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1. Übersicht der Rechenmethoden und 

Maschinenarten

Übersicht über die Rechenmethoden

Einteilung der hydraulischen Strömungsmaschinen

Vorstellung der verschiedenen Bauarten von hydraulischen Strömungsmaschinen

Übersicht über die Turbinenindustrie
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Stromlinien verlaufen im allgemeinen dreidimensional

Vereinfachung

• Rotationssymmetrie     

 bietet sich an wegen Drehbewegungen

 gilt aber eigentlich nur für unendlich viele Schaufeln

• wegen                     Betrachtung der Meridianebene: Zirkularprojektion 

0
d

d

0
d

d

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Anmerkung:

Dreidimensionale Strömungen können durch Mittelung über den 

Umfang der Rotationsymmetrie mit hinreichender Genauigkeit 

angenähert werden. Für Sekundärströmungen siehe Kapitel 8.

Endliche Schaufelzahl, reibungsfrei: Im Stillstand: drehungsfrei 

Wegen Drallerhaltung nach Rotationsbeginn                   bleibt 

erhalten.

Dem Schaufelwirbel überlagert sich ein gleich starker, aber 

entgegengesetzt drehender Kanalwirbel. 

„Sägezahn“-Profil der Geschwindigkeit

Bei Reibung: zusätzliche Effekte

0vrot


0vrot


Quelle: Schulz, Die Pumpen

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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• Trajektorien (Potentiallinien)

Stromlinien

• Entlang Trajektorien: Kontinuitätsgleichung überprüfen

 weil dort Geschwindigkeit        Trajektorie

 sonst cm*F*cos 

• Durch Stromlinien kann die Hydraulik in Teilfluträder, 

üblicherweise mit jeweils gleichem Durchsatz, unterteilt 

werden. 

• Flächenmittlung oder Volumenstrom-Mittelung

Gesamtfläche 𝐹~𝑄

z.B. 4 Teilfluträder (T)  𝐹𝑇 =
𝐹

4
=

𝜋

4
∙ 𝐷2

𝑇𝑎 − 𝐷2
𝑇𝑖

Rechnung von außen nach innen:

1. DTa = Da 𝐷𝑇𝑖 = 𝐷2
𝑇𝑎 −

4∙𝐹𝑇

𝜋

2. Weitere TFR analog





Beispiele  für Meridionalstromlinien

bei dreidimensionaler Strömung

Meridionalstromlinien bei 

rotationssymmetrischer  Strömung



Quelle: HFM

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Eindimensionale Betrachtung = Eulerscher Stromfadentheorie

• gut anwendbar, wenn cm= konstant entlang Trajektorie 

• „gesunde“ Strömung innerhalb der laufenden Kanäle (Rotationssymmetrie)

Realität: periodisch verwundene Flächen

• bei großen nq: 1-dim. Betrachtung pro Teilflutrad

• anwendbar bei: off-design-Verhalten

Überlast

Volllast

Teillast

Beispiel: Geschwindigkeits-Dreiecke am Austritt

eines Pumpen-Laufrades

Radialpumpenlaufrad kleiner spezifischer 

Drehzahl  

Radialpumpenlaufrad mittlerer spezifischer 

Drehzahl

15qn

5030qn

u

cw

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Bei stark unterschiedlicher Geschwindigkeit in der 

Meridianebene entlang der Trajektorien, d.h. bei stark 

gekrümmten Stromlinien.

1.) zweidimensionale Betrachtung

Radiales Gleichgewicht/ 

Stromlinienkrümmungsverfahren in der 

Meridianebene

2.) 

Singuläritätenverfahren auf 

Rotationsstromflächen

ad 1.) Gute Beurteilung der Strömung in 

Francis-Turbinen, Kaplan-Turbinen

ad 2.) Gute Beurteilung der Strömung in 

Radialpumpen, Axialpumpen und Kaplan-

Turbinen, Francislangsamläufer

In Radialpumpen kann durch dieses 

Verfahren das Kavitationsverhalten 

entscheidend verbessert werden.

Quelle: Truckenbrodt

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Bei der Singularitätenmethode werden im Inneren des umströmten

Körpers (=Strömunsprofil) in geeigenter Weise Quellen, Senken und

Wirbel angebracht, deren Kombination dann ein entsprechendes

Strömlinienbild ergibt.

Dieses Strömlinienbild, das das Quell-, Senken-, und Wirbelgebiet

umschließt, kann als eine Körperkontur aufgefasst werden, die in einer

Parallelströmung liegt. Der Strömung innerhalb der Konturstromlinie

kommt dabei keinerlei reale physikalische Bedeutung zu- sie ist vielmehr

ein Hilfsmittel um die Umströmung eines Körpers darzustellen.

Da der Strömungszustand am Ort der Quellen, Senken, Wirbel ein

singuläres Verhalten aufweist (z.B. unendlich große Geschwindigkeiten)

verwendet man den Begriff „Singularitätenverhalten“ als Bezeichnung

dieser Methoden zur Bestimmung von Strömungsprofilen.

Die Anordnung und die Stärke der Singularitäten sind dann richtig

gewählt, wenn sich bei der Überlagerung der Grundströme eine in sich

geschlossene Stromlinie ergibt, die mit der gewünschten Körperform

identisch ist.

Das Profil wird dabei zunächst durch eine längs der Profiltiefe

veränderliche Wirbelbelegung aufgebaut, die infolge ihres reduzierten

Geschwindigkeitsfeldes in der Translationsströmung eine

Stromlinienkrümmung hervorruft. Die mit Wirbeln verschiedenster

Stärken belegte Stromlinie ist als eine materielle unendlich dünne Wand

aufzufassen und wir als „Skelettlinie des Strömungsprofils“ bezeichnet.

Nun werden entlang der Skelettlinie Quellen und Senken so angebracht,

dass die austretende Quellflüssigkeit die Außenströmung im vorderen

Teil des Profils abdrängt und im hinteren Teil durch die Senken wieder

anzieht. Die Skelettlinie wir somit zu einem profilierten Körper

aufgeblasen. Durch die Überlagerung der Wirbel- sowie der Quell- und

Senkengebiete ergibt sich schließlich das gesuchte Strömungsprofil.

• Skelettlinie mit Wirbelbelegung

• Skelettlinie mit Quell- und Senkenbelegung

• Überlagerung von Wirbel-, Quell- und b 

Senkenbelegung

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Dreidimensionale Betrachtung 

• Benötigt keine Vereinfachung (theoretisch)

• Betrachtet jedes einzelne „Element“ auf seinem Weg durch die hydraulische Maschine

• Kann reibungsfrei durchgeführt werden bei Turbinen und Pumpen-Schnellläufern, mit Einschränkungen bei 

Pumpenlangsamläufern

 Potentialtheoretisch………… ∆ψ = 0

 Euler-Gleichung ……………  
𝐷𝑣

𝐷𝑡
= −

1

𝜌
𝑔𝑟𝑎𝑑 𝑝

 Navier Stokes ………………  
𝐷𝑣

𝐷𝑡
= −

1

𝜌
𝑔𝑟𝑎𝑑 𝑝 + 𝑣∆ Ԧ𝑣

 Kontinuitätsgleichung ……… 𝛻 Ԧ𝑣 = 0

Problem: 

• Turbulenzmodellierung ungelöst/ unzuverlässig

• große Computerleistungsfähigkeit erforderlich

• ggf. zusätzliche Grenzschichtbehandlung

• rotierende Strömung: Modellierungsschwierigkeit

• im rotierenden System: Coriolis-Kräfte, Randbedingungen schwierig bei Übergang aus ruhendem in bewegtes System

• im Absolutsystem: bewegte Wände

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Kaplan Bulp turbine

 

Beispiele für Turbinen: LV 317.020 Rechnerische Simulation…Dr. Benigni

Quelle: HFM, Benigni

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Maschinenarten: Hydraulische Maschinen

Turbinen Pumpen Armaturen

Pelton - Turbine mehrst. Radial - Pumpen Kugelschieber

Francis - Turbine einstufige Radial - Pumpe Absperrklappe

Kaplan - Turbine Halbaxial - Pumpe Hähne

Rohr - Turbine Axial - Pumpe Ringkolbenventile

Diagonal - Turbine Kanalrad - Pumpe Rückschlagventile

Durchström - Turbine Seitenkanal - Pumpe Kegelstrahlschieber

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Quelle: Escher-Wyss

Betriebsbereiche von hydraulischen Turbinen in einem Q-H-Diagramm (Durchflussmenge-Förderhöhe):

Die Leistungsbereiche für

die häufigsten Typen sind:

• Peltonturbine <400MW

• Francisturbine <1000MW

• Kaplanturbine <150MW

Die Übergänge von einer

Bauart zur anderen sind

fließend.

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Quelle: Voith

Für die Maschinentypen gelten

folgende Bereiche:

Peltonturbine nq < ca.10 U/min

Francisturbine ca.10< nq < ca.100 U/min

Kaplanturbine nq > ca.100 U/min

Rohrturbine nq> ca.200 U/min

Die jeweiligen Einsatzbereiche

überlappen sich jedoch

(s. a. nebenstehende Abb.)

Eine weitere Möglichkeit der Einteilung besteht darin die sog. spezifische Drehzahl nq (s.u.) zu berechnen.

𝑛𝑞 = 𝑛 ∙
𝑄
1
2

𝐻
3
4

𝑛𝑞 bezogen auf den Nennpunkt

der Anlage, mit der Nennleistung 𝑃𝑊
bei der Nennfallhöhe 𝐻

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Quelle: Voith

PELTON-TURBINE:

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-16-

Technische Daten:

Leistung: 3.720 kW

Fallhöhe: 190,3 m

Drehzahl: 375 Upm

Laufraddurchmesser: 1480 mm

Quelle: ???

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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FRANCIS-TURBINE:

Quelle: Andritz

Arbeitet im nq –Bereich anschließend an Pelton-Turbine.

Fallhöhen der Francis-Turbine sind 

i.a. kleiner als die der Pelton-Turbine

Baugruppen:

• Spiralgehäuse mit 

Stützschaufeln

• Oberer und unterer 

Turbinendeckel

• Leitapparat

• Laufzeug

• Saugrohr

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-18-

Quelle: Voest

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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KAPLAN-TURBINE:

Quelle: Voith

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Quelle: Voith

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Pumpentypen und ihre Anwendung:

Quelle: Gülich

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Quelle: Gülich

Ergänzung HFM:

Heizungspumpen 0,2-3

Speicherpumpe >500.000

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-23-

Normpumpen:

Quelle: KSB

Chemienormpumpe nach

DIN 24256 und ISO 2858

Chemiepumpe mit Antrieb 

über Dauermagnetkupplung

Schema einer Spaltrohrmotorpumpe

Fa. Hermetic

Blockpumpe
Heißwasser-/ 

Wärmeträgerpumpe

Spiralgehäusepumpe in 

Normbauweise nach DIN 24255

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Rohrgehäusepumpe

Pumpentypen:

Quelle: KSB

Mechanisches Verstellgetriebe zum 

Verstellen der Laufschaufeln einer 

halbaxialen Propellerpumpe

Raffineriepumpe in Prozessbauweise, 

ohne Wellendichtung dargestellt

Oben: Pipeline-Kreiselpumpe, 

Deutsche Worthington GmbH

Rechts:

Upstream: 

• Rohölgewinnung

• Rohöltransport

Rechts:

Downstream: 

• Raffinieriepumpen

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Energietechnik:

Quelle: KSB

Beispiele für Aufbauvarianten von Speisepumpenaggregaten

Kesselspeisepumpe: zweiströmige Kesselspeise-Vorpumpe

Kesselspeisepumpe: Topfgehäusebauart mit Anzapfstufe

Kesselspeisepumpe: Gliederbauart mit Anzapfstufe

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-26-

Wasserwirtschaft:

Wasserwerkspumpe für die Bodensee-Wasserversorgung 

während der Montage

Quelle: KSB

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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Abwasseraufbereitung:
Links: Tauchmotorpumpe mit Freistromrad

Tauchmotorpumpe mit 

Einschaufelrad
Links: Horizontale Abwasserpumpe 

mit Kanalrad

Oben: Laufradformen von 

Schmutzwasser bzw. dickstoffpumpen 

Quelle: KSB

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-28-

Turbinenindustrie in Österreich

Sulzer Hydro

Escher Wyss VA TECH HYDRO

MCE

ELIN

Andritz Andritz Hydro

VOITH VOITH Hydro

Kössler

Global Hydro Energy

Geppert

EFG

Jank

WWS

Turbinenindustrie weltweit

D: Voith, Andritz div. In Skandinavien Alstom Hydro

Volk, Stellba CKD, Hydrolink, Turab Hitachi

Ossberger FARAB, Gilkes Misubishi

1. Übersicht der Rechenmethoden und Maschinenarten
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2. Eindimensionale hydraulische Auslegung 

von Pumpen und Turbinen

Vorgehensweise bei der Konstruktion von Pumpen und Turbinen

Anwendung der Ähnlichkeitsgesetze oder bei völliger Neuauslegung unter Verwendung von Anhalten

Konforme Abbildung – Kaplan´sche Methode

Laufschaufelkonstruktion, Leitrad- / Spiralenauslegung
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Aufgabe: Maschine für gegebenen Volumenstrom Q und

Fallhöhe H Turbine

Förderhöhe H Pumpe

Auslegung heißt, eine Geometrie zu finden, dass die Turbomaschine-Hauptgleichung erfüllt wird, ohne dass 

unnötige Verluste und unzulässige Kavitation auftreten.

Turbomaschinen Hauptgleichung 

 1122

1
uu cucu

g
H 

2 1

1

+ Pumpe

2

- Turbine

2. Eindimensionale hydraulische Auslegung von Pumpen und Turbinen
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 Für den ersten Teil der Aussage ist die Dreidimensionalität

eigentlich völlig irrelevant, weil nur

Strömungsverhältnisse am Ein- und Austritt

betrachtet werden.

 Es muss jedoch das Innere der Hydraulik (Laufzeug,

Leiteinrichtungen) so gestaltet werden, dass die Strömungsgrößen

im Austrittsquerschnitt die gewünschten Werte annehmen. Also

muss auch das (im allgemeinen) dreidimensionale Innere der

Hydraulik untersucht werden.

2. Eindimensionale hydraulische Auslegung von Pumpen und Turbinen
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Euler-Gleichung:

spezifische  Stutzenarbeit 

Gesamte Leistung

Hydraulische Leistung im Medium

Im Allgemeinen:

Pumpe: cu1=0 drallfreier ungestörter Zustrom

Turbine: cu2=0 drallfreier Abstrom



 1122

1
uu cucu

g
H 

Drall auf Druckseite leistet die Arbeit

 Niederdruckseite drallfrei wegen Kavitation und Energie

Vorzeichenregelung: cu || u  cu > 0

gHY 

HgQmYP 
.

2. Eindimensionale hydraulische Auslegung von Pumpen und Turbinen
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Vor Auslegung zu klären:

 Ist für einen vorgegebenen Betriebspunkt Q,H auszulegen?

 Ist für einen bestimmten Fahrbereich auszulegen?

 Wie oft fährt die Maschine in welchem Bereich?

Turbine: • Qmax bekannt, guter Wirkungsgrad erforderlich

• Häufig fährt die Turbine bei kleinerem Volumenstrom

Pumpe: • Begrenzter Fahrbereich nach Teillast/Überlast

• Ohne besondere Vorkehrungen: schlechte Regelbarkeit
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Geometrieparameter sind frei wählbar

Bsp.: Pumpe mit Zuströmung

drallfreier

Turbine mit Abströmung

𝐻 = ±
1

𝑔
∙ 𝑢2 ∙ 𝑐𝑢2

Warum kein Gegendrall im Eintritt bei Pumpen?

Allg.: 𝐻 =
1

𝑔
𝑢2𝑐𝑢2 − 𝑢1𝑐𝑢1

Eintritt:

Austritt:

drallfrei

u

w
c

Gegendrall: weil cu1 < 0  HGg > H

u

w
c

u

w
c

Nachteile: • Starke Umlenkung: Strömungsabriss

• Hohe Schaufelbelastung = hoher Druckanstieg: 

Strömungsabriss, Kavitation

• Sehr flacher Eintrittswinkel: Fertigungsproblem, 

schlechtes Teillastverhalten

• Höheres c,w  niedrigerer Druck  Kavitation
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Warum kein Gegendrall im Austritt bei Turbinen?

Allg.: 𝐻 =
1

𝑔
𝑢1𝑐𝑢1 − 𝑢2𝑐𝑢2

Austritt:

Eintritt:
Nachteile: • Da Druck am Laufradeintritt gegeben, führt 

größerer Fallhöhenabbau HGg zu niedrigerem 

Druck am La-Austritt: Kavitation!

• Höheres c,w  niedrigerer Druck  Kavitation

• Höheres c  zu viel kinetische Energie im 

Wasser, schlechte Ausbeute

drallfrei

u

w

c

Gegendrall: weil cu2 < 0  HGg > H

u

w
c

u

w
c
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Warum kein Gegendrall im Austritt bei Turbinen?

𝑝 ≈ 0! Zustand nicht möglich! 

Denn ab 𝑝 = 𝑝𝐷𝑎𝑚𝑝𝑓 : Kavitation
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Verifizieren wir H durch großes u2, kleines cu2 oder umgekehrt?

Verifizieren wir hohes u2 durch hohes D2 oder hohes n?

1. Erkenntnis:

Der freien Wahl von n sind aber Grenzen gesetzt:

 Kavitationsgefahr steigt mit n ← am wichtigsten (Angabe des Kavitationskriteriums!!!)

 Geräuschentwicklung begrenzt n

 Festigkeit begrenzt n

 Preis für Motor/Generator: Niedrige Drehzahl  hohe Polpaarzahl  hoher Preis

 Getriebe zwischen Laufrad und Motor/Generator erforderlich

Es kann sinnvoll sein, ein Getriebe zu verwenden, um eine niedrige La-Drehzahl auf eine höhere Motor-

/Generator-Drehzahl zu übersetzen:

Pumpen: Planetengetriebe, hydraul. Wandler (Föttinger-Getriebe), Riementrieb, elektronischer

Drehzahlwandler

Turbinen: Riementrieb, elektronischer Drehzahlwandler selten

Kriterium: 

Wähle n so groß wie möglich, weil dann D2 klein gewählt werden kann, also eine

kostengünstigere Maschine gebaut werden kann.

Preis (kl. Motor/Gen. + Getriebe + Baukosten) < Preis (gr. Motor/Gen. + Baukosten)
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Quelle: Gülich

Für gegebenes Q und H wurde n hoch gewählt -> Durchmesser liegt fest

Pumpe: Überprüfung des Wirkungsgrades

Gegebenenfalls die Drehzahl 

n oder die Anzahl der 

Pumpenstufen z anpassen.

Turbine: 

1. Überprüfung der Bauart, 

welche einem bestimmten nq

zugeordnet ist

2. Überprüfung der 

Kaviationskennzahl σ

(Die die Diagramme für 

Pumpen, z.B.: aus Stepanoff 

können verwendet werden, 

führen aber meist zu zu hohen 

σ-Werten.

Gegebenenfalls die Drehzahl n oder 

die Anzahl der Turbinen anpassen.

0,01

0,10

1,00

10,00

1 10 100 1000

T
h

o
m

a
 Z

a
h

l 
σ

Spez. Drehzahl nq

Stepannoff

Neuere Werte

Quelle: Voith
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2. Erkenntnis:

Bsp.:

 Thomann: Anhalt für Überdruckturbinen

andere Turbinenanhalte: Siervo, Lugaresi, Yamaguchi, Ziegler und Raabe

 Cordier

 Stepanoff

 Firmenspezifische Auswertungen

 Zulässige Druckzahl ψ (nq)

Tucholsky: Erfahrung bedeutet gar nichts, man kann auch 30 Jahre lang alles falsch machen.

Bei hydraulischen Strömungsmaschinen: Geometrieempfehlungen basieren auf Vergangenheit, der

technische Fortschritt verändert die Kurvenverläufe. Gerade bei firmenspezifischen Richtwerten kann der

Fortschritt blockiert werden, weil immer wieder auf die gleiche Ausgangsbasis Bezug genommen wird.

Dennoch: Berechne ns bzw. nq

Wähle Geometrieparameter

Erfahrung erleichtert die Auswahl der Geometrieparameter

𝑛𝑠 = 3,65 ∙ 𝑛 ∙
𝑄

𝐻 Τ3 4 ∙ η

𝑛𝑞 = 𝑛 ∙
𝑄

𝐻 Τ3 4

𝑄 = ൗ𝑚³
𝑠

𝐻 = 𝑚
𝑛 = 𝑚𝑖𝑛−1
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Def.: Thoma Zahl:

𝜎 =
𝑁𝑃𝑆𝐻𝑒𝑟𝑓

𝐻

Def.: NPSHerf

NPSHerf wird experimentell bestimmt:

Wasserkraft: kavitationsfrei

Industrie: 3% Förderhöhenabfall

Quelle: Stepanoff, A.J.

einflutige Pumpe:

𝜎 = 1,22 ∙ 10−3 ∙ 𝑛𝑞
Τ4 3

zweiflutige Pumpe:

𝜎 = 0,77 ∙ 10−3 ∙ 𝑛𝑞
Τ4 3

Beispiel: Pumpe für ein Pumpspeicherkraftwerk

Q = 20 m³/s n = 500 rpm

H = 1000 m P = 200 MW

1-stufig 2-stufig 3-stufig 4-stufig 5-stufig

n 1500 750 500 500 428

nq 37,72 31,72 28,68 35,57 35,99

Stufen - H 1000 500 333 250 200

σ 0,15249 0,1211 0,10593 0,141 0,14324

28,648
NPSH = ca. 

Einbautiefe
152,49 60,55 35,27469 35,25
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Quelle: Thomann
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Quelle: Thomann
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Quelle: Stepanoff
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Quelle: Sulzer

Pumpen: Turbinen:

Radformen und Druckzahlen

nq = 56nq = 10 nq = 29 nq = 110 nq = 150 nq = 250

Ausgleichskurven der Anhalte nach Thomann

Quelle:  Diplomarbeit Bodner

1007525 50
nq [min-1]
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Auslegungssystematik:

Aus 𝑛𝑞 = 𝑛 ∙
𝑄

𝐻 Τ3 4  𝐻 =
𝑛

𝑛𝑞

Τ4 3

𝑄 Τ2 3

log𝐻 = 𝑙𝑜𝑔
𝑛

𝑛𝑞

Τ4 3

+
2

3
log 𝑄

Pumpe: De = konst.

Pumpe: Da = konst.
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Quelle: KSB

Sammelkennfeld einer Spiralgehäusepumpen-Baureihe bei n=2900 U/min                      
(1.Zahl = Nennweite Druckstutzen, 2.Zahl=Laufradaußendurchmesser)
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Beispiel Stepanoff Anhalt :  Pumpen

𝐾𝑢 =
𝑢

2𝑔𝐻
mit 𝑢 = 𝐷𝜋𝑛 folgt 𝐷 =

𝐾𝑢

𝑛𝜋
2𝑔𝐻 𝑛 = 𝑠−1

Zusammenhang Drehzahl n und Winkelgeschwindigkeit ω: ω = 2𝜋𝑛

Beispiel Thomann Anhalt  : Turbinen 

Thomann-Anhalt setzt voraus:

• Betriebspunkte: η𝑜𝑝𝑡 schwer vorauszusagen

• 1-Dimensionalität: auf allen Stromlinien wird die 

gleiche Fallhöhe umgesetzt

• Drallfreier Abfluss auf Saugseite cua=0

• Geometrisch stoßfreier Eintritt

𝐻𝑢 =
1

𝑔
∙ 𝑢𝑒𝑐𝑢𝑒 − 𝑢𝑎𝑐𝑢𝑎

𝑐𝑢𝑒 =
𝐻𝑢𝑔

𝑢𝑒

cma

cme

βe

wece

ua

cue

ue

wa
βa
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Wirkungsgrad-Annahme: η𝑢 =
𝐻𝑢

𝐻
…Turbine

η𝑢 =
𝐻

𝐻𝑢
…Pumpe

Turbine: 𝑐𝑢𝑒 =
𝐻𝑢𝑔

𝑢𝑒
=

𝐻η𝑢𝑔

𝑢𝑒

𝑐𝑚𝑒 =
𝑄

𝐴𝑒
=

𝑄

𝜋𝐷2𝑖𝑏2
=

𝑄

𝜋𝐷2𝑖𝑏4

tan β𝑒 =
𝑐𝑚𝑒

𝑢𝑒−𝑐𝑢𝑒

Wählt man η𝑢 zu vorsichtig (d.h. zu klein), wird 𝛽𝑒 zu flach und der Auslegepunkt der Turbine verschiebt

sich nach Teillast.

Wählt man η𝑢 zu optimistisch (d.h. zu groß), wird 𝛽𝑒 zu steil und der Auslegepunkt der Turbine verschiebt

sich nach Überlast.

Quelle: HFM
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Pumpe:

Annahme

• 1-Dimensionalität

• Auf allen Stromlinien wird die gleiche Förderhöhe Hu erzeugt

• Drallfreier Zufluß

• Geometrisch stoßfreier Eintritt

1. Wähle n (gleiche Kriterien wie bei der Turbine)

2. Wähle Nabendurchmesser

3. Eintrittsgeometrie 

cme

cma

βa

waca

ue

cua

ua

we
βe

𝑐𝑚𝑒 = 𝐾𝑚1 2𝑔𝐻

tan β𝑒 =
𝑢𝑒

𝑐𝑚𝑒

𝐷𝑒 =
4𝑄

𝜋𝑐𝑚𝑒
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4. Austrittsgeometrie

Austrittswinkel: 

Aus Euler-Gleichung mit cue=0:

𝑐𝑚𝑎 = 𝐾𝑚2 2𝑔𝐻

𝑢𝑎 = 𝐾𝑢 2𝑔𝐻

𝑢𝑎 = 𝑛𝜋𝐷𝑎

 𝐷𝑎 =
𝐾𝑢𝑎
𝑛𝜋

2𝑔𝐻 n 𝑈/𝑠𝑒𝑐

𝛽𝑎 Radialpumpe: ≈ 20 − 25°

Axialpumpe: < 20°

𝛽𝑎 < 𝛽𝑒 zur Vermeidung rückwärts gekrümmter Schaufeln

𝑐𝑢𝑎 =
𝐻𝑢𝑔

𝑢𝑎
=

𝐻𝑔

η𝑢𝑢𝑎

tan β𝑎 =
𝑐𝑚𝑎

𝑢𝑎 −𝑐𝑢𝑎
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Wählt man η𝑢 zu vorsichtig (d.h. zu klein), wird 𝑐𝑢𝑎 zu groß und die Pumpe erzeugt zu viel Förderhöhe, die

in der Anlage wieder weggedrosselt werden muss

Folgen:

1. Die Pumpe wird zu teuer, weil sie einen zu

großen Motor braucht.

2. Der Betriebspunkt wandert zu einem für die

Anlage zu großen Q und H (Punkt 2). Ist

dagegen Q begrenzt, so wird durch Drosseln

wieder der Wert Q1 eingestellt und die

Energiedifferenz zwischen Punkt 1 und

Punkt 3 ist verloren. Außerdem läuft die

Pumpe in Teillast: Lebensdauer, Geräusche,

Kavitation

Quelle: HFM
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Minderleistung

Bei endlicher Schaufelzahl folgt die Strömung nicht

exakt der Beschaufelung.

Grund:

• Abnehmende Wirkung der Schaufelzirkulation

(also auch bei Reibungsfreiheit)

 Teilungseinfluss, endliche Schaufelzahl

ebener einzelner Potentialwirbel:

𝑣 =
Γ

2𝜋𝑟
Ԧ𝑣 =

Γ× Ԧ𝑟

2𝜋𝑟2

Qualitative Darstellung der induzierten Geschwindigkeit v

nach Betrag und Richtung für einen Einzelwirbel Γ.

Quelle: Truckenbrodt, eigene Darstellung

Es überlagern sich alle Einzelwirbel. Direkt am Profil ist die Wirkung am stärksten – am schwächsten in der

Mitte zwischen zwei Profilen.
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Minderleistung - Fortsetzung

• Unterschiedlich dicke Grenzschichten auf

Druckseite/Saugseite

 Krümmungseinfluss

• Sekundärströmung infolge Fliehkraftwirkung

auf Grenzschicht

 Die Relativgeschwindigkeit am

Laufradaustritt infolge Reibung ist exakt

andersherum als diejenige infolge des

Kanalwirbels, dessen Wirkung am

Laufradeintritt ausgeprägt ist.

Quelle: KSB, eigene Darstellung

Sekundärgeschwindigkeit durch Coriolis-Kraft
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Abhilfe: Winkelübertreibung ∆𝜷

Möglichkeiten zur Festlegung von ∆𝛽

1. Erfahrungswerte durch „Vorbild-

hydrauliken“ (zuverlässig und billig, 

wenn verfügbar)

2. Modellversuche (teuer)

3. Rechnung (ungenau)
• Für Axialverdichter gute Auslegeunterlagen: NACA SP36

• Verfahren nach Pfleiderer:

𝑌𝑠𝑐ℎ ∞ = 𝑌𝑠𝑐ℎ(1 + 𝑝)

𝑝 =
ψ′𝑟2

2

𝑧𝑆

ψ′ = 𝐾 1 +
𝛽2

60°
𝑏𝑧𝑤. 0,6 1 + 𝑠𝑖𝑛𝛽2

𝑧 = 𝑆𝑐ℎ𝑎𝑢𝑓𝑒𝑙𝑧𝑎ℎ𝑙 = 2𝜋
𝐷1+𝐷2

𝐷2−𝐷1
𝑠𝑖𝑛𝛽𝑚

𝑆 = 𝑟1׬
𝑟2 𝑟 𝑑𝑥

Quelle: HFM, Pfleiderer

mit Leitrad mit Spirale mit Ringrad Axialrad

K 0.6 0.65-0.85 0.8-1 1-1.2
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Wahl der Eintrittskanten bei Pumpen:

1. Kleinere Eintrittswinkel als durch

Geschwindigkeitsdreieck berechnet, ergeben

besseres Kavitationsverhalten

𝛽1 < 𝛽0  NPSH sinkt

2. Vorziehen der Eintrittskante:

Qualitativ stabilere Drosselkurve

2. Eindimensionale hydraulische Auslegung von Pumpen und Turbinen



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-58-

Schaufelkrümmung:

Mit bekanntem Eintritts- und Austrittswinkel muss der Schaufelverlauf dazwischen so gewählt werden, dass

die Strömung die geforderten Austrittswinkel erreicht, d.h.

Strömungsablösung vermeiden

∗ günstiger Verlauf

∗∗ ungünstig wegen lokaler Verzögerung

∗∗∗ ungünstig wegen abrupter Änderung (neuer

Meridianschnitt – neue Geometrie)

∗∗∗∗ sehr kurze Schaufel (hohe Schaufelbelastung, viele

Schaufeln, hohe Winkelübertreibung)

• Bestimme cm(x)
• Wähle β(x)

• Berechne𝑤 =
𝑐𝑚(𝑥)

sin 𝛽(𝑥)
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Analog kann auch der Verlauf der Totalenergiehöhe

eines Wasserteilchens beim Weg durch das Laufrad

verfolgt werden.

An einer Stelle x innerhalb des Laufrades hat das

Wasserteilchen die Totalenergiehöhe:

Turbine ℎ𝑡𝑜𝑡 𝑥 = ℎ𝑡𝑜𝑡 0 −
1

𝑔
𝑢0𝑐𝑢0 − 𝑢(𝑥)𝑐𝑢(𝑥) − ℎ𝑣 0−𝑥

Pumpe ℎ𝑡𝑜𝑡 𝑥 = ℎ𝑡𝑜𝑡 0 +
1

𝑔
𝑢(𝑥)𝑐𝑢(𝑥) − 𝑢0𝑐𝑢0 − ℎ𝑣 0−𝑥

Dabei ist ℎ𝑡𝑜𝑡 0 = 𝐻 +
𝑐2𝑎

2𝑔
+

𝑝𝑎

𝜌𝑔
+ 𝑧𝑎 − ℎ𝑣 𝑒−0

ℎ𝑣 𝑒−0

𝑢(𝑥) = 𝑟(𝑥) ∙ 𝜔

𝑐𝑢(𝑥)

Verluste vom Turbineneintritt bis zum Laufrad

Aus dem Geschwindigkeitsdreieck

* Günstiger Energieverlauf

** Ungünstig. Nach dem Energieminimum arbeitet die

Beschaufelung als Pumpe!

*** Ungünstig. Die Strömung wird dem starken

Energiegradienten vermutlich nicht folgen

(Winkelübertreibung). Bei dem starken

Energieumsatz beim Austritt ist dort außerdem

Kavitation zu erwarten wegen des tiefen Unterdrucks

auf der Saugseite.
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Ebene Schaufeln: (einfach gekrümmte Schaufeln)

Auswertung:  Kunststoffschaufeln, Blechschaufeln bei kleinen Pumpen mit hohen

Stückzahlen (auch bei hohen nq)

 große Pumpen, nur bei niedrigem nq

 nicht bei Turbinen

1. Drei Kreise: 𝐷1, 𝐷2, 𝑑1 = 𝐷1𝑠𝑖𝑛𝛽1

2. Wähle Eintrittskante E

3. Ziehe Tangente an d1 und errichte in E

4. Wähle beliebigen Mittelpunkt M1 und ziehe Kreis

5. Wähle „Eintrittsbogen“ EA

Die Wahl des Punktes A entscheidet über die

oben angeführten Verläufe *,**,***

6. Zeichne auf Transparent Kreis mit D2

7. Trage an D2 bei beliebigem P den Winkel 𝛽2 an

8. Verschiebe P auf D2, bis M2P = M2A

9. Schaufeldicke auflegen (links, rechts oder mittig)
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Überprüfung der Schaufelbreite

• Zweite Schaufel einzeichnen

• Senkrechte Schaufelabstände (ungefähr)

ermitteln (Trajektorien)

• Kreise einschreiben

• Am Radius der jeweiligen

Kreismittelpunkte b aus Meridianschnitt

ablesen

• Flächenverlauf 𝑎 ∙ 𝑏 zwischen Eintritt „1“

und Austritt „2“ auftragen

• Vergleich 𝑄 = 𝑐𝑚1 ∙ 𝐴1 = 𝑐𝑚2 ∙ 𝐴2

Ergebnis:

Mit Krümmungsradien der Schaufel,

Schaufeldicke „S“ und Radbreite „b“ liegt

Hydraulik eindeutig fest
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Kaplan'sche Methode

Woher kommt das konforme Abbild? (s.o.)?

Winkel- und längentreue Übertragung der

Strombahn

• Betrachte Stromlinie, z.B. auf hinterer

Deckscheibe, z.B. auf Teilflutrad (andere

Strömungsebene im Laufrad)

• Teile Kurve durch mehrere Ebenen

senkrecht zur Drehachse in

Einzelelemente f:

H-Ebenen

Ziel: Zerlege Stromlinie in einfacher

darstellbare Einzelelemente 𝑓1, 𝑓2, …

Ziel: Schaufelmodell
Zusammenhang zwischen dem konformen 

Abbild und der dreidimensionalen Schaufel

(zirkulare Projektion)

…-Ebene

(ebene Projektion)

Quelle: Stepanoff
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• Jeder Schnitt einer Hi-Ebene bildet mit der

Deckscheibe einen Kreis hi.

• In dieser Ansicht wird die Stromlinie

angegeben:

Die Stromlinie kann in dieser Projektion durch

die krummlinigen Dreiecke angenähert werden.

• 𝑓𝑖
′
: Projektion ∆𝑟𝑖 / ℎ𝑖: „echte“ Strecken
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ri

H-Ebenen, hi ⟘ Zeichenebene

• Durch die Schnittpunkte der Stromlinie (auf der

Deckscheibe oder auf dem Teilflutrad) mit den

Kreisen hi (bzw. den Ebenen Hi) werden

Meridianebenen Mi gelegt.

• Werden diese Meridianebenen in eine

gemeinsame Meridianebene gedreht, ergibt

sich genau der o.a. Meridianschnitt

(Zirkularprojektion, bekannt aus Thomann-

Anhalt oder Stepanoff), dem die Streckung

entnommen werden kann

ri in Meridianschnitt eintragen (wie im Grundriss)

gi entnehmen

hi / gi / ri sind „echte“ Strecken, keine Projektionen
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Die Teile hi und gi ergeben zusammen mit den Elementen fi der Stromlinie die gesuchte einfache Darstellung.

hi aus Grundriss mir ri

gi aus Meridianschnitt mit ri

Verbindung ri

Es gehören zusammen:

Kurvenstücke

h

g

f

Die zugehörigen Geschwindigkeitsdreiecke lassen

sich ebenfalls angeben und machen die

Darstellung anschaulicher.

Geschwindigkeiten

𝑢

𝑐𝑚

𝑤

Der Relativwinkel 𝛽𝑖 liegt zwischen fi und hi an.

Krummlinige Dreiecke in Ebene abgewickelt

nicht projiziert

u

c

w

cm
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Die Aneinanderreihung aller Dreiecke ergibt die in die Ebene abgewickelte Stromlinie.

Wegen der Winkel- und Streckentreue wird diese Abbildung

genannt.

Wegen 𝑑ℎ = 𝑟𝑑𝜑 folgt ℎ = ׬ 𝑟𝑑𝜑 und 𝑔 = 𝑑𝑔׬ ist diese Darstellung identisch der bereits oben angegebenen

zur Überprüfung des Schaufelverlaufs. (d.h. dem konformen Abbild)

Die so gewonnene konforme Abbildung kann umgekehrt zur Konstruktion der Schaufel verwendet werden,

weil in der konformen Abbildung ein „vernünftiger“ Schaufelverlauf gewählt werden kann, der sich wie o.a. in

die verschiedenen Ansichten übertragen lässt.

konforme Abbildung

ri , hi , gi legen fi fest

Umschlingung Meridiane Länge
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Schaufelkonstruktion

• Zeichne Meridianschnitt mit Auslegestromlinien.

Trage gleiche Intervalle g auf allen Stromlinien

auf.

• Lege konformes Abbild fest: 𝛽1/𝛽2 Ausgleich-

Stromlinien gehen durch Punkt mit

gemeinsamen Winkel:

Turbine: Eintrittswinkel 𝛽1

Pumpen: Austrittswinkel 𝛽2

Quelle: Stepanoff

gi = const.

ua

ub

uc

• Meridianschnitt aufzeichnen (Blau rot grün)

(z.B.: aus Anhalten)

• g‘s abtragen

• D2 und r‘s eintragen

• In konformes Abbild g‘s eintragen (siehe nächste Seite)
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Schaufeldicke aufgetragen

Schaufelkonstruktion

Kontrolle:

• Trage Intervalle h zunächst an einer Stromlinie

auf.

• Schaufeldicke kann später aufgepackt werden.

 relative Lage der 

Stromlinien zueinander

 glatte Kurve durch Eintritts-

und Austrittskante

Quelle: Stepanoff

Da man durch das konforme Abbild den Schaufelverlauf selbst in der 

Hand hat, kann man eigentlich keinen schlechten Verlauf wählen

u
a

u
b

u
c

g1

g2

g3
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• Konstruiere Draufsicht

 Beginne außen (Eintritt bei Turbine,

Austritt bei Pumpe)

 Reihe Dreieck für Dreieck aneinander

 Zeichne D2

 Entnehme h1 dem konformen Abbild und

trage auf D2 ab

 Zeichne Strahl durch Endpunkt h1

 Zeichne r1 ein

 Ergänze äußeres Dreieck

 Entnehme h2 dem konformen Abbild und

trage auf r1 ab

Quelle: StepanoffDraufsicht auf das Schaufelrad
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• Verfahre analog für andere Stromlinien

Radialschnitte

• Zeichne Radialstrahlen in Grundriss

• Übertrage Radien der Schnittpunkte Stromlinie-

Strahl in Meridianschnitt

• Die Radialschnitte müssen im Meridianschnitt

monotone Kurven bilden:

Wiederhole den Vorgang für die andere

Schaufelseite ab Festlegung des konformen

Abbilds, indem lediglich in Umfangsrichtung (h-

Richtung) die Schaufeldicke aufgelegt wird.

Nicht schwer, aber viel Arbeit:

2 Schaufelpläne

Eigentlich liegt die Schaufel damit eindeutig fest.

Kontrolle: Radialschnitt

Quelle: HFM, Stepanoff

Radialschnitte im Meridianschnitt

Schaufel: Austrittskante

Stromlinien

Teilfluträder„einfach gekrümmt“

„schwach gekrümmt“
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Quelle: StepanoffSchaufel: Draufsicht

A‘

B‘

C‘

D‘

Schreinerschnitte

• Zerlege Meridianschnitt mit zur Drehachse

vertikalen Linien (s.g. Schreinerschnitte)

• Betrachte Vorder- und Rückseite der Schaufel

getrennt

• Übertrage Schreinerschnitte in Grundriss,

indem die Radien ihrer Schnittpunkte mit

Radialschnitten aus Meridianschnitt in

Grundriss übertragen werden

Die Rolle der Schreinerschnitte (-linien) im

Grundriss ist die gleiche wie die der Höhenlinien

auf einer Landkarte.

Würden Scheiben mit den angegebenen Linien

begrenzt ausgeschnitten und übereinander

gelegt, so erhielte man einen „Berghang“, d.h.

eine Schaufelseite bzw. Kanalseite.

Höhenlinien können gut als Fräslinien

verwendet werden.

Schaufel: Austrittskante
Schaufel: Grundriss

Schaufel: fertige 

Schreinerschnitte
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Gestaltung von Sauglaufrädern

Um die Kavitationsgefahr der ersten Stufe einer

mehrstufigen Pumpe zu vermeiden gibt es

mehrere Möglichkeiten:

• Sauglaufräder

• Vorsatzläufer

Quelle: Sulzer

Kesselspeisepumpe in Topfgehäusebauart 

mit Anzapfstufe
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Wirkung eines Vorsatzläufers (Inducer)

Quelle: Sulzer, KSB, HFM
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𝑛𝑆𝑆: Saugzahl

 wird für Bestpunkt der Pumpe definiert

𝑛𝑆𝑆 =
𝑛 ∙ 𝑄𝑜𝑝𝑡/𝑓𝑞

𝑁𝑃𝑆𝐻3
0,75

𝑓𝑞 Anzahl der Fluten

𝑁𝑃𝑆𝐻3 NPSH-Wert, bei dem die Pumpe einen 3%-igen Förderhöhenabfall zeigt

𝜎𝑖: Kavitationsbeiwert für Kavitationsbeginn

𝜎𝑖 =
2 ∙ 𝑔 ∙ 𝑁𝑃𝑆𝐻𝑖

𝑢1
2

𝑞∗: Fördergrad

𝑞∗ =
𝑄

𝑄𝑜𝑝𝑡

𝑊ü: Winkelübertreibung

𝑊ü =
tan 𝛽𝑒𝑖𝑛,𝑆𝑐ℎ
tan 𝛽𝑒𝑖𝑛,𝑆𝑡𝑟

Index „1“: La-

Eintrittskante

Quelle: Gülich
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Leitrad-Auslegung

• Leiträder sind bei (Francis- und Kaplan-) Turbinen unentbehrlich zur Einstellung des

erforderlichen Eintrittsdralls cue.

• Bei einstufigen Pumpen werden Leiträder nur eingesetzt, wo unbedingt zur

Wirkungsgradsteigerung erforderlich (bis zu ca. 5%-Punkte Wirkungsgradsteigerung).

• Bei mehrstufigen Pumpen sind Leiträder üblich, weil die höheren Herstellkosten durch den

Wirkungsgradgewinn, der sich mit der Anzahl der Stufen summiert, gerechtfertigt ist.
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Quelle: KSB
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Quelle: Voest, Andritz
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Leitrad mit geschlossenen Überstromkanälen Leiträder mit Rückführschaufeln Quelle: Sulzer, Gülich
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Beeinflussung von Qopt durch Leitrad

• Qopt kann zu größeren (selten zu kleineren)

Mengen verschoben werden.

• Bei flachen Kurven η(Q) wird ein erheblicher

Wirkungsgradgewinn mit kleinen

Wirkungsgradeinbußen im ursprünglichen

Optimum erhalten.

La Le Spirale

1 Qopt Qmax

2 Qopt Qopt

Auslegepunkt

2. Eindimensionale hydraulische Auslegung von Pumpen und Turbinen



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-80-

Drall (Austritt Le) = Drall (Eintritt La) : 𝑐𝑢 ∙ 𝑟 = 𝑘𝑜𝑛𝑠𝑡.

𝑐𝑢2 ∙ 𝑟2 = 𝑐𝑢 𝐿𝑒𝐴𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡 ∙ 𝑟 𝐿𝑒𝐴𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡

weil im schaufellosen Zwischenraum keine Energie ausgetauscht wird (außer Reibung).

Turbine

Dralländerung im Le:

Drall im Le-Austritt: 𝑐𝑢 𝐿𝑒𝐴𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡 = 𝑐𝑢2
𝑟2

𝑟 𝐿𝑒𝐴𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡

Strömungswinkel im Le-Austritt: tan 𝛼 𝐿𝑒𝐴𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡 =
𝑄

2∙𝜋∙𝑟∙𝑏

1

𝑐𝑢

𝑡

𝑡−𝑣

Strömungswinkel im Stützschaufel-Eintritt: tan 𝛼 𝑆𝑡𝐸𝑖𝑛𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡 =
𝑄

2∙𝜋∙𝑟∙𝑏∙𝑐𝑢

cu (StEintritt) aus Spiralauslegung

langsamlaufende Maschine schnelllaufende Maschine

große Dralländerung kleine Dralländerung

𝐿𝑒𝐴𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡

𝑆𝑡𝐸𝑖𝑛𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡
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• Ziehe glatte Mittellinie durch α(LeAustritt) bis α(StEintritt)

• Keine Winkelübertreibung berücksichtigt, aber Versperrung weil:

 viele Leitschaufeln

 Keine Rotationssekundärströmungen

 Grenzschichten auf Druck- und Saugseite ungefähr gleich

• Dicke der Stütz- und Leitschaufeln: Festigkeit
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Pumpe

Empfindliche Strömung wegen Verzögerung

Verzögerung verwandelt kinetische Energie in Druck

Erfahrung:

 Kanalverbreiterung

𝑐𝑚3 = 𝑐𝑚2 ∙
𝑟2∙𝑏2

𝑟3∙𝑏3

𝑏3

𝑏2
≈ 1,1

Hauptsächlicher Druckaufbau im 

Eintrittsbereich mit 

Rezirkulationsgebieten (𝐵𝐶).

A

C

B
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Strömungswinkel zwischen Laufrad und Leitrad

„3“ direkt vor Le: tan 𝛼3 = tan𝛼2
𝑏2

𝑏3

mit tan 𝛼 =
𝑐𝑚

𝑐𝑢
, 𝑐𝑚 =

𝑄

2∙𝜋∙𝑟∙𝑏
, 𝑐𝑢 ∙ 𝑟 = 𝑘𝑜𝑛𝑠𝑡.

Strömungswinkel am Eintritt im Leitrad

„v“ direkt im Le: tan 𝛼4 = 𝜇
𝑡

𝑡−𝑣
∙ tan 𝛼3

𝑎4 + 𝑠4 =
𝑟4

cos 𝛼4
∙ 𝑒

𝜋

𝑧𝐿𝑒
sin 2∙𝛼4

Zwischen „B“ und „C“: Kreisbogen

nq klein groß

μ 1.25 1.8
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Zahl der Leitschaufeln

𝑧𝐿𝑒 =
𝜋∙𝐷4

𝑏4+𝑠4
sin 𝛼4 um quadratischen Leitradeintritt zu erhalten

• aber immer größer als Zahl der Laufschaufeln

• Zahl Leitschaufeln darf kein ganzzahliges Vielfaches der Zahl der Laufschaufeln sein:

 Resonanzproblem!

• nicht zu viele Leitschaufeln

Öffnungswinkel des Leitradkanals:

6° (bei quadratischem Querschnitt)

bis 11° (bei stark rechteckigem Querschnitt)

Länge des Leitrades:

Τ𝑙 𝑎 ≤ 4

D
4

D
5

D
2
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Überprüfung der Güte der Leitradauslegung

Diffusorwirkung

𝑐𝑃
∗ optimales Flächenverhältnis bei gegebener Länge

𝑐𝑃
∗∗ optimale Länge bei gegebenem Flächenverhältnis

Quelle: Gülich, McDonald, Fox

optimales Leitrad:

Flächenverhältnis 𝐴𝑅,𝑜𝑝𝑡 = 1,05 + 0,184 ∙
𝑙

𝑅𝑒𝑞

𝑅𝑒𝑞 =
𝑎∙𝑏3

𝜋

zur  grafischen Auswertung der Diffusorwirkung:

 siehe 𝑅1 ≈ 𝑅𝑒𝑞

𝑎: Le-Abstand (S.83)

𝑏3: Le-Breite (S.83)

𝐴𝑅 =
𝐴2
𝐴1
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Abstand Laufrad-Leitrad

𝑟4

𝑟2
≈ 1,05 − 1,08 …nicht zu gering wählen wegen Nachlaufdellen des Laufrades

zu geringer Abstand La-Le hat negative Auswirkungen auf Radialkräfte und Kennlinienstabilität

wichtig: axiale Position Laufrad zu Leitrad

𝑥 ≅ 0: bester Wirkungsgrad

Quelle: HFM
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Pumpe und Turbine

Kontrolle des Entwurfs

• Bestimme 𝑐𝑚 𝑟 =
𝑄

2∙𝜋∙𝑟∙𝑏(𝑟)∙
𝑡 𝑟 −𝑣(𝑟)

𝑡(𝑟)

• Bestimme 𝑐𝑢 𝑟 =
𝑐𝑚(𝑟)

tan 𝛼(𝑟)∙

• Bestimme c = 𝑐𝑚
2 + 𝑐𝑢

2

• Bestimme L = 𝑐𝑢(𝑟) ∙ 𝑟

Kriterien:

• Darstellung über abgewickelter Stromlinie

• u.U.: Design-Änderungen

gleichmäßige Dralländerung gleichmäßige Dralländerung

gleichmäßige Beschleunigung gleichmäßige Verzögerung

Turbine Pumpe

- im Relativsystem
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Spiralentwurf

Die Spirale leitet

Turbine: dem Laufrad die Strömung zu

Pumpe: vom Laufrad die Strömung ab

so dass über dem Umfang (im

Auslegepunkt) überall die gleichen

Geschwindigkeiten cu herrschen. Dann

herrscht auch überall der gleiche Druck,

und die Radialkraft auf das Rad wird Null.

Quelle: Ziegler

,
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Turbine

Wahl des Eintrittsquerschnitts:

nq 27 82

ns 100 300

De 0,6 ∙ 𝐷2𝑎 1,4 ∙ 𝐷2𝑎

Quelle: Ziegler
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Pumpen

Einfachspiralen:

Doppelspiralen:

Endquerschnitt:

• günstige Herstellkosten

• hohe Radialkraft bei Teillast

• 𝑛𝑞 < 40 / 𝐻 ≤ 100

• Reduktion der Radialkräfte

• Kraftaufnahme bei hohen

Drücken (Festigkeit)

• 𝑄𝐴 ≈ 1,05 − 1,25 ∙ 𝑄𝑜𝑝𝑡

evtl. genormt: -) DIN24255

-) DIN24256

-) ISO2858

• zulässige Strömungsgeschw. im

Druckrohr

• Begrenzung der Diffusorverluste
Quelle: Gülich
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𝑑𝑄 = 𝑐𝑢 𝑟 ∙ 𝑏 𝑟 𝑑𝑟

𝑐𝑢 =
𝑐𝑢𝑖∙𝑟𝑖

𝑟

 𝑄 = 𝑐𝑢𝑖 ׬
𝑟𝑖

𝑟
𝑏 𝑟 𝑑𝑟 = 𝑐𝑢𝑖𝐴𝑟𝑒𝑑

Def.: 𝑏𝑟𝑒𝑑 =
𝑟𝑖

𝑟
𝑏(𝑟)

𝐴𝑟𝑒𝑑 = ׬
𝑟𝑖

𝑟
𝑏 𝑟 𝑑𝑟 = ׬ 𝑏𝑟𝑒𝑑 𝑑𝑟

Für rotationssymmetrischen Zustrom/Abstrom
zum/vom Laufrad muss Ared linear mit ϕ
abnehmen.

Ared

ϕmax

0

Quelle: Ziegler
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 Zur sicheren Beschleunigung aller

Stromfäden: wähle ersten eigentlichen

Spiralenquerschnitt ca. 5% kleiner als Ae.

 Zur Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit

𝑐𝑢𝑖
′ = 𝑐𝑖 ∙ cos 𝛼

Wegen Konstanz des Dralls:

𝑐𝑢
′ =

𝑐𝑢𝑖
′∙𝑟𝑖

𝑟
 Geschwindigkeitsprofil

Problem: Verlauf 𝑐 , 𝑐𝑢 unbekannt

Quelle: Ziegler

Konstruktion der Spiralengeraden / Ared – Geraden
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Ermittlung des Profiles cu( r ) und Ared (max)

• Treffe Annahme 𝑐𝑖
′ = 1 Τ𝑚 𝑠

• Konstruiere 𝑐𝑢𝑖
′ = 𝑐𝑖

′ ∗ cos ∝ = cos ∝

• Damit liegt Profil 𝑐𝑢
′ 𝑟 fest: 

𝑐𝑢
′ 𝑟 =

𝑐𝑢𝑖
′ ∗𝑟𝑖

𝑟
= cos ∝

𝑟𝑖
𝑟

Integration liefert die Hilfsgröße 𝑄′

𝑄′ = ׬ 𝑐𝑢
′ 𝑑𝐴 = ต𝑐′𝑢𝑖

cos∝

׬
𝑟𝑖
𝑟
𝑏 𝑟 𝑑𝑟

Integration numerisch 𝑄′ = 𝑟𝑖 𝑐𝑜𝑠𝛼 σ𝑛
𝑏 𝑟𝑛

𝑟𝑛
Δ𝑟𝑛

analytisch 𝑄′ = 𝑟𝑖 𝑐𝑜𝑠𝛼 ׬
𝑏(𝑟)

𝑟
𝑑𝑟

mit 𝑏2 + 𝑟 − 𝑟𝑀
2 = 𝑅2 (Kreisspirale)

Korrigiere 𝑐𝑢𝑖 = 𝑐𝑢𝑖
′ =

𝑄𝑆𝑝𝑖𝑟𝑎𝑙𝑒

𝑄′

Berechne 𝑄𝑆𝑝𝑖𝑟𝑎𝑙𝑒 = 𝑐𝑢𝑖𝐴𝑟𝑒𝑑 𝜑𝑚𝑎𝑥 ⇒ 𝑛𝑎𝑐ℎ 𝐴𝑟𝑒𝑑 𝜑𝑚𝑎𝑥 auflösen und 𝐴𝑟𝑒𝑑 −Gerade zeichnen 
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Lies an beliebigen Stellen ϕ den

erforderlichen Wert Ared ab.

Üblich: Gleichmäßige Winkelabstände

Der Konstrukteur muss an den ausgewählten

Stellen ϕ die Querschnittsfläche der Spirale

so wählen, dass sich der geforderte Wert

Ared(ϕ) einstellt.

Quelle: Schulz

Ared

ϕmax
0 ϕ5ϕ4ϕ3ϕ2ϕ1
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Alternative Methode für Ared - Gerade

• Betrachte Querschnitt II: 𝜑 = 𝜑||

•
𝑧𝑆𝑡

𝑧𝑆𝑡+1
berücksichtigt, dass bei II bereits ein Stützschaufelkanal aus

Spirale entnommen wurde

• Stelle II besser geeignet als 𝜑 = 0, weil bei 𝜑 = 0 noch kein

Spiralenprofil der Geschwindigkeit

• Sporn wird nicht als Stützschaufel gezählt

• ∝≲ 1 zur Beschleunigung

• Betrachte Spiralenende 𝜑 = 𝜑𝑚𝑎𝑥 < 360°

• Wähle Winkellagen ϕ und lies erforderliches

A(ϕ) ab.

𝐴|| =
𝜋

4
𝐷𝑒

2𝛼
𝑧𝑆𝑡

𝑧𝑆𝑡 + 1

𝐴 𝜑𝑚𝑎𝑥 = 0

A(a)

A||

𝜑 || =
360

𝑧𝑆𝑡 + 1
𝜑 (𝑐)0 𝜑 (𝑏) 𝜑 (𝑎) 360 𝜑

A(c)
A(b)

Quelle: Ziegler
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• Es müssen die Formen der Querschnittsflächen so

konstruiert werden, dass sie die Flächeninhalte Ared(ϕ)

annehmen.

In der Wahl der Form ist der Konstrukteur frei.

Beispiel: „Kreisspirale“ Die Flächeninhalte werden

durch b0, bSt, R, R‘, R‘‘ und R‘‘‘ festgelegt

1. Zeichne A(ϕ=0) bzw. A||

2. Prüfe, dass A(ϕ) das geforderte Ared(ϕ=0)

liefert, Formel s.S. 90

3. Zeichne beliebige Querschnitte a,b,c,d

4. Ermittle zugehörige b0, bSt, R, R‘, R‘‘ und R‘‘‘

5. Ermittle Ared(a,b,c,d)

6. Lies aus Ared(ϕ) die Winkel ϕa, ϕb, ϕc, ϕd ab

7. Trage b0, bSt, R, R‘, R‘‘ und R‘‘‘ als Funktion

von ϕ auf.

 Beliebige Querschnitte können konstruiert werden.
Quelle: Ziegler
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Die Länge des Sporns hat Einfluss auf die Kennlinie

Quelle: Schulz

Fz

Drosselwirkung 

infolge Fz
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Der Sporndurchmesser hat Einfluss auf die Radialkraft.

Wirkungsgrad unverändert bis s/a4 < 0,04

s/a4 > 0,04 besserer Teillastwirkungsgrad aber 

kontinuierliche Abnahme des optimalen 

Wirkungsgrades

Quelle: Wesche, Sulzer
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3. NACA-Auslegeverfahren für 

Axialmaschinen

Übersicht über die NACA Profilsystematik

Vorgehensweise bei der NACA Auslegung

Einfluss der Zu- und Abströmung

Auslegungs- / Berechnungsbeispiel anhand einer Kaplan-Turbine 
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Vereinfachungen für eindimensionale Verfahren 

sind oft zu grob und führen zu ungenauen 

Ergebnissen.

• stark gekrümmte Stromlinien

• cm entlang Trajektorien nicht konstant, zu 

unterschiedlich

• Genaue Teilfluträderteilung erforderlich

 experimentelle Verfahren

NACA, C4, Göttinger, Munk-Profile

nur für Axialmaschinen: Kaplan-, 

Rohrturbinen, Axialpumpen

 Rechenverfahren

Stromlinienkrümmungsverfahren

Singularitätenverfahren

Quelle: ???
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NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen

• Experimentell entwickeltes Auslegeverfahren

• Ursprünglich für Axialkompressoren in der Luftfahrt

• Auch anwendbar auf:

Reynolds-Ähnlichkeit: beschreibt Reibung relativ zur

Trägheit

Strömung um Schaufelprofile:

𝑅𝑒𝐾𝑜𝑚𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠𝑜𝑟 = 𝑂 104

𝑅𝑒𝑃𝑢𝑚𝑝𝑒 = 𝑂 105

𝑅𝑒𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒 = 𝑂 106

 Wasserströmung: Reynolds-Ähnlichkeit

 Turbinenströmung

Quelle: ???
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Die NACA-Profil-Systematik

• vierziffrige Profile

 1.Ziffer: Wölbung f/L

 2.Ziffer: Wölbungsrücklage xf/L in 10%-Schritten

 3.Ziffer:

 4.Ziffer:

 5.Ziffer: Nasenradius

 6.Ziffer: Dickenrücklage in 10%-Schritten

• fünfziffrige Profile

 1.Ziffer: cA bei geometrisch stoßfreier Anströmung

 2.Ziffer:

 3.Ziffer:

 4.Ziffer:

 5.Ziffer:

Dickenverhältnis d/L in %

Dickenverhältnis d/L in %

doppelte Wölbungsrücklage %

Bsp.: NACA 0012-64

symmetrisches Profil mit 12% 

Dickenverhältnis, normalem 

Nasenradius und 40% Dickenrücklage

Bsp.: NACA 43012

cA = Nr.4

15% Dickenrücklage

12% Dickenverhältnis

5.Ziffer 0 3 6 9

𝐼𝑠𝑡 − 𝑅𝑎𝑑𝑖𝑢𝑠

𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 − 𝑅𝑎𝑑𝑖𝑢𝑠

0 0,25 1 3

Quelle: ???
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• Neuere fünfziffrige NACA-Profile

 1.Ziffer: Profilreihe

 2.Ziffer: Druckminimum-Rücklage in 10%-Schritten

 3.Ziffer: cA bei geometrisch stoßfreier Anströmung

 4.Ziffer:

 5.Ziffer:

Index:

Dickenverhältnis d/L in %

 ΔcA -Bereich (in Zehntel) mit laminarer Umströmung des symmetrischen Profils

 Bei verzerrten Profilen: d/L des Ausgangsprofils

Bsp.: NACA 652-015

• Profilreihe 6

• 50% pmin-Rücklage

• symmetrisches Profil

• 15% Dickenverhältnis

• über ΔcA =0,2 laminare Umströmung

Bsp.: NACA 64318-419

• Profilreihe 6

• 40% pmin-Rücklage

• cA =0,4 

• 19% Dickenverhältnis

• über ΔcA =0,3 laminare Umströmung

• Ursprüngliches Profil mit 18% Dickenverhältnis
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Laminarprofile symmetrischer Form
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Empfehlung:

Gasturbinenprofile „Beschleunigungsgitter“:

Wasserturbinenprofile „Beschleunigungsgitter“:

Pumpenprofile „Verzögerungsgitter“:

Größte Dicke, geringe Dickenrücklage, wenn mit

Sicherheit keine Kavitation (Überschall)

vergleichsweise dünn, schwach gewölbt

Dünne Profile, Dickenrücklage 40-50%,

„Laminarprofile“, Turbinenprofile bei Kavitationsgefahr,

Laminarverhalten geht in Turbomaschinen verloren

 Wölbung

 Turbulente, instationäre Zuströmung

profilierte Profile: 𝑅𝑒 < 8 ∙ 104

große Teilung

Kaviationsvermeidung

sonst:

unprofilierte Profile: s. 1/D-Auslegung

Profilierte Überdruckschaufeln: a) Turbine; b) Pumpe
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NACA-Auslegung

NACA SP-36: Aerodynamic Design of Axial Flow Compressors

ebda.: Chapter VI, Lieblein: Experimental Flow in Two Dimensional Cascades

• Gilt für NACA 65-Serie

• Skelettlinie durch Kreisbogen ersetzt

Quelle: ???
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• Meridianschnitt nach Cordier, Stepanoff oder Thomann

𝐷𝑎 = 5 ∙
3 𝑄

1−𝑣2 𝑛

• Zerlege Meridianschnitt in: Teilfluträder

oder Stromebenen

aus statistischer Auswertung 

ausgeführter Axialpumpen 

nach Holzhüther

Quelle: ???
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• Berechne aus Turbomaschinen-Hauptgleichung die erforderliche Umlenkung:

𝐻 =
1

𝑔
∙ 𝑢2𝑐𝑢2 − 𝑢1𝑐𝑢1

• Unter den Annahmen:

 H auf allen Stromflächen gleich

 drallfreie Zuströmung

• Für alle Stromflächen ∆𝛽 = 𝛽2 − 𝛽1

Der Versuch liefert: ∆𝛽 = 𝜑 + 𝑖 − 𝛿

• Berechne:

 incidence i

 deviation δ

aus NACA Unterlagen
Quelle: ???
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1. Incidence 𝑖 = 𝑖0 + 𝑛𝜑

𝑖0 = 𝐾𝑖 𝑠ℎ ∙ 𝐾𝑖 𝑡 ∙ 𝑖010
n…….ausgewählt immer für minimalen Widerstand

n
i010

β1 β1
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2. Deviation 𝛿 = 𝛿0 +𝑚𝜑

𝛿0 = 𝐾𝛿 𝑠ℎ ∙ 𝐾𝛿 𝑡 ∙ 𝛿010
m……......ausgewählt für minimale                     

Übergeschwindigkeit (Laminarprofil)

m

β1

δ010

β1
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t/c t/c

KδtKit
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Empfindlichkeit der Zu- und Abströmung:

• 1° Änderung beim Zuströmwinkel kostet 2 Punkte

Wirkungsgrad bzw. verschiebt den Optimalpunkt um
ΔQ=6%

• Um 1° falsche Abströmung kann sich je nach Auslege-

𝛽3
∗

oder ϕ verheerend auswirken

𝛽3 = 𝛽3
∗ − 1

𝐻𝑡ℎ
𝐻𝑡ℎ

∗ =
1 − 𝜑 ∙ cot 𝛽3

1 − 𝜑 ∙ cot 𝛽3
∗

Ablesebeispiel: Propellerpumpe mit 𝜑 = 0,3 (≜ 𝛽0 = 16,7°)
und nq=310 erfordert 𝛽3

∗ = 18° . Wird nur 𝛽3 = 17°
realisiert, wird nur 72% von 𝐻𝑡ℎ

∗ erreicht.

Quelle: ???
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Herleitung:

𝐻𝑡ℎ =
1

𝑔
𝑢3𝑐𝑢3 − 𝑢0𝑐𝑢0

cot 𝛽3 =
𝑢 − 𝑐𝑢3
𝑐𝑚

→ 𝑐𝑢3 = 𝑢 − 𝑐𝑚 ∙ cot 𝛽3

Ist: 𝐻𝑡ℎ =
1

𝑔
∙ 𝑢 𝑢 − 𝑐𝑚 ∙ cot 𝛽3

Soll: 𝐻𝑡ℎ
∗ =

1

𝑔
∙ 𝑢 𝑢 − 𝑐𝑚 ∙ cot 𝛽3

∗

𝐻𝑡ℎ
𝐻𝑡ℎ

∗ =
𝑢 − 𝑐𝑚 ∙ cot 𝛽3

𝑢 − 𝑐𝑚 ∙ cot 𝛽3
∗ =

1 − 𝜑 ∙ cot 𝛽3

1 − 𝜑 ∙ cot 𝛽3
∗

Mit 𝜑 =
𝑐𝑚

𝑢
= tan 𝛽0

= 0

𝑐0 = 𝑐𝑚3 = 𝑐𝑚

𝑢0 = 𝑢3 = 𝑢
𝑤0

𝑤3𝑐𝑚3 = 𝑐𝑚

𝑢3

𝑐3
𝑐𝑢3

𝛽3
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…außerdem gilt wegen:

𝐻𝑡ℎ =
1

𝑔
𝑢3𝑐𝑢3 =

1

𝑔
∙ 𝑢 𝑢 − 𝑐𝑚 ∙ cot 𝛽3 =

1

𝑔
∙ 𝑢2[1 −

ด

𝑐𝑚
𝑢
=𝜑

cot 𝛽3]

→
2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻𝑡ℎ

𝑢2
= ψ = 2 ∙ 1 − 𝜑 ∙ cot 𝛽3

Außerdem gilt:

𝑛𝑞 = 𝑛 ∙
𝑄

𝐻 ൗ3 4
= 157,8 ∙

𝑄

ψ ൗ3 4

ψ =
157,8

𝑛𝑞
∙ 𝜑

Τ4 3

Wenn bei gegebenem ϕ ein

bestimmtes nq erreicht werden

soll, liegen damit ψ und 𝛽3 fest

Bei gegebenem ϕ und ψ liegt 𝛽3 fest
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Die Profile der einzelnen Stromfäden werden entweder mit CAD-Programmen solange relativ zueinander

verschoben, bis ein „vernünftiger“ Schaufelplan entsteht…

Quelle: Jaberg
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…oder mit dem Kaplan-Verfahren wird konventionell der Schaufelplan mit Brettschnitten erstellt.

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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• Auslegung des hydraulischen Umrisses:

• Konstruktionsanhalte nach Sievo, Lugaresi, 
Yamaguchi, Thomann, Ziegler und Raabe

• Nabenverhältnis 0.45

• Laufschaufelanzahl 6 #

• LaufradΦ = 630 [mm]

• Leitschaufelhöhe h = 220 [mm]

• LeitschaufelzapfenkreisΦ = 714 [mm]

• Leitschaufelanzahl 20 #

• Stützschaufelanzahl 10 #

• Parallelplattenspirale aus Stahlblech

• Kleinster SaugrohrΦ = 621 [mm]

• Saugrohröffnungswinkel α = 13.4 [°] (gesamt)

• Sowohl Nabe, wie auch Mantel als Vollkugel 
ausgeführt

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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• Auslegung und Rechengitter der Spirale:

• Inkl. Stützschaufelring

• Parallelplattenspirale

• großzügige Fase zum Strömungsraum hin

• 24 Schüsse

• 10 Stützschaufeln

• SpiraleintrittsΦ = 1110 [mm]

• Mittelpunktsradius am Eintritt r = 1003.4 [mm]

• r*cu = const. in Spirale und Stützschaufelring

• Sporn aus Stahlblech – einfache Fertigung

• unstrukturiertes Gitter

• Prismenlayer an den Wänden

• Knotenverdichtung an den Stützschaufeln

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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• Auslegung und Rechengitter des 
Leitapparates:

• 20 Leitschaufeln

• Verebneter NACA 65 Profiltropfen

• großer Nasenradius – „gutmütig“ gegen 
Falschanströmung

• LeitschaufelzapfenkreisΦ = 714 [mm]

• Leitschaufelhöhe h = 220 [mm]

• Leitschaufelwinkel von 52-68 [°]

• sowohl unstrukturierte, als auch 
strukturierte Gitter wurden eingesetzt

• Randschichtlayer an den Wänden

• Knotenverdichtung an den Leitschaufeln 
(stark gekrümmte Flächen)

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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• Auslegung und Rechengitter des Laufrades:

• 6 Laufschaufeln

• 7 Zylinderschnitte – Nabe, Mantel, dazwischen  
„flächengleiche“ Aufteilung

• NabenΦ = 284 [mm]

• LaufradΦ = 630 [mm]

• Schaufelprofile mittels potentialtheoretischem 
Ansatz nach Czibere optimiert, Alternative zur 1D-
Auslegung

• Profillängen lt. Konstruktionsanhalten von Sievo
und Lugaresi

• Auffädelung der Profile in deren Schwerpunkten in 
radialer Richtung

• Laufschaufelwinkel -6, -3, 0, 3, 6 und 12 [°]

• strukturiertes Laufradgitter aus 6 einzelnen 
Strömungskanälen

• Randschichtlayer an den Wänden

• Knotenverdichtung an den Eintrittskanten (stark 
gekrümmte Flächen)
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• Auslegung und Rechengitter des 
Saugrohres:

• EintrittsΦ = 621 [mm]

• AustrittsΦ = 1300 [mm]

• Saugrohrlänge l = 2890 [mm]

• Halber Öffnungswinkel α = 6.7 [°]

• strukturiertes Gitter – mit großem Rohr am 
Austritt zur Verbesserung der 
Rechenergebnissse ( l = 8190 [mm],               
Φ = 2600 [mm] )

• Randschichtlayer an den Wänden

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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• konstantes cm und cu am gesamten 
Umfang

• stoßfreie Anströmung der Stützschaufeln 
am ganzen Umfang

• kreissymmetrischer 
Geschwindigkeitsaufbau

• Verlustbeiwert ξ = 0.65657 [-] (bezogen 
auf Geschwindigkeit im Spiraleintritt 
AEintritt = 0.9677 [m²]

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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• großer Nasenradius der Leitschaufeln

• „bauchige“ Tropfenform – dadurch 
gutmütig gegen Falschanströmung in 
Teil- bzw. Überlast

• Leitschaufelöffnungswinkel von 52 [°] bis 
68 [°] (gegen die radiale Richtung)

• kreissymmetrischer 
Geschwindigkeitsaufbau
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• stoßfreie Anströmung bei Leitschaufelwinkel 60 
[°] und Laufschaufelwinkel 0 [°] an der 
gesamten Eintrittskante

• kontinuierlicher Druckabbau entlang der 
Laufschaufellänge

• sehr kleine Gebiete mit niederem Druck –
geringe Kavitationsneigung

• starke Umlenkung an den nabenseitigen 
Profilen

• dicke nabenseitige Profile für mech. Festigkeit

• Drehung der Laufschaufel um –6 bis +12 [°]

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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• Restdrall auf äußeren Stromflächen wird abgebaut

• drallfreie, stabile Saugrohrströmung nach ca. 2/3 der Saugrohrlänge

• Rückströmgebiet nach der Laufradnabe 

• keine Strömungsablösungen am Saugrohrmantel

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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Aufpunkte der Laufschaufelprofile:

3. NACA-Auslegeverfahren für Axialmaschinen
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4. Kräfte in hydraulischen 

Strömungsmaschinen

Axialkraft und Ausgleichsmöglichkeiten bei Pumpen und Turbinen

Drosselspalte, Spaltstrom und volumetrische Verluste

Radialkraft und Ausgleichsmöglichkeiten bei Pumpen und Turbinen

Rotordynamik
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Hauptfunktion: Pumpe  Druck erhöhen

Turbine  Wellenenergie

Beispiel-Lösung: Mehrstufige Kreiselpumpe

Störeffekt: Achsschub

Folgefunktion: Achsschub aufnehmen

Lösung: Kolbenentlastung

Störeffekt: Restschub

Folgefunktion: Restschub aufnehmen

Lösung: Spurlager mit Druckölschmierung

Störeffekt: Reibungswärme

Folgefunktion: Drucköl bereitstellen, 

Wärme abführen

Störeffekt: Leckage

Folgefunktion: Wellendurchgang abdichten

Lösung: Gleitringdichtung

Störeffekt: Wärmeleitung vom Medium, 

Reibwärme

Folgefunktion: Dichtringe vor zu hohen 

Temperaturen schützen

Lösung: Zirkulationskühlung

Störeffekt: Strömungswiderstand

Folgefunktion: Kreislauf antreiben

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen

Rekursives Vorgehen beim Abarbeiten von Folgefunktionen von Störeffekten
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Kräfte

Die Druckverteilung am Laufrad verursacht:

• Axialkraft

• Radialkraft

1. Axialkraft

• Druckkräfte am Laufrad
(Hauptanteil)

• Impulskraft

• Druckkräfte an Wellendichtung

• Rotorgewicht

• Magnetischer Zug

Zur Steigerung der Lager-Lebensdauer muss die Axialkraft ausgeglichen werden. Quelle: HFM 

resultierende Axialkraft 

Richtung Saugseite

Fax

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Laufradkraft/Pumpen

Berechnungsformel:

𝐹𝑎𝑥 = 𝛼 ∙ 𝜌 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 ∙
𝐷2𝑚

2𝜋

4

Für geschlossene Radial-/Halbaxialräder:

𝛼 = 0,5 ∙
𝐷𝑆𝑝

𝐷2𝑚

3
+ 0,09

Gültigkeitsbereich:

𝑛𝑞 = 6 − 130

𝑄 = 0,8 ∙ 𝑄𝑜𝑝𝑡 − 1,0 ∙ 𝑄𝑜𝑝𝑡
𝑠 = 0,1 𝑚𝑚
𝑠 = 0,2 𝑚𝑚: 𝛼 𝑠 = 0,2 = 1,08 ∙ 𝛼 𝑠 = 0,1

• Fax ist bei Leitradpumpen sehr stark von der axialen

Position des Laufrades relativ zum Leitrad abhängig

• Offene Laufräder (ANSI-Norm) besitzen erheblich

niedrigere Fax

Unentlastetes Laufrad mit kegeliger Austrittsfläche

Quelle: HFM 

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Axialräder/Pumpen

Berechnungsformel:

𝐹𝑎𝑥 ≈ 0,8 ∙ 𝜌 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 ∙
𝐷𝐴

2𝜋

4

Auswirkung der Drücke auf die Axialkraft

𝑃𝐼 − 𝑃𝐼𝐼~𝑛
2 ∙ 𝜌 ∙ 𝐷2

4

• Die Druckkräfte sind während des Anlaufvorgangs größer, weil das Medium in den

Radseitenräumen erst allmählich in Rotation gerät.

• Die beschleunigende/bremsende Wirkung der Wände ist zu berücksichtigen.

𝛼 ≈ 𝑟 r…Reaktionsgrad, bei Axialturbinen hoch 𝑟 ≈ 0,8

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Einfluss des Spaltstromes

saugseitiger Radseitenraum:

Richtung Welle strömender Spaltstrom beschleunigt Rotation über
𝜔

2

 Druck sinkt (weil Druck an äußerem Raddurchmesser gegeben)

druckseitiger Radseitenraum:

bei einstufiger Pumpe:

Richtung Welle strömender Spaltstrom 

beschleunigt Rotation über 
𝜔

2

 Einfluss Axialkraftausgleich , zusätzlich beachten

( Drosselspalt , Rückenschaufeln , andere )

bei mehrstufiger Pumpe:

 bei mehrstufigen Pumpen ohne Entlastung strömt 

Spaltstrom Richtung Laufrad Außendurchmesser,

bremst Rotation unter
𝜔

2
und erhöht somit 

die Axialkraft.

Quelle: in Anlehnung an Gülich

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Nicht durchströmter RSR : 𝜔𝑅𝑆𝑅 =
𝜔

2

Rotierende Strömung → Fliehkraft → Druckabnahme im RSR vom Laufrad Außenspalt in Richtung Welle

( siehe Ausbildung der Axialkraft )

Richtung Welle durchströmter RSR : 𝜔𝑅𝑆𝑅 >
𝜔

2

Richtung Laufrad Außendurchmesser durchströmter RSR 𝜔𝑅𝑆𝑅 <
𝜔

2

Starker Einfluß auf die Axialkraft

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen

SpQ

SpQ

SpQ

SpQ

𝜔

2

𝜔

2

𝜔𝑅𝑆𝑅 <
𝜔

2
𝜔𝑅𝑆𝑅 >

𝜔

2

𝜔

2

𝜔𝑅𝑆𝑅 >
𝜔

2

einstufig mehrstufig

Erläuterung :
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Quelle: KSB

Axialschubausgleich

Möglichkeiten:

• Vollständige Aufnahme des Axialschub durch

 Axiallager-Lagerring (a)

 Keilflächen (b)

 Stauspalt (c)

 Kippsegmente (d)

• Minimaler axialer Bewegungsspielraum für Schmierfilm wegen

Belastung, Zähigkeit und Gleitgeschwindigkeit

• Die Lager sind fast immer fördermediumsgeschmiert, können

Wirkungsgrad kosten und Zusatzeinrichtungen erfordern

• Wälzlager sind für den Wirkungsgrad am besten

in

 hydrodynamischer

 hydrostatischer

 kombinierter  

Ausführung

rechts: 

Axial-Gleitlager 

(schematisch)

rechts: 

Gleitlagerung der Pumpenwelle einer 

stopfbuchlosen Kesselumwälzpumpe

Axiallager

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Axialschubausgleich

Möglichkeit 1: Drosselstelle/Ausgleichsbohrung

• Drosselstelle an hinterer Deckscheibe

• Druckausgleichsbohrung

Einsatz: - einstufige Pumpen

- mehrstufige Serienpumpen

- nicht-abrasive Medien

rechter RSRlinker 

RSR

Drosselspalte 

auf ca.: gleichem 

Durchmesser

Möglichkeit 2: Rückenschaufeln

• Rückenschaufeln beschleunigen die Radseiten-

raumströmung und reduzieren den statischen Druck

• Nachteil: Rückenschaufeln ziehen viel Leistung

Einsatz: - einstufige Pumpen

- abrasive Medien

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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• Rückenschaufeln kosten ca. 3 Prozentpunkte Wirkungsgrad. Sie verhalten sich hydraulisch

gesehen wie eine Pumpe bei Q=0 und ziehen entsprechend Leistung.

• Einwärts gerichteter Entlastungsstrom erhöht aufgrund der Coriolis-Beschleunigung die

Winkelgeschwindigkeit und senkt dadurch das Druckniveau. Der Entlastungsstrom ist allerdings

relativ hoch.

• Entlastung nach Punkt 3 wirkt nur bei einem bestimmten Förderstrom. Außerhalb dieses

Betriebspunktes müssen Restkräfte vom Axiallager aufgenommen werden.

Chemienormpumpe, saug- und druckseitig heizbar, KSB Kreiselpumpe mit Gehäuse aus gezogenem Chromnickelstahl, KSB

Rückenschaufel

Drosselspalt und 

Druckausgleichs-

bohrung

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Axialschubausgleich

Möglichkeit 3: zusätzliche Einbaumaßnahmen

KOLBEN

• axial fixierter Läufer

SCHEIBE

• steile Steuercharakteristik

STUFENKOLBEN

• flache Steuercharakteristik

Einsatz: Hoch-/Höchstdruckpumpen

Ausgleichsscheiben und -stufenkolben erfordern einen axial beweglichen Läufer

Funktionsweise der Ausgleichsscheibe:

Dem eigentlichen, hier radialen Dichtungsspalt ist ein axialer Drosselspalt vorgeschaltet. Vergrößert sich aus irgendeinem 

Grund der Achsschub, so bewegt sich der Läufer nach rechts, die Spaltweite s und mit ihr der Spaltstrom wird kleiner. 

Dadurch wird auch die Drosselwirkung am Axialspalt geringer, und der nun höhere auf der Ausgleichscheibe lastende Druck 

bildet die dem erhöhten Axialschub entsprechende Gegenkraft.

Quelle: Menny

Der Stufenkolben kombiniert die Funktion von Ausgleichkolben und -scheibe. Die Funktionsweise ist identisch mit der der 

Scheibe, wobei sich aber eine flachere Steuercharakteristik einstellt.

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Axialschubausgleich

Möglichkeit 4: gegenläufige Anordnung von Laufrädern und Stufen

• Restschub ist für stabile Tragfähigkeit erforderlich und geht in

Axiallager

• Bei Kavitation kann die Förderhöhe einer Stufe u.U. völlig

zusammenbrechen und damit der Axialschub dieser Stufe

ausfallen.

Der dann unausgeglichene Schub muss vom Axiallager

aufgenommen werden.

Links:

2-flutige, 2-stufige 

Spiralgehäusepumpe für 

Wasserversorgung

Rechts:

1-flutig, 2-stufige 

Pipelinepumpe mit 

Umführungskanälen und 

längsgeteiltem Gehäuse

Quelle: alles KSB

a: 2-flutig. 1-stufig c: 2-flutig, 3-stufig

b: 1-flutig, 2-stufig d: 4-stufig (crossover)

a b

c d

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Volumetrische Verluste

Stammen aus Leckverlusten durch Dichtspalte

Dichtspalte:

 Wegen niedriger Reibung erforderlich

 Berührungen unbedingt vermeiden

 Materialpaarung sorgfältig wählen

im Gegensatz zu berührenden Dichtungen:

 statische Dichtungen

 Packungen

 Gleitringdichtungen

 Wellendichtringe

Quelle: HFM
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Leckverlust, Druckabfall und Reibungsbeiwert eines Dichtspaltes…

…hängen eng zusammen

…können durch die Energiebilanz vom Eintritt „e“ bis zum Austritt „a“ mehr oder weniger genau

berechnet werden

Reibungsbeiwert λ kann nach Prandtl-Colebrook bestimmt werden…

…mit dem äquivalenten hydraulischen Durchmesser

…und bei genauer Betrachtung unter Berücksichtigung der Rotation (Stampa, Yamada)

𝑝𝑒

𝜌∙𝑔
+

𝑐𝑒
2

2∙𝑔
=

𝑝𝑎

𝜌∙𝑔
+

𝑐𝑎
2

2∙𝑔
+ ℎ𝑣

𝑐𝑒
2

2∙𝑔
,
𝑐𝑎

2

2∙𝑔
…werden vernachlässigt  ℎ𝑣 =

∆𝑝

𝜌∙𝑔

∆𝑝 berücksichtigt: Eintritt, Kontraktion, Reibung im Spalt, Verwirbelung und Austritt
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ℎ𝑣 =
∆𝑝

𝜌 ∙ 𝑔
=෍ζ ∙

𝑐2

2 ∙ 𝑔
= 𝜇 ∙

𝑐2

2 ∙ 𝑔
+ λ ∙

𝑙

2 ∙ 𝑠
∙
𝑐2

2 ∙ 𝑔
+ 1 ∙

𝑐2

2 ∙ 𝑔
= 1,5 + λ ∙

𝑙

2 ∙ 𝑠
∙
𝑐2

2 ∙ 𝑔

Durchflussgeschwindigkeit:

bei mehreren Dichtspalten:

z Anzahl Dichtspalte

∆𝑝 aus Druck vor und hinter

dem Spalt gegeben

Eintritt, 

Kontraktion 
≈0,5

Reibungs-

wirbel

Austritt

𝑐 =
2 ∙ ∆𝑝

𝜌
∙

1

1,5 + λ ∙
𝑙

2 ∙ 𝑠

𝑐 =
2 ∙ ∆𝑝

𝜌
∙

1

𝑧
𝛼2

+ λ ∙
𝑙

2 ∙ 𝑠

Rechts:

Beiwert α für den

mittleren Teil einer

Spaltdichtung mit

mehreren Dichtspalten.
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Die Rotation bewirkt das Entstehen von

Taylor-Wirbeln und verschiebt den Umschlag

laminar-turbulent zu höheren Reynolds-

Zahlen (gebildet mit u oder c)

𝑇𝑎 =
𝑢𝑖 ∙ 𝑑

ν
∙

𝑑

𝑅𝑖

𝑇𝑎 = 41,3: Couette-Strömung

41,3 ≤ 𝑇𝑎 < 400: laminare Taylor-Wirbel

𝑇𝑎 > 400: turbulente Taylor-Wirbel

Rechts:

Taylor-Wirbel in einem

zylindrischen Ringspalt Messergebnisse λ = λ(𝑅𝑒) nach Stampa, Quelle: Neumaier

Links:

Widerstandsbeiwert λ für

den axialen Durchfluss

zwischen konzentrischen

Zylindern in Abhängigkeit

von Rotation und

axialem Durchfluss (nach

Yamada)
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Axialdurchflossene Spalte sind unregelmäßig profiliert:

• Reduktion Spaltstrom

• Vermeidung stehender Wellen ∅100
Profilierung Originalgröße

Kesselspeisepumpe in Topfgehäusebauart mit Anzapfstufe, KSB

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen
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Anwendung:

• Berechnung von Leckstrom, Druckabfall, Axialkraft, Tragwirkung

 Ermittlung der Steuercharakteristik, Rotordynamik

Rechts:

Kennlinien und Stufen-

wirkungsgrade der ersten

Stufe in Abhängigkeit der

Spaltweite

Oben:

Spaltstrom VSp in Abhängigkeit der

Wellendrehzahl n und der Druckdifferenz ∆𝑝
an einem zylindrischen Ringspalt mit

Ls=110mm; DSp=85mm und s=0,11mm
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Axialkraft und Ausgleich bei Turbinen

FRANCIS-Turbine

Resultierende Axialkraft:

 Druckkraft auf hintere Deckscheibe/Laufradboden: PI

 Druckkraft auf vordere Deckscheibe/Außenkranz : PII

 Druckkräfte im Laufradkanal / nur bei großen

Maschinen : PIII

Druckkräfte 𝑃𝐼 , 𝑃𝐼𝐼

𝑃𝐼 = න
𝐴

𝑝 𝑟, 𝜑 𝑑𝐴

• Näherung: Rotationssymmetrie

• Bei Unstetigkeiten: abschnittsweise Berechnung

Quelle: HFM, Ziegler

Entlastungs-

leitung 

(Index: EL)
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Druckverlauf zwischen Unstetigkeitsstellen/Drosselstellen

Rotierendes Medium steht unter Fliehkraft:

 radialer Druckanstieg

Kräftegleichgewicht am Kontrollvolumen:

𝑟
𝜔

2

2

𝑑𝑚 + 𝑝𝑑𝐴 − 𝑝 + 𝑑𝑝 𝑑𝐴 = 0

𝑑𝑝 = 𝜌
𝜔

2

2

𝑟𝑑𝑟

𝑝𝑖 − 𝑝(𝑟) =
𝜔

2

2 𝜌

2
𝑟𝑖
2 − 𝑟2

Damit ist die abschnittsweise Integration möglich, wenn

jeweils pi und ri bekannt sind.

Quelle: HFM, Ziegler
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Drosselspalte

1. Druckdifferenz im achsparallelen Spalt:

∆𝑝 =
𝜌

2
∙ 𝑐𝑆𝑝

2∙ 1,5 + λ
𝑙

2𝑠

𝑐𝑆𝑝 =
𝑄

𝐴
=

𝑄𝑆𝑝

2𝑟+𝑠 ∙𝜋∙𝑠

λ…Widerstandsbeiwert, der von Q abhängt: Iteration

2. Spaltwasser:

Annahme: Drosselung nur im achsparallelen Spalt

𝑝𝑒 − 𝑝𝐸𝐿 = σ∆𝑝 = σ𝑖
𝜌

2
∙
𝑄2

𝐴2
∙ 1,5 + λ ∙

𝑙

2∙𝑠 𝑖 𝑆𝑝𝑎𝑙𝑡𝑒
+ σ𝑗

𝜌

2
∙

𝜔

2

2
∙ 𝑟𝑒

2 − 𝑟𝑖
2

𝑗 𝐻𝑜ℎ𝑙𝑟ä𝑢𝑚𝑒

= σ∆𝑝𝑆𝑝 +
𝜌

2
∙

𝜔

2

2
∙ 𝑟𝑒

2 − 𝑟𝐸𝐿
2

Da pe und pEL bekannt sind, können λ und Q iterativ bestimmt werden.

Quelle: HFM
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Druckkräfte im Laufradkanal PIII

∆ ሶ𝐼𝑧 = σ𝐹𝑧

∆ ሶ𝐼𝑧 = ሶ𝐼𝑧,𝑎𝑢𝑠 − ሶ𝐼𝑧,𝑒𝑖𝑛 = 0 − (−𝑐𝑠) ∙ ሶ𝑚

σ𝐹𝑧 = 𝑆𝑐ℎ𝑤𝑒𝑟𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡 + 𝑓𝑟𝑒𝑖𝑒 𝐷𝑟𝑢𝑐𝑘𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡 + 𝑔𝑒𝑏𝑢𝑛𝑑𝑒𝑛𝑒 𝐷𝑟𝑢𝑐𝑘𝑘𝑟𝑎𝑓𝑡

= 𝑚𝑤 ∙ 𝑔 − 𝑝𝑠 ∙ 𝐴𝑠 + 𝐹𝐼𝐼𝐼

𝐹𝐼𝐼𝐼 = −𝑃𝐼𝐼𝐼

 𝑃𝐼𝐼𝐼 = 𝑚𝑤 ∙ 𝑔 − 𝑝𝑠 ∙ 𝐴𝑠 − 𝑐𝑠 ∙ ሶ𝑚 ≅ −𝑝𝑠 ∙ 𝐴𝑠 − 𝑐𝑠 ∙ ሶ𝑚

𝑃𝐴𝑥 = 𝑃𝐼 + 𝑃𝐼𝐼 + 𝑃𝐼𝐼𝐼 = 𝑃𝐼 + 𝑃𝐼𝐼 − 𝑝𝑠 ∙ 𝐴𝑠 − 𝑐𝑠 ∙ ሶ𝑚

Pax wird in Richtung Saugseite positiv gezählt

• Achsschub muss für alle Betriebspunkte ermittelt werden

• Einfluss von Spaltweitenänderungen (Toleranzen, Dehnungen, Abrieb) untersuchen

Quelle: HFM, Ziegler
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Axialschub

Ist entscheidend für die Dimensionierung des Spurlagers/Axiallagers

Aus Sicherheitsgründen: experimentelle Überprüfung der Axialkraft unerlässlich

Möglichkeiten:

1. Untersuchung an einer Modellmaschine:

Je nach Spaltanordnung mehr oder weniger fehlerbehaftet, weil die Übertragung der

Spaltgeometrie auf die Großmaschine problematisch.

2. Untersuchung an der Großmaschine:

Messung der Drücke in den vorderen und hinteren Radseitenräumen.

Fehlerquelle: Druck über Saugrohrquerschnitt

Axialschub kann durch Drosselorgane in Entlastungsleitung (wenn vorhanden) stark beeinflusst werden.

Grenze: Lagertemperatur

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-153-

2. Radialkräfte

Entstehen durch ungleiche Druckverteilung über 
den Umfang des Laufrades

• Im Auslegungspunkt wird die Spirale so 
ausgelegt, dass über den Umfang gleiche 
Strömungsgeschwindigkeit (und somit gleicher 
Druck) herrscht  Frad = 0

• Durch die Form des Sporns (r und s) kann Frad

quantitativ beeinflusst werden

• Bei großen Durchsätzen: Doppelspirale
Frad

Quelle: HFM, Ziegler
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Radialkraft

• Besteht aus stationärem und instationärem

Anteil

• Entsteht aus Wechselwirkung Laufrad mit

Spirale, Leitrad oder Ringraum

• Mehrstufige Leitradpumpen: keine Radialkraft

bei zentrischem Laufrad

Einstufige Leitradpumpen mit Spirale:

Radialkraft analog Spirale allein

• Exzentrische Laufradstellung in Spirale: u.U.

erhebliche Radialkräfte im Auslegepunkt,

Fehlerquelle

Quelle: KSB Pumpenlexikon
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Radialkraft:

Berechnungsformel

𝐹𝑟𝑎𝑑 = 𝐾 ∙ 𝜌 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 ∙ 𝐷 ∙ 𝐵

Faktor K hängt von der Bauform (nq) und dem

relativen Durchsatz q = Q/Qopt

Instationäre Kräfte

• Zum Teil umlaufend

• Häufigste Ursache Laufrad/Leitrad-Interaktion

 Umlaufend mit Drehfrequenz mal Schaufelzahl

Quelle: Gülich
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Radialkräfte bei Turbinen

• Entstehen bei nicht-rotationssymmetrischer Druckverteilung / wie bei Pumpen und werden ebenso

berechnet

• Sind mitentscheidend bei der Bemessung der Welle, der Führungslager, des Spaltspiels

• Können mit Dehnmessstreifen auf der Welle (einer Modellmaschine) gut gemessen werden,

allerdings werden dadurch alle Kräfte auf die Welle gemessen, nicht nur die hydraulischen Kräfte auf

das Laufrad:

Abhilfe: • Kalibrierung bei exakt bekanntem Betriebszustand

• Ist sehr vom Einzelfall abhängig
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Rotordynamik

Biegeschwingungen: kritische Drehzahl – ist definiert als: Drehfrequenz = Biegeeigenfrequenz

besonders bei Hochdruckpumpen ist eine sorgfältige Schwingungsanalyse mit

Rechenprogrammen erforderlich

Einflüsse:

Eigenfrequenz bei Betriebsdrehzahl:

einfach zu ermitteln; liegt näher an

Betriebsdrehzahl als kritische Drehzahl

• Lager (gleit-, Wälz-): Tragwirkung erhöht Eigenfrequenz

• Wellengeometrie und –material

• Labyrinthe

• Entlastungseinrichtung

• Radialkräfte
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Rotordynamik

In nebenstehender Abbildung sind die Eigenfrequenzen

des Rotors über der Drehfrequenz (oder Drehzahl)

aufgetragen. Punkt L entspricht der Eigenfrequenz des

Rotors in Luft. Der nichtdrehende Rotor hat in Wasser

eine etwas tiefere Eigenfrequenz, weil das Wasser wie

eine zusätzliche Masse wirkt (Punkt ω0). Mit

zunehmender Drehzahl steigt die Druckdifferenz über die

Labyrinthe und den Entlastungskolben, wodurch die

erwähnten Rückstellkräfte sich aufbauen und die

Eigenfrequenz , die dann drehzahlabhängig wird,

erhöhen. Linie 4 entspricht dem Neuspiel der Labyrinthe,

Linie 3 entspricht vergrößertem Spiel und Linie 2 würde

bei „unendlich“ großen Spielen erreicht. Linie 2 verläuft

nicht parallel zur Abszisse, weil auch die

Lagersteifigkeiten drehzahlabhängig sind. Die

Schnittpunkte a bis c dieser Linien mit dem Anfahrstrahl

(Linie 1) sind die kritischen Drehzahlen des Rotors , die

also mit zunehmender Abnutzung der Labyrinthe

niedriger werden. Berechnet man die Eigenfrequenzen

bei Betriebsdrehzahl (das ist die Frequenz mit welcher

der drehende Rotor schwingt, wenn er durch einen

Schlag zu Biegeschwingungen erregt wird), so liegen

diese näher an der Betriebsdrehzahl als die kritischen

Drehzahlen:
ω𝐸𝐵

ω𝐵
<
ω𝑘𝑟

ω𝐵 Quelle: Sulzer, Kreiselpumpen Handbuch 
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Schwingungen…

…sollten permanent überwacht werden: - Betriebssicherheit

- Zustandsüberwachung

…sollten gemessen werden: - Gehäuseschwingungen

- Wellenbahn

Systemfehler Pumpenfehler

Dynamik von Fundamenten, Leitungen mechanische Unwuchten

Kupplungsanregung, Falschausrichtung Spiele (Alterung) in Dichtspalten und Lagern

Zulaufdrall, Kavitation hydraulische Kräfte

Druckpulsationen defekte Wälzlager
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Beurteilung des Laufverhaltens: Schwinggeschwindigkeit am Lager

Dokumentation:

• Maschinentyp

• Betriebszustand

• Messorte

• Messgrößen

• Messgeräte

Die damit ermittelte Schwinggeschwindigkeit wird in

folgenden Regelwerken zur Beurteilung der

Maschinenschwingungen herangezogen:

• DIN ISO 10816-3: gilt allg. für Maschinen ab einer

Nennleitung >15kW und einem Drehzahlbereich

von 120 – 15.000 U/min

• DIN ISO 10816-7: kommt speziell bei der

Bewertung von Schwingungen an Kreiselpumpen

zum Einsatz

• API 610 – 11th edition: v.a. in der Petroindustrie
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DIN ISO 10816-3: Maschinen allgemein

Vorgehensweise:

• Einordnung des Maschinensystems

(Gruppe 1 – Gruppe 2)

 Schwingungsgrenzwerte

• Festlegung der Messfrequenzen in

Abhängigkeit von der Maschine

• Messung der Schwinggeschwindigkeit –

horizontal, vertikal & evtl. axial

 Beurteilung des Maschinensystems

Durch regelmäßige Messungen lassen

sich damit Tendenzen erkennen, welche

zur Beurteilung der Maschine

herangezogen werden, und damit dem

Instandhaltungspersonal als Grundlage für

die weitere Vorgehensweise dienen.

Quelle: db-Prüftechnik / Auszug aus Norm

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-162-

DIN ISO 10816-7: Kreiselpumpen

Vorgehensweise:

• Einordnung der Pumpe:

 Hohe Anforderungen

 Allgemeiner Einsatz

 Schwingungsgrenzwerte

• Festlegung der Messfrequenzen in

Abhängigkeit von der Maschine

• Messung der Schwinggeschwindigkeit –

horizontal, vertikal & evtl. axial

 Beurteilung des Maschinensystems

Quelle: db-Prüftechnik / Auszug aus Norm

< 200kW

> 200kW

Anforderungen Leistung
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API 610 – 11th edition

Vorgehensweise analog zu DIN ISO 10816 – Einteilung nach

Bauart:

• „Overhung (OH) and Between Bearings (BB)“ Pumps

• Vertically suspended pumps (VS)

• Vertical in-line (OH3) and high speed integrally geared

(OH6) pumps
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API 610 – 11th edition

 Vibration limits depending

on pump-type

4. Kräfte in hydraulischen Strömungsmaschinen



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-165-

5. Gleitringdichtungen

Arten der Wellenabdichtungen

Aufgabe und Funktionsweise der Gleitringdichtung

Einteilung / Bauarten von Gleitringdichtungen

Flüssigkeits- / Gasgeschmierte Gleitringdichtungen

Betriebskostenbetrachtung
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Quelle: Burgmann
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Aufgabe: Dichten einer rotierenden Welle gegen eine stehende Wand

Grundsätzlicher Aufbau:

1 Gleitring federbelastet

2 Gegenring axial fixiert

4

5

Gleiten erfordert Schmierung

GLRD sind also nie völlig dicht!

1        Primärdichtung

2        Sekundärdichtungen
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Auswahl der Gleitringdichtungen

1. ∆𝑝 ≤ 16 𝑏𝑎𝑟 (in Ausnahmen bis 50bar – nach Angabe des Herstellers)

Höhere Drücke können über mehrfache GLRD abgebaut werden

Hoher Druck des Fördermediums kann durch Gegendruck einer Sperrflüssigkeit 

begrenzt werden.

2. Die fördermedienberührten Teile legen die Materialien fest

5. Gleitringdichtungen
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Quelle: Burgmann
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Verschiedene Bauformen einfachwirkender Gleitringdichtungen

• Standard-GLRD / unproblematische Medien

• Mit Schutz gegen abrasive Medien

• Metallfaltenbalg, wie Feder

 gut geeignet für Hoch-/Tieftemperatur

• Elastomer-Faltenbalg

 Schutz gegen Verschmutzung/Ablagerungen

• Rotierende Gegenringe, wenn stehendes Teil axial 

verschiebbar
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5. Gleitringdichtungen
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Quelle: Burgmann
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Quelle: Burgmann
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Quelle: Burgmann
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Verschiedene Bauformen doppeltwirkender Gleitringdichtungen:

„back-to-back“

Doppeltwirkende GLRD machen im Allgemeinen nur Sinn, 

wenn diese zusammen mit einer Sperrflüssigkeit verwendet 

werden:

• Sehr hohe Drücke

• Medium darf nicht nach außen

• Teure Anwendung

Kosten entsprechen: Spaltrohrmotor

Magnetkupplung
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Quelle: Kurt Lüdemann/BP Gelsenkirchen
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Quelle: ???
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Quelle: Burgmann
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Verschiedene Bauformen doppeltwirkender Gleitringdichtungen:

„Tandem-Anordnung“

Zwischenlösung zwischen einfachwirkender und back-to-

back:

• Leckageüberwachung

• Schmierung/Kühlung

• Luftabschluß

• Dampfquench zur Beheizung

„face-to-face“

im Allgemeinen gemeinsamer Gegenring und häufig bei 

schnelllaufender GLDR im Einsatz
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Einzeldichtung:

5. Gleitringdichtungen
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Doppeldichtung:
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Werkstoffschlüssel:
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Quelle: Burgmann
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Quelle: Burgmann
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Quelle: Burgmann
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Quelle: Burgmann
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Quelle: Burgmann
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Quelle: Burgmann

𝟎, 𝟏𝟎 €

 𝟐𝟒€/𝒂
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Quelle: Burgmann

5. Gleitringdichtungen
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6. Abschluss der Auslegung

Projekt- / Zeitplan und Konstruktionsprozess

Wellenberechnung, Schwingungsanalyse und Festigkeitsberechnung

Hilfsaggregate und  Überwachungseinrichtungen

Versuchsplanung
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Bisher erledigt: hydraulische Auslegung

 Betriebspunkt, Fahrbereich, Schnellläufigkeit

 Laufrad

 Leitrad/Spirale

 Kraftberechnung

 Wellendichtung

Noch zu erledigen:

• Welle

• Lager

• Gehäusefestigkeit, Schaufelfestigkeit

• Hilfsaggregate

• Versuchsplanung

• Fertigungsplanung

• Vertriebsplanung

6. Abschluss der Auslegung
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6. Abschluss der Auslegung
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6. Abschluss der Auslegung
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6. Abschluss der Auslegung
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Der Ablauf des Konstruktionsprozesses

6. Abschluss der Auslegung
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Informationsinhalt 

am Beispiel einer Kesselspeisepumpe (12MW)

für ein 770MW-Kraftwerk

6. Abschluss der Auslegung
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Reales Produkt

ca. 1 MByte

ca. 120 MByte

ca. 20 MByte

ca. 200 MByte

ca. 80 MByte

ca. 40 MByte

ca. 200 MByte

ca. 600 Mbyte

ca. 120 Jahre

ca. 4.2 Mio Euro

ca. 0.4 Mio Euro

6. Abschluss der Auslegung
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6. Abschluss der Auslegung

Rekursives Vorgehen beim Abarbeiten von Folgefunktionen von Störeffekten

Hauptfunktion: Pumpe  Druck erhöhen

Turbine  Wellenenergie

Beispiel-Lösung: Mehrstufige Kreiselpumpe

Störeffekt: Achsschub

Folgefunktion: Achsschub aufnehmen

Lösung: Kolbenentlastung

Störeffekt: Restschub

Folgefunktion: Restschub aufnehmen

Lösung: Spurlager mit Druckölschmierung

Störeffekt: Reibungswärme

Folgefunktion: Drucköl bereitstellen, 

Wärme abführen

Störeffekt: Leckage

Folgefunktion: Wellendurchgang abdichten

Lösung: Gleitringdichtung

Störeffekt: Wärmeleitung vom Medium, 

Reibwärme

Folgefunktion: Dichtringe vor zu hohen 

Temperaturen schützen

Lösung: Zirkulationskühlung

Störeffekt: Strömungswiderstand

Folgefunktion: Kreislauf antreiben

Systematisches Vorgehen beim Konstruktionsprozess
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Funktionslastenheft:

Folgende Aufwendungen sind für die Neukonstruktion der neuartigen Pumpe einzuplanen

Es sind Konstruktions-, mechanische und hydraulische Berechnungs-, Versuchs- und

Zukauf/Spezifikationsaufgaben zu bewältigen

6. Abschluss der Auslegung
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Entwicklungsaufwand:

Die Abschäzung des Zeitaufwandes [Mannstunden] liefert mit bestehender Hydraulik 4900 [Mh] und mit neuer 

Entwicklung 7750 [Mh] was etwa 5 [Mannjahren] entspricht.

6. Abschluss der Auslegung
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Entwicklungsaufwand:

6. Abschluss der Auslegung
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Zeitplan:

Meilensteinplan: „Pumpenneuentwicklung“ für einen Industriebetrieb

Basis für diesen Zeitplan ist die Abschätzung des Zeitaufwandes für die Entwicklung einer neuartigen Pumpe

bei Verwendung einer bestehenden Hydraulik.

Berechnungsverfahren: Der Bedarf in Mannwochen wird mit dem doppelten Zeitbedarf in den Zeitplan

übertragen, weil angenommen wird, dass der betreffende Sachbearbeiter nicht zu 100% an diesem Projekt

arbeitet, sondern es neben seinen Tätigkeiten mitbetreut.

6. Abschluss der Auslegung
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Wellenberechnung:

• Festigkeit: Drehmomentübertragung

• Durchbiegung: maximale Durchbiegung des ruhenden Läufers

• Kritische Drehzahl: 𝑛𝐵𝑒𝑡𝑟𝑖𝑒𝑏 < 𝑛𝑘𝑟𝑖𝑡  ist das entscheidende Kriterium

Einflüsse: - Wellengeometrie

- (Gleit-)Lager

- Unwuchten

- La/Le Interaktionen

𝑛𝐵𝑒𝑡𝑟𝑖𝑒𝑏 > 𝑛𝑘𝑟𝑖𝑡 bei hydraulischen Maschinen unüblich wegen der engen Spalte

• Gegebenenfalls Wellenschutz vorsehen: Welle nicht vom Fördermedium berührt

Verschleiß bei Stopfbuchsen

6. Abschluss der Auslegung
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6. Abschluss der Auslegung
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Schwingungsanalyse einer Maschinenwelle mit FEM (überzeichnet dargestellt):

6. Abschluss der Auslegung
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Festigkeitsanalyse einer Maschinenwelle mit FEM:

 Verformung der Welle in mm

Maximale Spannung in MPa 

6. Abschluss der Auslegung
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Lagerdimensionierung:

Eng gekoppelt mit der Wellenberechnung

Üblich: - Gleitlager  große Maschinen (Turbinen, Pumpen)

- Wälzlager (Gleitlager sekundär)  kleine Maschinen

Tragwirkung/Dämpfungsverhalten berechnen:  nach Sommerfeld, Childs

Praxis: Wellendurchbiegung i.a. größer als Spaltweite

weil: - Spalte zur Begrenzung der Leckverluste eng dimensioniert

- Fördermedium schmiert und kühlt

- Betriebszeit im Bereich Haftreibung/Mischreibung begrenzen

6. Abschluss der Auslegung
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Vergleich der Festigkeit von gepfeilten und ungepfeilten Schaufeln in axialen hydraulischen Turbomaschinen:

6. Abschluss der Auslegung
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Vergleich der Festigkeit von gepfeilten und ungepfeilten Schaufeln in axialen hydraulischen Turbomaschinen:

6. Abschluss der Auslegung
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Vergleich der Festigkeit von gepfeilten und ungepfeilten Schaufeln in axialen hydraulischen Turbomaschinen:

6. Abschluss der Auslegung
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Hilfsaggregate:

Hauptfunktion: Wellenenergie erzeugen

Lösung: Francis-Turbine

Störeffekt: schlechter Wirkungsgrad außerhalb des Auslegungspunktes

Folgefunktion: Regelbarkeit

Lösung: verstellbare Leiträder

Störeffekt: Leitradmomente, Leitrad beweglich

Folgefunktion: Leitradmomente aufnehmen

Lösung: Leitradlagerung

Folgefunktion: Leitrad antreiben

Lösung: Servomotor

Störeffekt: Antrieb für Servomotor (Hydrauliköl)

6. Abschluss der Auslegung
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Andere Hilfsaggregate:

• Lagerölversorgung (Kippsegment-Lager, Drucklager) für Kühlung, Tragwirkung mit Drucklager

• Sperrflüssigkeit für doppeltwirkende Gleitringdichtungen mit Druckbeaufschlagung und Dosierpumpen

• Ölkühler oder Quenchkühler

• Überwachungseinrichtungen

6. Abschluss der Auslegung
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Überwachungseinrichtungen:

1. Bedienschutz

2. Verriegelung des Anfahrens eines technischen Systems aus unzulässigen Betriebszuständen

3. Abschalten oder Herausfahren eines Systems aus unzulässigen oder gefährlichen Betriebszuständen

Überwachungsstellen zum Schutz einer Pumpe: Bei einer Gefährdungsmeldung von einer der gekennzeichneten Stellen 

wird die Maschine abgeschaltet, oder es wird verhindert, dass sie in Betrieb gehen kann.

6. Abschluss der Auslegung



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-214-

Versuchsplanung:

• Grundsatzversuche zur Ermittlung des Lösungskonzeptes

• Prototypversuche zur Überprüfung der Auslegung

Laborversuche

Praxisversuche

Gegebenenfalls im Modellmaßstab  Aufwerteproblematik

• Serienversuche zur Qualitätssicherung

Stichprüfung oder 100% - Prüfung

• Abnahmeversuch

in der Anlage

im Labor beim Hersteller

6. Abschluss der Auslegung
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7.1 Pelton-Turbine

Prinzipieller Aufbau und konstruktive Details der Peltonturbine

Berechnung der Hauptabmessungen

Betriebsverhalten und Kennfelder

Off-Design-Verhalten und Regelungsmöglichkeiten
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Charakteristika:

• Kleinste spezifische Drehzahlen

𝑛𝑞 = 𝑛 ∙
𝑄

𝐻 ൗ3 4

• Grenzen: Laufradfestigkeit

• Bauteile:

 Einlauf mit Düse(n)

 Gehäuse mit Bremsdüse und Belüftung

 Laufrad mit Welle und Lagerung oft gemeinsam mit Generator (rostfreier Stahl)

Belastung: statisch: Fliehkraft und zusätzlich schwellend: Strahlkraft

Düsenkraft als Belastung am Betonfuß

 kleine Q, große H

Strahlschutzdach

Führungskreuz Belüftung

Bremsdüse

Quelle: Escher-Wyss

7.1 Pelton-Turbine
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Einsatzbereiche  unterschiedlicher Wasserturbinen in Abhängigkeit der Fallhöhe und der spezifischen Drehzahl nq

Quelle: Sulzer-Hydro

7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Voith

7.1 Pelton-Turbine
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Technische Daten:

Leistung: 3.270 kW

Fallhöhe: 190,3 m

Drehzahl: 375 UpM

Laufraddurchmesser: 1.480 mm

Quelle: MCE

7.1 Pelton-Turbine
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Modellversuch 2-düsige PELTON-Turbine mit 

horizontaler Achse

Prüfstand für eine 2-düsige PELTON-Turbine mit 

horizontaler Achse

7.1 Pelton-Turbine
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Modellversuch 6-düsige PELTON-Turbine mit vertikaler Achse Quelle: ???

7.1 Pelton-Turbine
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Flow observations

Thanks to a transparent casing,

observations of the flow in and

around the bucket are possible

during the different stages of

penetration of the jet and of the

discharging of the water

Hydraulically operated nozzles

On both test rigs, the nozzles can be

manoeuvred by oil pressure to the desired

opening. This is ensured by positioners

actuated by DC electric motors in the interior

of the nozzles. The position of the needles is

detected by an optical encoder.

7.1 Pelton-Turbine
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7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Voith

7.1 Pelton-Turbine

Pumpspeicherkraftwerke

Pumped-storage plants



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-226-

Einlaufrohr, Düse

Ein-/zweidüsige Turbinen:

 Horizontale Welle

Drei- bis sechsdüsige Turbinen:

 Vertikale Welle

Verteilrohr:

• Geringe Strömungsverluste

• Geringer Platzbedarf

• Geringer Materialaufwand

• Geringer Baubedarf

• Hohe Kräfte durch Druck/Temperatur
Quelle: HFM

7.1 Pelton-Turbine
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Düse:

• Potentielle Energie (Druck) wird in kinetische 

Energie (Geschwindigkeit) umgewandelt, 

dabei treten kaum Verluste auf

• Mengenregulierung durch axiales 

Verschieben der Nadel

 Außenliegender Servomotor

wartungsfreundlich

Verlust durch Krümmer mit Welle

 Innenliegender Servomotor

möglichst wartungsfrei

• Führungskreuz beseitigt Drall

• Strahlabdrücker, -abschneider, -abweiser 

rasche Turbinenregelung ohne Druckstöße

 Strahlschutzdach erforderlich
Quelle: HFM

7.1 Pelton-Turbine
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Gehäuse:

• Wasser aus Laufrad so abführen, dass weder eigener noch benachbarter Strahl getroffen wird (u.U. 

Strahlschutzdach) oder Becher und dass Platzbedarf beschränkt bleibt.

• Geräuschisolierung: Betonkonstruktion, doppelwandige Schweißkonstruktion mit Dämmung

• Kraftaufnahme im Gehäuse: Leitungskräfte, Lagerkräfte, Druck, Temperaturschwankung

Belüftung:

• Gleicht Unterdruck aus, weil Luft(blasen) durch vom Laufrad austretendes Wasser ins Unterwasser 

fortgerissen werden

 Achtung: Belüftung darf bei allen Betriebszuständen kein Wasser austreten lassen

Bremsdüse:

• Hält das Laufrad an, um Betriebszeit in Misch- und Haftreibungsgebiet beim Abstellen der Turbine zu 

begrenzen

7.1 Pelton-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-229-

Hydraulik der Pelton-Turbine

Einlauf und Düse:

Ziel: beschleunigte Strömung bei allen Nadelstellungen

Grenze: Unterdruck, weil dann (u.U. extreme) Kavitation mit Zerstörung von Nadel und Düse auftritt

Strömung in der Düse folgt Bernoulli-Gleichung zwischen Turbineneintritt und Freistrahl nach Düsenaustritt:

ℎ𝑡𝑜𝑡,𝑒 =
𝑐𝑒

2

2 ∙ 𝑔
+

𝑝𝑒
𝜌 ∙ 𝑔

+ 𝑧𝑒 = 𝐻 =
𝑐0

2

2 ∙ 𝑔
+

𝑝0
𝜌 ∙ 𝑔

+ 𝑧0 + ℎ𝑣,𝑒−0

𝑐0 = 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 − ℎ𝑣,𝑒−0 ↔ 𝐾𝑐0 = 1 −
ℎ𝑣,𝑒−0
𝐻

Bei 2%-4% Verlusten 𝐾𝑐0 = 0,99 − 0,98

Verluste bleiben unverändert bis ca. 0.1Qmax. Dieses Teillastverhalten schafft keine andere Turbine

7.1 Pelton-Turbine
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Hydraulik der Pelton-Turbine (Teillastverhalten)

Quelle: Raabe

7.1 Pelton-Turbine
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Volumenstrom:

𝑄 = 𝐾𝑐0 ∙ 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 ∙
𝜋 ∙ 𝑑0

2

4

, bezogen auf Austrittsquerschnitt:

𝑄 = 𝐾𝑐0 ∙ 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 ∙ 2 ∙ 𝑟𝑠 ∙ 𝜋 ∙ 𝑏 ∙ 𝜇

Kontraktionsziffer:

𝜇 =

𝜋 ∙ 𝑑0
2

4
2 ∙ 𝑟𝑠 ∙ 𝜋 ∙ 𝑏

Praxis:

• Experimentelle Ermittlung von μ

• μ nimmt pro 1000m Fallhöhe um 5% ab

Einlaufquerschnitt: 𝐾𝑐𝑒 = 0,06 (bei großer Fallhöhe)  bis   0,11 (kleine Fallhöhe)

Quelle: HFM

7.1 Pelton-Turbine
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Laufrad und Gehäuse:

Strömung im Laufrad:

• Instationär, wegen Teilbeaufschlagung

• Symmetrische Laufrad-Strömung

 Keine Axialkräfte

• Einseitig geführter Strahl

 Rechenverfahren bisher mit unbefriedigendem 

Ergebnissen, viel Empirie, Geometriefestlegung 

aufgrund von Erfahrungswerten

Auslegung:

c2 möglichst klein und zwar

auf ganzer Strecke, auf der der 

Becher vom Strahl getroffen wird

Quelle: HFM

7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Escher Wyss
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Strömung im Pelton-Becher

7.1 Pelton-Turbine
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𝛼 = 8° 𝛼 = 16° 𝛼 = 24°

𝛼 = 40° 𝛼 = 48° 𝛼 = 56°

𝛼 = 32°

Quelle: Escher Wyss

Ergebnisse einer mehrphasigen numerischen Strömungssimulation an einer Pelton-Turbine

7.1 Pelton-Turbine
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Grundüberlegungen:

Energiebilanz von 0  2:

𝑝0
𝜌 ∙ 𝑔

+
𝑐0

2

2 ∙ 𝑔
+ 𝑧0 =

𝑝2
𝜌 ∙ 𝑔

+
𝑐2

2

2 ∙ 𝑔
+ 𝑧2 + ℎ𝑢 + ℎ𝑣,𝐿𝑎

𝑝0 = 𝑝2

𝑧0 − 𝑧2 ≪ ℎ𝑢 = η𝑢 ∙ 𝐻

𝑐0
2 − 𝑐2

2

2 ∙ 𝑔
= ℎ𝑢 + ℎ𝑣,𝐿𝑎

Turbomaschinen-Hauptgleichung:

η𝑢 ∙ 𝐻 = ℎ𝑢 =
1

𝑔
∙
𝑢0

2 − 𝑢2
2

2
+
𝑐0

2 − 𝑐2
2

2
−
𝑤0

2 −𝑤2
2

2

eingesetzt und umgeformt:

𝑤0
2 − 𝑤2

2

2 ∙ 𝑔
=
𝑢0

2 − 𝑢2
2

2 ∙ 𝑔
+ ℎ𝑣,𝐿𝑎

7.1 Pelton-Turbine
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Wenn 𝑟0 = 𝑟2 : ℎ𝑣,𝐿𝑎 =
𝑤0

2−𝑤2
2

2∙𝑔

Wenn ℎ𝑣,𝐿𝑎 vernachlässigt: 𝑤0 = 𝑤2 ,

also bei verlustfreiem Laufrad.

Bei ηu > 90% ist das eine plausible Annahme.

Turbomaschinen-Hauptgleichung:

η𝑢 ∙ 𝐻 =
1

𝑔
∙ 𝑢0𝑐𝑢0 − 𝑢2𝑐𝑢2

𝑢0 = 𝑢2 =u

𝑤0 = 𝑤2

𝛽 ≈ 0

𝑔 ∙ η𝑢 ∙ 𝐻 = 𝑢 ∙ 𝑐0 − 𝑢 ∙ 2 ∙ 𝑢 − 𝑐0 = 2 ∙ 𝑢 ∙ 𝑐0 − 𝑢

Frage: Bei welchem „ 𝑢“ wird „ η𝑢 ∙ 𝐻“ ein Maximum?

𝑔
𝑑η𝑢𝐻

𝑑𝑢
= 2 ∙ 𝑐0 − 𝑢 − 2 ∙ 𝑢 = 2 ∙ 𝑐0 − 4 ∙ 𝑢 = 0

𝑢 =
𝑐0
2

𝐾𝑢 =
𝐾𝑐0
2

Geschwindigkeitsdreiecke Pelton-Turbine

𝑐𝑢2 = 𝑢2 − 𝑤2 cos 𝛽 = 2 ∙ 𝑢 − 𝑐0 Allgemeiner Fall Sonderfall für η𝑢,𝑂𝑝𝑡𝑖𝑚𝑢𝑚

,verlustfrei
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Da  𝐾𝑐0 = 0,98  𝐾𝑢 η𝑜𝑝𝑡 = 0,49

• Berücksichtigung des Laufradverlustes (5%) und des wirklichen Austrittswinkels 𝛽𝑎(11°)

 𝐾𝑢 η𝑜𝑝𝑡 = 0,49

• Ausgeführte Maschinen 𝐾𝑢 η𝑜𝑝𝑡 = 0,44 − 0,49

verhalten sich sehr ähnlich zur ebenen Näherung

Laufradverluste:

• Im Becher infolge Wandreibung

• Restenergie am Austritt  
𝑐𝑎

2

2𝑔

 beide Terme werden gemeinsam behandelt, weil messtechnisch nicht zu trennen
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Laufradverluste hängen von

𝐵

𝑑0

𝐵𝑒𝑐ℎ𝑒𝑟𝑏𝑟𝑒𝑖𝑡𝑒

𝑆𝑡𝑟𝑎ℎ𝑙𝑑𝑢𝑟𝑐ℎ𝑚𝑒𝑠𝑠𝑒𝑟

optimale Relation

• Spezifisch langsam laufende
𝐵

𝑑0
= 3,5

• Spezifisch schnell laufende
𝐵

𝑑0
= 4,1

•
𝐵

𝑑0
zu betrachten bei Qopt

𝑑0: Fallhöheneinfluss (vgl. Kontraktionsziffer μ)

Weil der Strahl mit zunehmender Fallhöhe H immer stärker „aufplatzt“, muss die optimale Relation, die bis 

H=750m gilt, korrigiert werden.
𝐵

𝑑0
= ቤ
𝐵

𝑑0
+ 3 ∙ 10−4 𝐻 − 750

750𝑚

Mittelwert  
𝐵

𝑑0
= 3,8
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Industrielle Entwicklung des Pelton-Rades:

• Immer  mit Modellversuch, u.U. an vergrößertem Gehäuse zur leichteren Beobachtung

• Variiere bei gegebener Becherform:

 Lage des Strahls/Strahlkreis

 Neigung der Schneide

 Anzahl der Becher

und bestimme Muschelkurven

Muscheldiagramm einer 1-düsigen Pelton-Turbine

Quelle: Escher Wyss

𝑛𝑠,𝑃𝑆 𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜 𝑏𝑒𝑖 η𝑜𝑝𝑡 = 0,9005; 𝜑𝑜𝑝𝑡 = 0,00716; ψ𝑜𝑝𝑡 = 4,545

𝑛𝑠,𝑃𝑆 𝑏𝑟𝑢𝑡𝑡𝑜 𝑏𝑒𝑖 η𝑜𝑝𝑡 = 576,17 ∙
𝜑
1
2

ψ
3
4

= 15,6

𝑚𝑖𝑡 𝜑 =
𝑐𝑚

′

𝑢
; 𝑐𝑚

′ =
4 ∙ 𝑄

𝜋 ∙ 𝐷2
; 𝐷 …𝑆𝑡𝑟𝑎ℎ𝑙𝑘𝑟𝑒𝑖𝑠𝑑𝑢𝑟𝑐ℎ𝑚𝑒𝑠𝑠𝑒𝑟
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Muscheldiagramm einer 6-düsigen Pelton-Turbine mit 

Betrieb bei 1,2,3,4 und 6 Düsen

Quelle: Escher Wyss
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Gehäuseentwurf:

• Austritt des Wassers aus dem Laufrad

gewährleisten

• Ohne negative Beeinflussung von Laufrad

oder eines Freistrahls

Freihang: genügend groß, um Rückspritzen 

des Unterwassers auf Laufrad oder 

Schaumbildung zu verhindern:

 1-3m

kleiner Freihang größer

klein Strahldurchm. groß

klein Düsenanzahl groß

vertikal Welle horizontal

klein Fallhöhe groß

Quelle: HFM
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Überprüfung im Modellversuch mit echtem Gehäuse

Modellähnlichkeit: Froude-Ähnlichkeit ฬ
𝑐

𝑔𝐷
= ฬ

𝑐

𝑔𝐷

Trägheitskraft/Schwere ቤ
𝐻

𝐷
= ቤ

𝐻

𝐷

Ventilationsverlust:

𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝐾 ∙ 𝜌 ∙ 𝑛3 ∙ 𝐷5 K experimentell mit Auslaufversuchen

𝑣𝑣𝑒𝑛𝑡 =
𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡

𝜌∙𝑔∙𝑄∙𝐻
relativer Ventilationsverlust

|𝑣𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝑣𝑣𝑒𝑛𝑡,1 ∙
1

𝑧
z Düsen

|𝑣𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝑣𝑣𝑒𝑛𝑡,𝑣𝑜𝑙𝑙 ∙
1

𝛼
𝛼 =

𝑄

𝑄𝑣𝑜𝑙𝑙

𝑀𝑜𝑑𝑒𝑙𝑙

𝑀𝑜𝑑𝑒𝑙𝑙

𝐴𝑢𝑠𝑓üℎ𝑟𝑢𝑛𝑔

𝐴𝑢𝑠𝑓üℎ𝑟𝑢𝑛𝑔

𝑧

𝛼
nur nahe 𝛼 = 1

𝑣𝑣𝑒𝑛𝑡

𝛼
0,2 1,0

Theorie

Praxis

2

1
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Quelle: HFM

Fallhöhendefinition und Anlagenverlust

Fallhöhe H = Differenz d. Totalenergiehöhen zw. Eintritt u. Austrit

Physik :

𝐻 =
𝑝𝑒
𝜌 ∙ 𝑔

+
𝑐𝑒

2

2 ∙ 𝑔
+ 𝑧𝑒 −

𝑝𝑎
𝜌 ∙ 𝑔

+
𝑐𝑎

2

2 ∙ 𝑔
+ 𝑧𝑎

Norm :

𝐻 =
∆𝑝𝑒
𝜌 ∙ 𝑔

+
𝑐𝑒

2

2 ∙ 𝑔
+ 𝑧𝑒 − 𝑧2

Physik: mit Rest-ca

∆𝐻 = 𝑧0 − 𝑧3 −
𝑐𝑎

2

2 ∙ 𝑔
= ℎ𝑣,𝐷𝑒𝑓

Unter der Annahme, dass Verluste von e0 vernachlässigbar sind 

im Vergleich zu den Verlusten im Laufrad:

∆𝐻 = ℎ𝑣,𝐷𝑒𝑓 = 𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒𝑛 − 𝐹𝑎𝑙𝑙ℎöℎ𝑒𝑛𝑣𝑒𝑟𝑙𝑢𝑠𝑡,

der der Anlage zugeordnet wird
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Weitere Anlagenverluste:

• Druckrohrleitung von Oberwasser bis „e“

• Turbinenaustritt bis Unterwasser

 η𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 = η𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒 ∙
𝐻𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒

𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒

= η𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒 ∙
𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒−ℎ𝑣,𝐷𝑟𝑢𝑐𝑘𝑟𝑜ℎ𝑟−ℎ𝑣,𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒𝑛𝑎𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡−ℎ𝑣,𝐷𝑒𝑓

𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒
Quelle: Verbund

Schema eines Kraftwerks mit einer 2-düsigen Pelton-Turbine

7.1 Pelton-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-245-

Dimensionslose Kennwerte:

• Reaktionsgrad: 𝑟 = 0 kein Energieumsatz im Le

• Druckzahl: 𝜓 =
2∙𝑔∙𝐻

𝑢2
=

1

𝐾𝑢2
𝐾𝑢 =

𝑢

2∙𝑔∙𝐻

Spezifische Umfangsgeschwindigkeit Ku ist nur in engen Grenzen variabel: 

𝐾𝑢 𝑜𝑝𝑡 = 0,44 − 0,49

Mittelwert ത𝐾𝑢 𝑜𝑝𝑡 = 0,47

→ Druckzahlen ψ liegen in einem schmalen Band:

𝜓𝑜𝑝𝑡 = 5,17 − 4,16

Mittelwert ഥψ = 4,67

(zum Vergleich: Pumpenlaufrad 𝜓 ≤ 1,2) 
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• Förderzahl: 𝜑 =
𝑐𝑚

𝑢

𝑐𝑚 =
4∙𝑄

𝜋∙𝐷2
fiktiv, D=Strahlkreisdurchmesser

𝑐𝑚 =
4

𝜋∙𝐷2
∙
𝜋

4
𝑑0

2𝐾𝑐0 ∙ 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 d0: Strahldurchmesser

𝑢 = 𝐾𝑢 ∙ 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻

𝜑 =
4∙𝜋∙𝑑0

2

𝜋∙𝐷2∙4
∙
𝐾𝑐0∙ 2∙𝑔∙𝐻

𝐾𝑢∙ 2∙𝑔∙𝐻
=

𝑑0
2

𝐷2
∙
𝐾𝑐0

𝐾𝑢
=

𝐾𝑐0

𝐾𝑢
∙

𝑑0

𝐷

2

𝐾𝑐0, 𝐾𝑢…nur in schmalem Band variabel: 𝐾𝑐0 = 0,99 ÷ 0,98

→ 𝜑………..hängt hauptsächlich von 
𝑑0

𝐷
ab und liegt nur in einem sehr schmalen Band:

𝜑 = 2
𝑑0
𝐷

2

÷ 2,25
𝑑0
𝐷

2

Mittelwert ത𝜑 = 2,13
𝑑0

𝐷

2
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Somit folgt, dass einer bestimmten Schnellläufigkeit ns (also Q und H) eine bestimmte 

Bechergröße zugeordnet werden kann.

𝑲𝒄𝟎 liegt in einem engen Intervall , und mit Q und H liegt über Q = 𝐾𝑐0 ∙ 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻
𝜋𝑑0

2

4
𝒅𝟎 fest.

Über ein optimales Verhältnis Bechergröße zu Strahldurchmesser 
𝐵

𝑑0
liegt auch 𝑩 fest. 

Abschließend legt die spezifische Drehzahl  𝑛𝑞 den Strahlkreisdurchmesser 𝑫 fest.

• Spezifische Drehzahl: 𝑛𝑠,𝑃𝑆 = 576,17 ∙
𝜑
1
2

ψ
3
4

𝑛𝑠,𝑘𝑊 = 499 ∙
𝜑
1
2

ψ
3
4

brutto

Mittelwerte: ത𝜑 = 2,12
𝑑0

𝐷

2
, ഥψ = 4,53 𝑛𝑠 = 232

𝑑0

𝐷
[kW]

oder 𝑛𝑠 = 232
𝑑0

𝐵

𝐵

𝐷
[kW]

Mittelwerte:
𝐵

𝑑0
= 3,8 𝑛𝑠 = 61

𝐵

𝐷
[kW]

oder 𝑛𝑠 = 71
𝐵

𝐷
[PS]
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• Düsenanzahl:

Die Überlegungen gelten für 1 Düse. Wird eine Turbine mit gegebenem Laufrad mit z-Düsen statt 

einer ausgestattet, erhöht sich der Durchfluss auf das z-fache:

Erfahrung: Pelton-Turbinen erreichen den besten Wirkungsgrad bei 𝑛𝑠 = 16. Im Unter-

schied zu anderen Strömungsmaschinen ist der Wirkungsgrad keine Funktion

der Baugröße oder des Durchsatzes.

Abweichung von optimalem ns: Wirkungsgrad-Einbuße mit hohem Energieverlust.

→ 𝑛𝑠,𝑧 = 𝑛𝑠,1 ∙ 𝑧
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Gründe für Abweichung:

 Kleinanlage mit kleinem Q, großem H  n=3000 U/min wegen Generator

oder n=1500 U/min wegen Verschleiß/Lärm

kleineres ns

 Kleinanlage mit kleiner Fallhöhe: ns hoch wählen, um größere Drehzahl zu erlauben ( kleinerer 

Generator) oder kleineres Bauvolumen ( wegen kleinerem Strahlkreisdurchmesser D) und damit 

kleinere Turbine und Krafthaus zu erlauben.

Verlustfreie Erhöhung der spezifischen Drehzahl: mehrdüsige Maschine

Grenze der Düsenanzahl: 6 (wegen schwieriger Wasserabfuhr)

𝑛𝑠,𝑜𝑝𝑡 = 16 wählen, um andere Verluste zu kompensieren

Fallhöhenveränderung:

Mit steigender Fallhöhe wird 

die Strahlform schlechter H[m] ns (Optimum, 1 Düse)

1000 18

1250 16

1500 14
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Off Design Behaviour:

• Änderung des Durchsatzes

H=const.; n=const.

 Düsenverluste unverändert [Qmax, 0.1Qmax]

 Geschwindigkeitsdreiecke unverändert, 

jedoch Querschnitte

 Ventilationsverluste unverändert, relativer 

Anteil steigt/sinkt

nur vVent ändert η

• Änderung der Fallhöhe

Q=const.; n=const.

 Geänderte Geschwindigkeitsdreiecke

 Geänderte Austritts- und  Wandreibungs-

verluste

 Ventilationsverluste unverändert, relativer 

Anteil steigt/sinkt

vVent, hv,aus, hv,La ändert η vgl. η 𝜑 / η ψ
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Begrenzung zu kleinen H:

 niedriges H

 kleineres c0

 steileres w0

 u.U. Anlegen an Schneide/Strahlausschnitt

 u.U. Kavitation, Reibungsverluste

 Grenze der möglichen Betriebsfallhöhe

Bei niedrigen Fallhöhen nimmt 𝑐0 ab, 

weil 𝑐0 = 𝐾𝑐0 ∙ 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻. Mit 𝑢 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. 

kommt im Austrittsgeschwindigkeits-

dreieck die Relativgeschwindigkeit näher 

an die Becherrückseite. Bei Berührung: 

Bremswirkung und Verlust
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Auslegungsbeispiel:

H=800 m n=500 U/min P=75.000 kW

Annahme: Auslegung im Wirkungsgradoptimum η = 90% 𝑄𝑣𝑜𝑙𝑙 =
𝑃

𝜌∙𝑔∙𝐻∙η
= 10,618

𝑚3

𝑠

Volllast: η𝑣𝑜𝑙𝑙 = 0,99 ∙ η𝑜𝑝𝑡

Schätzung: 𝑄𝑜𝑝𝑡 = 0,75 ∙ 𝑄𝑣𝑜𝑙𝑙 = 7,963
𝑚3

𝑠

𝑛𝑠,𝑃𝑆 = 3,651 ∙ 𝑛 ∙
𝑄

𝐻0,75 = 34,24
1

𝑚𝑖𝑛

Wenn irgend möglich: Auslegung im Optimalpunkt 𝑛𝑠 = 16 (𝐻 = 1250)

𝑛𝑠 = 18 (𝐻 = 1000)

Mit vierdüsiger Maschine wird ns nahe zum Optimum geschoben: 𝑛𝑠,𝑃𝑆 = 17,1

z 1 2 3 4 5

ns 34,24 24,2 19,8 17,1 15,3
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Düsenberechnung:

Erforderlicher Strahldurchmesser: Mit 𝐾𝑐0 = 0,98 (Ann.: 4% Düsenverlust)

folgt aus 𝑄 =
𝜋

4
∙ 𝑑0

2∙ 𝐾𝑐0 ∙ 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻 𝑑0 = 0,144 𝑚

Messung: Kontraktionszahl μ = 0,75 bei H = 400𝑚

μ800 = 0,75 ∙ 1 − 5 ∙ 10−5 ∙ 400 = 0,735

𝐴𝐷ü𝑠𝑒 =
𝜋∙𝑑0

2

4
∙
1

μ
= 0,02216 𝑚2

Düse muss bei voller Öffnung 𝑄𝑣𝑜𝑙𝑙 durchlassen, Reserve 5-10%

Becherbreite:
𝐵

𝑑0
= 3,8  keine Korrektur für Schnellläufigkeit oder Fallhöhe

𝐵 = 3,8 ∙ 144 = 547,2 𝑚𝑚

Durchmesser Strahlkreis: 𝐾𝑢 = 0,47 für η𝑜𝑝𝑡

𝑢 = 𝜋 ∙ 𝐷 ∙ 𝑛
1

𝑠
=

𝜋

60
∙ 𝐷 ∙ 𝑛

1

𝑚𝑖𝑛

𝐷 =
60∙𝑢

𝜋∙𝑛
=

60∙𝐾𝑢∙ 2𝑔𝐻

𝜋∙𝑛
= 2,249 [𝑚]

𝐵

𝐷
=
𝑛𝑠
71

=
1

4,2
aus Folie 179 folgt: 

7.1 Pelton-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-254-

Geschwindigkeitsverteilung am Düsenaustritt

Druckverteilung am Austritt einer Pelton-Düse

7.1 Pelton-Turbine
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Aufwertung bei Pelton-Turbinen:

= Umrechnung des am Modell „M“ gemessenen Wirkungsgrades auf den Wirkungsgrad des Prototyps „P“

• Wirkungsgrad wird meist am Modell gemessen: genauer, weniger aufwändig

• Bei Vernachlässigung von Auf-/Abwerteeffekten: η𝑃 = η𝑀
(das ist der Stand der Internationalen Normen IEC 193, 995 bzw. 60995)

Bei der Pelton-Turbine gibt es folgende Verlustarten: Beispiele:

• Konstante 𝑉𝑃 = 𝑉𝑀 Stoß-, Wirbelverluste, hydr. rauhe Wandreibung 

ζ = 𝑘𝑜𝑛𝑠𝑡., nicht abhängig von Re

• Aufwertbare 𝑉𝑃 < 𝑉𝑀 Wandreibung Verteilleitung und im Becher für 

hydraulisch glatte Strömungsflächen 

λ𝑃 < λ𝑀 da 𝑅𝑒𝑃 > 𝑅𝑒𝑀

• Auf-/abwertbare 𝑉𝑃 >< 𝑉𝑀 Ventilationsverluste mit unterschiedlichem 

Tröpfchenanteil und Tropfenschlag

7.1 Pelton-Turbine
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H. Grein, D. Klicov und W. Wieser haben in der Zeitschrift Water Power & Dam Construction, May 1988 

folgende Umrechnungsformel für den Wirkungsgrad von Modell auf Prototyp vorgeschlagen, welcher nun in der 

aktuellen Internationalen Norm IEC 60193 umgesetzt wurde (Stand 2012):

η𝑃 = η𝑀 + ∆η

∆η = ∆η𝑅𝑒 + ∆η𝐹𝑟 + ∆η𝑊𝑒

∆η𝑅𝑒= 10−8 ∙
𝐶𝑅𝑒

2

Φ𝐵2
2 ∆η𝑅𝑒= 5,7 ∙ Φ𝐵2

2 ∙ 1 − 𝐶𝐹𝑟
0,3 ∆η𝑊𝑒= 1,95 ∙ 10−8 ∙

𝐶𝑊𝑒

Φ𝐵2
2

𝑅𝑒 =
2𝑔𝐻∙𝐵2

ν
𝐹𝑟 =

𝐻

𝑔∙𝐵2
𝑊𝑒 =

𝜌∙𝐻∙𝐵2

𝜎

𝐶𝑅𝑒 =
𝑅𝑒𝑃

𝑅𝑒𝑀
𝐶𝐹𝑟 =

𝐹𝑟𝑃

𝐹𝑟𝑀
𝐶𝑊𝑒 =

𝑊𝑒𝑃

𝑊𝑒𝑀

Φ𝐵2 =
𝑄

𝑧∙ 2𝑔𝐻∙𝐵2
2∙
𝜋

4

𝐵2…Becherbreite [m] z…..Anzahl d. Düsen [-]

ν…..kinematische Zähigkeit [m²/s] 𝜎….Oberflächenspannung [N/m²]

H….Fallhöhe nach Seite 206 [m]
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Hydraulische Eigenschaften

Kennfeld:

• Bei konstanter Düsenöffnung und konstanter 

Drehzahl wird Ψ verändert

• Gemessen werden φ, η

𝜂 = 0:

• Leerlauf mit Betriebsdrehzahl bei 

gegebenem Ψ

Quelle: Escher Wyss

7.1 Pelton-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-258-

Zusammenwirken Wasserdarbot-Turbine

Höhe Oberwasser: 475m

𝐻𝑇 = 𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 − ℎ𝑣,𝑅𝑜ℎ𝑟 − 𝐹𝑟𝑒𝑖ℎ𝑎𝑛𝑔 = 475 − 0,289 ∙ 𝑄2 − 3

 Einsatzlinie

Einsatzlinie abhängig von Anzahl laufender Turbinen

A = größtmögliche Düsenöffnung

B = bester Wirkungsgrad

C = bester Anlagenwirkungsgrad

𝜂𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 = 𝜂𝑇 ∙
𝐻𝑇

𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒

Quelle: Escher Wyss

7.1 Pelton-Turbine
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Auswahl der optimalen Pelton-Turbine

𝑛𝑠,𝑜𝑝𝑡 = 16 Anwendung der Maschine auf Volllast Ann.: 𝑄𝑉𝑜𝑙𝑙 =
𝑄𝑜𝑝𝑡

0,75

 𝑛𝑠,𝑉𝑜𝑙𝑙 = 19 (18,5)

Ausführbar für 𝐻 ≤ 900 𝑚, bei größeren Fallhöhen 𝑛𝑠 reduzieren.

Quelle: Escher Wyss
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Linien 𝑃 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. 𝑃 = 𝜌 ∙ 𝑔 ∙ 𝑄 ∙ 𝐻 ln𝐻 = ln
𝑃

𝜌∙𝑔
− ln𝑄

Linien 𝑛𝑠 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. 𝑛𝑠 = 3,652 ∙ 𝑛 ∙
𝑄

𝐻 ൗ3 4
ln𝐻 = 𝐾 +

2

3
∙ ln𝑄

𝐾 =
4

3
∙ ln 3,652 ∙

𝑛

𝑛𝑠

Volllast, mehrere Düsen: 𝑛𝑠 𝑧 − 𝐷ü𝑠𝑒𝑛 = 19 ∙ 𝑧 bis H=900 m

Oberhalb von H=900 m : wegen Abhängigkeit 𝑛𝑠(𝐻)…..punktweise Berechnung

Abweichungen von optimalem 𝒏𝒔:

• Zur Vermeidung hoher/zu hoher Drehzahlen: 𝑛𝑞 kleiner als optimal

• Zur Verkleinerung der Maschine: 𝑛𝑞 größer als optimal

7.1 Pelton-Turbine
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Tendenz steigend: gefertigte und

bestellte Microguss-Peltonräder mit

0,25 bis 15 Tonnen Gewicht für die

Schweiz, Italien, Bulgarien, Chile,

Indien und USA.

Quelle: ???

7.1 Pelton-Turbine

Verlauf der Beanspruchung im

Peltonbecher bei der Belastung

durch den Wasserstrahl. Die größte

Belastung tritt im geschmiedeten

Bereich auf.
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7.1 Pelton-Turbine

Der Grundkörper eines Microguss-

Peltonrades entsteht aus einem 

Schmiederohling

Der weitere Becheraufbau erfolgt 

durch formgebendes 

Auftragsschweißen unter 

Schutzgas. Numerisch 

gesteuerte Schweißroboter 

garantieren hohe Genauigkeit.

In den Grundkörper werden die 

Becherwurzeln gefräst, die durch 

das aufprallende Wasser 

besonders stark belastet sind.

In den Grundkörper werden die 

Becherwurzeln gefräst, die durch 

das aufprallende Wasser 

besonders stark belastet sind.
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Quelle: Geppert
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Quelle: Voith
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Erosion:

Spanabhebender Vorgang durch Feststoffpartikel 

beeinflusst durch:

• Masse

• Härte

• Relativgeschwindigkeit

• Anpresskraft

Bei Pelton-Turbinen besonders relevant bei:

• Düsennadelspitzen

• Düseneinsatzringe

• Laufrad

Francis-, Kaplanturbine:

• Stützschaufeln

• Leitapparat

• Laufrad

• Umlenkringe

Vergleich der Haftzugfestigkeit [N/mm²] verschiedener 

thermischer Spritzverfahren

Flammspr./       Lichtbogenspr.        Plasma HVOF 

Pulver

1.4313   Flamm- Plasma      HVOF      D-GUN      HVOF/      gepresst/    

(13/4)    spr./Pulv.                                                        mod.        gesintert 

Härte HV0,3 von WC/Co-Schichten in Abhängigkeit 

vom verwendeten Beschichtungsverfahren

7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Voith

Abrasionsverschleiß in Abhängigkeit von der Strömungsgeschwindigkeit

7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Kössler
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Quelle: Kössler

7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Kössler

7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Kössler

7.1 Pelton-Turbine
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Quelle: Kössler

7.1 Pelton-Turbine
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7.2 Francis-Turbine

Prinzipieller Aufbau und konstruktive Details der Francisturbine

Berechnung der Hauptabmessungen der Turbine und der verschiedenen Leiteinrichtungen

Betriebsverhalten und Kennfelder

Off-Design-Verhalten und Regelungsmöglichkeiten
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Arbeitet im ns-Bereich anschließend an die Pelton-Turbine

Fallhöhen der Francis-Turbine sind i.a. kleiner als die der Pelton-

Turbine

Baugruppen:

• Spiralgehäuse mit 

Stützschaufeln

• Oberer und unterer 

Turbinendeckel

• Leitapparat

• Laufzeug

• Saugrohr

Quelle: Escher Wyss

7.2 Francis-Turbine
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Baugruppen einer Francisturbine:

Quelle: Escher Wyss

7.2 Francis-Turbine
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Quelle: MCE

7.2 Francis-Turbine
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Quelle: MCE

7.2 Francis-Turbine
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Laufrad Francis-Turbine:

Leistung: 129,6 MW

Fallhöhe: 106,8 m

Drehzahl: 187,5 U/min

Laufraddurchm.: 3400 mm

7.2 Francis-Turbine
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Laufrad Francis-Turbine:

Leistung: 710 MW

Fallhöhe: 80,6 m

Drehzahl: 75 U/min

nq 83,6

Laufraddurchm.: 9800 mm

Francis-Laufrad für das 3-Schluchten Kraftwerk in China

Pnenn = 710 MW

Pmax = 852 MW

Quelle: Voith, Alstom

7.2 Francis-Turbine
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Die leistungsfähigsten Wasserkraftwerke der Welt nutzen Francis-Turbinen

3-Gorges Grand Coulee Itaipu Guri Krasnoyarsk

China USA Brazil Venezuela Russia

Maximum Head(m) 113 108.2 126.7 146 100.5

Rated Head(m) 80.6 86.9 112.9 130 93

Minimum Head(m) 71 67 82.9 111 76

Discharge Vol. (m³/s) 900 719 647 479 558

Rated Output (MW) 710 612 715 610 508

Maximum Output(MW) 852 827 808 730 508

Speed(U/min) 75 85.7 90.9 112.5 93.8

Specific speed (U/min) 83.63 80.76 66.75 63.97 73.98

Runner Diameter(m) 9.8 9.86 8.45 7.163 7.5

Grand Coulee Quelle: Voith

3-Gorges Quelle: Voith
Itaipu Quelle: Voith Guri Quelle: Andritz Hydro

Krasnoyarsk Quelle: Voith

7.2 Francis-Turbine
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Kraftwerk Richard B. Russel, USA

Verschweißen von Spiralenschuß und Stützschaufelring

7.2 Francis-Turbine
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Zusammenschweißen von Laufradboden, Laufradkranz, Schaufeln

Laufrad Richard B. Russel:

Leistung: 77,6 MW

Fallhöhe: 43,9 m

Drehzahl: 120 U/min

nq 94,4

Laufraddurchm.: 4800 mm

7.2 Francis-Turbine
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Kraftwerk Wassen, Schweiz 

Hauptschnitt Francis-Turbine (32,9 MW)

7.2 Francis-Turbine
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Spiralgehäuse Francis-Turbine

7.2 Francis-Turbine
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Kraftwerk Wassen, Schweiz – Transport des Spiralgehäuses

7.2 Francis-Turbine
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Spiralgehäuse und Stützschaufeln

• Führen (gemeinsam mir dem Leitrad) das 

Wasser dem Laufrad zu

• Erzeugen (gemeinsam mit dem Leitrad) den 

erforderlichen Drall

• Strömung zum Laufrad muss 

rotationssymmetrisch und verlustarm sein

• Stützschaufeln: keine hydraulische 

Notwendigkeit, sondern aus Festigkeitsgründen 

notwendiges Übel

• Hydraulische Auslegung, siehe Kapitel 2

• Größtes Bauteil der Turbine

7.2 Francis-Turbine
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Optimale Leitschaufelstellung:

Optimum:

• Kriterien 1.) und 2.) sind gleichzeitig erfüllt

• Betriebspunkte Q für hydraulische Elemente

 Spirale

 Stütz-/Leitschaufel

 Laufrad

• u.U. Betriebspunktverschiebung durch 

unterschiedliche Auslegepunkte

1.)   Verluste der Strömung durch Stützschaufel/Leitschaufel minimal

2.)   Abströmung aus Laufrad drallfrei und gleiche Arbeit auf allen Stromfäden

7.2 Francis-Turbine
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Kraftübertragung in Spirale und Stützschaufel

In Spirale und Stützschaufelring eingeleitete Kräfte  Druckkräfte, Längs- und Querkräfte

• Rohrleitungskräfte

• Turbinendeckel Verformung der Spirale berücksichtigen

• Innendruck der Spirale

Kraftübertragung an Bauwerk

meist einbetonierte Spirale oder Betonspirale

Armierungen im Bereich des Stützschaufelringes  Entlastung der Spiral-“Haut“

Übertragung der Druckkraft an Beton

Herstellung:

 Einbetonieren unter Innendruck

 Zwischenschicht auf Außenhaut

 Auswirkungen

 Betonieren

 Gießen: bei kleineren Maschinen

 Schweißen: bei großen Maschinen, erlaubt Endmontage an Baustelle 

und einen einfacheren Transport

Schweißen „dicker“ Wände erfordert Sondermaßnahmen

7.2 Francis-Turbine
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Druckkraft auf Eintrittsquerschnitt

Kraftausgleich:

1) Ausgleich der Druckkraft

2) Durch Dehnstück Vermeidung von 

Thermospannungen

Bemessung:

𝐷2𝜋

4
= 𝐷1

2 − 𝐷2
𝜋

4

7.2 Francis-Turbine
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Oberer und unterer Turbinendeckel

Nehmen  Lagerung von Leitschaufeln

 Gegenringe zu Dichtungen 

 Führungen, Wellenlager auf.

Stehen unter Druckkraft  Verformung durch Druckkraft darf Funktion von Leitapparat, 

Dichtspalten und Lagern keinesfalls beeinträchtigen.

Axialschubentlastung durch Drosselspalt und Entlastungswasser

Quelle: Escher Wyss

7.2 Francis-Turbine
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Dichtspalte so ausbilden, dass Summe aus

Leckverlust:

und 

Scheibenreibung:

möglichst klein sind.

Wichtigstes Kriterium: Axialschub wegen Lagerbelastung 

und damit Betriebssicherheit

𝑃 = 𝜌 ∙ 𝑔 ∙ 𝑄𝐿 ∙ 𝐻

𝑃 = 8 ∙ 10−4 ∙
106

𝑅𝑒

ൗ1 6

𝜌 ∙ 𝑢3 ∙ 𝐷2

7.2 Francis-Turbine
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Leitapparat mit Antrieb

Aufgabe: Einstellen des erforderlichen Vordralls

Leitschaufeln stehen unter hydraulischem Moment, 

das abhängt von:

• Profilgeometrie

• Anstellwinkel

• Lage der Zapfenachse

Zapfenachse so anordnen, dass

 Öffnendes Moment bei geschlossenem 

Leitapparat

 Schließendes Moment bei offenem 

Leitapparat, wegen automatischem 

Schließen bis zu sehr kleinen 

Schaufelwinkeln

7.2 Francis-Turbine
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Servomotor

Zur Bemessung des Antriebsmoments berücksichtigen:

• Maximales Hydraulisches Moment an den Leitschaufeln

• Reibungskräfte im Verstellmechanismus (Leitschaufellager, Hebel/Lenker, Regelung)

• Anpressdruck in Stellung „Geschlossen“

Sollbruchstelle vorsehen:

• Zur Schadensvermeidung

bei Fremdkörpern im Gitter

• Lenker wird verformt zur

Vermeidung von Folgeschäden

Sollbruchstelle

7.2 Francis-Turbine
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7.2 Francis-Turbine

Leitschaufel

Überlastsicherungen
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7.2 Francis-Turbine
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7.2 Francis-Turbine
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7.2 Francis-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-298-

7.2 Francis-Turbine
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7.2 Francis-Turbine

Ausführungsbeispiel

Scherbolzen
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7.2 Francis-Turbine

Ausführungsbeispiel

Zugbolzen
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7.2 Francis-Turbine

Ausführungsbeispiel

Sicherheitshebel mit 3 Rollen

selbstrückstellend

Endschalter zur Überwachung
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7.2 Francis-Turbine

Ausführungsbeispiel

Sicherheitshebel mit  Rollen

selbstrückstellend
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7.2 Francis-Turbine

Ausführungsbeispiel

Sicherheitshebel mit  3 Kugeln

selbstrückstellend
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7.2 Francis-Turbine

Ausführungsbeispiel

Sicherheitshebel mit  2 radialen Rollen

selbstrückstellend
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Laufrad mit Welle, Wellendichtung, Lager

• Laufrad entzieht dem Wasser die Energie

• Herstellung: Schweißkonstruktion bei großen Laufrädern, u.U. mit gegossenen oder gefrästen 

SchaufelnGusskonstruktion bei kleinen/mittleren Laufrädern

Material:  abrasions- und kavitationsresistente Werkstoffe auf Cr-Ni-Basis

Ni-Gehalt für Reparaturschweißungen wichtig

 Stahlguss bei kleinen Anlagen

u.U. Verstärkung durch Auftragsschweißen

• Leckverluste: ergeben sich aus Durchströmung der Radseitenräume

zur Reduktion der Leckverluste  Dichtringe an der Laufradaußenseite

Dichtringe sind aber Verschleißteile wegen unvermeidlicher Berührungen

verschiedene Materialien  Notlaufeigenschaften 

7.2 Francis-Turbine
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Turbinenwelle

• Überträgt Drehmoment :

Laufrad  Generator

• Nimmt Axialschub auf

• Nimmt Radialkräfte auf

• Welle meist geteilt zwischen Laufrad und 

Generator

• Schwingungssichere Auslegung hinsichtlich 

Biegeschwingungen und 

Torsionsschwingungen

Quelle: Escher Wyss

7.2 Francis-Turbine
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• Biegeschwingungen:

Berechnung der Eigenfrequenzen der Welle unter Berücksichtigung:

Welle so bemessen, dass Eigenfrequenz > Durchgangsdrehfrequenz

Unüblich: Betriebsdrehfrequenz < Eigenfrequenz < Durchgangsdrehfrequenz

Eigenfrequenz < Betriebsdrehfrequenz

Durchlaufen einer Drehfrequenz ist unproblematisch, wenn es schnell geschieht und die Maschine 

ausgewuchtet ist. Dies ist zwar bei thermischen Maschinen üblich, wird bei hydraulischen Maschinen 

aber vermieden

• Elastizität der Welle

• Elastizität und Dämpfung der Wälzlager

• Einfluss der hydraulischen Kräfte

• Elastizität und Dämpfung der Gleitlager

und Drosselspalte

• Abstützung der Lager im Bauwerk

• Einfluss mitschwingender Massen

(besonders das Laufrad)

7.2 Francis-Turbine
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Lager

• Bei Auslegung der Lagerung ist die Gesamtheit aus

hydraulischem Teil UND Generator zu betrachten

• Häufig : 1 Führungslager hinter Laufrad

2 Führungslager vor und hinter Generator

Spurlager                      hinter Generator

Kleine Maschine: ringförmige Radial- oder Axiallager

Große Maschine: Kippsegmentlager als Radial- und/oder Axiallager

• Lager müssen geschmiert werden:

 Fördermedium-geschmiert

 Ölgeschmiert

bei Ölschmierung:  Zirkulation sicherstellen durch

Wellenrotation/Zirkulationspumpe

 Wärme abführen

7.2 Francis-Turbine
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Wellendichtungen bei Turbinen (Francis, Kaplan)

• Problem: Abdichtung des Durchgangs einer drehenden Welle durch eine Wand

maßgeblich ist die Druckdifferenz an der abzudichtenden Stelle

bei entlastetem Laufrad: Druck im Saugrohr entscheidend

1. Stopfbuchdichtung:

bis ca. 700 mm Dichtungsdurchmesser

bis ca. 16 m/s Umfangsgeschwindigkeit

bis ca. 10 bar Differenzdruck

kostengünstig

über ca. 200 mm Dichtungsdurchmesser

 Sperrwasser zur Schmierung und Wärmeabfuhr

Die Stopfbuchsdichtung muss immer lecken!!!

7.2 Francis-Turbine
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2. Kohleringdichtung:

bis ca. 1300 mm Dichtungsdurchmesser

bis ca. 20 m/s Umfangsgeschwindigkeit

bis ca. 2 bar Differenzdruck

kostengünstig

immer mit  Sperrwasser zur Schmierung,

Kühlung und Lebensdauerverlängerung

Bauweise: verzahnte Segmente, die  

durch Federringe und Wasserdruck 

zusammengehalten werden

Federringe

Leckage

7.2 Francis-Turbine
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7.2 Francis-Turbine

axiale Kohleringdichtung
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7.2 Francis-Turbine

Radialwirkende Kohleringdichtung 
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3. Gleitringdichtung:

bis 3850 mm Dichtungsdurchmesser

bis 40 m/s Umfangsgeschwindigkeit

bis 50 bar Differenzdruck

hochwertigste Wellenabdichtung

u.U. Sperrwasser (Quench)

Stationärer

Gegenring

Gleitring-

dichtung

Gleitring

7.2 Francis-Turbine
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4. Gleitringdichtung: Alternative

Einsatzbereich wie „normale“ Gleitringdichtung

u.U. Sperrwasser (Quench)

1…Gehäuse

2…hydraulisch einrückbare Stillstandsdichtung

3…zweiteiliger Dichtring (rotierend)

4…zweiteiliger Dichtungshalter (stillstehend)

5…elastischer Dichtring (stillstehend)

6…Führungsstück

7…Servomotor zum Andrücken des 

Dichtringes mit konstanter Kraft, unabhängig 

vom Verschleiß von Pos. 5

8…Geber für Fernanzeige der Abnützung von 

Pos. 5

7.2 Francis-Turbine
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5. Labyrinthdichtung

7.2 Francis-Turbine
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Saugrohrverlust

Leistung am Strömungsquerschnitt

𝑑𝑃 = 𝑑𝑃 𝑟 = 𝜌𝑔ℎ𝑡𝑜𝑡 𝑟 𝑑𝑄(𝑟)

ℎ𝑡𝑜𝑡 𝑟 =
𝑐𝑚

2

2𝑔
+
𝑐𝑢

2

2𝑔
+

𝑝

𝜌𝑔
+ 𝑧

𝑑𝑄 𝑟 = 2𝜋𝑐𝑚𝑟𝑑𝑟

𝑃 = න
0

𝑅

𝑑𝑃 = 𝜌𝑔തℎ𝑡𝑜𝑡𝑄

nach തℎ𝑡𝑜𝑡 aufgelöst.

Tatsächliche Totalenergie:

തℎ𝑡𝑜𝑡 =
𝑑𝑃׬

𝜌𝑔𝑄
=

0׬
𝑅
𝜌𝑔

𝑐𝑚
2

2𝑔
+
𝑐𝑢

2

2𝑔
+

𝑝
𝜌𝑔

+ 𝑧 2𝜋𝑐𝑚𝑟𝑑𝑟

𝜌𝑔2𝜋 0׬
𝑅
𝑐𝑚𝑟𝑑𝑟

Der entsprechende Wert kann für  e  oder  a  ermittelt werden

e

a

7.2 Francis-Turbine
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Leistung am Strömungsquerschnitt

ℎ𝑡𝑜𝑡,𝑎,𝑀 =
1

2𝑔

𝑄

𝐴

2

+
𝑝𝑀𝑒ß𝑠𝑡𝑒𝑙𝑙𝑒

𝜌𝑔
+ 𝑧

𝑎

Unterschied zwischen tatsächlich aus Maschine austretender Totalenergie und der lt. Norm austretenden 

Totalenergie: Austrittsverlust

Austrittsverlust: - hängt ab von  Profil der Meridiangeschwindigkeit

 Restdrall im Saugrohr

- wird Null für rechteckiges Profil der Meridiangeschwindigkeit und drallfreie Abströmung

gesamter Saugrohrverlust:

ℎ𝑣𝑠 = ℎ𝑣,𝐷𝑖𝑓𝑓 + ℎ𝑣,𝐴𝑢𝑠𝑡𝑟𝑖𝑡𝑡 = തℎ𝑡𝑜𝑡,𝑒 − ℎ𝑡𝑜𝑡,𝑎,𝑀

Totalenergiehöhe lt. Norm:

(IEC 60193)

7.2 Francis-Turbine
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Rechenbeispiel:

Saugrohrverlust - Anlagenverlust

Turbinenwirkungsgrad - Anlagenwirkungsgrad

ℎ𝑣,𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 =
𝑐𝑎−𝑐∞

2

2𝑔
 große Austrittsquerschnitte aus Saugrohr vorsehen

Hohes 𝑐𝑎: schlecht für Anlagenwirkungsgrad, aber uninteressant für Turbinenwirkungsgrad

Rechenbeispiel: Vergleich von  Francisturbine mit Saugrohr

 Francisturbine mit Düse

Turbinenwirkungsgrad: η𝑇𝑈 =
𝑄−𝑄𝑆𝑝

𝑄
∙
𝐻−σ ℎ𝑣

𝐻
−

𝑃𝑆𝑐ℎ𝑒𝑖𝑏

𝜌𝑔𝑄𝐻

Anlagenwirkungsgrad: η𝐴𝑛𝑙 =
𝑀𝜔

𝜌𝑔𝑄𝐻𝐴𝑛𝑙
=

𝜌𝑔𝑄𝐻𝑇𝑈η𝑇𝑈

𝜌𝑔𝑄𝐻𝐴𝑛𝑙
=

𝐻𝑇𝑈η𝑇𝑈

𝐻𝐴𝑛𝑙

Anlagenfallhöhe: 𝐻𝐴𝑛𝑙 = 𝑧0 − 𝑧∞ −
𝑐∞

2

2𝑔
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7.2 Francis-Turbine

Berechnungsbeispiel
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Turbine mit Düse:

besserer Turbinen-Wirkungsgrad und 

höhere Leistung, weil:

 kein Diffusorverlust

ABER  hoher Anlagenverlust

Oberwasser müsste lt. Bsp. 22,47m höher 

liegen

7.2 Francis-Turbine
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Hydraulische Berechnung:

1. Laufrad

eindimensional, zweidimensional, dreidimensional

Anzahl der Laufschaufeln z:

Anzahl der Leitschaufel: niemals ein ganzzahliges Vielfaches der Laufschaufelanzahl z

kleine Maschinen: 8 Leitschaufeln

mittlere Maschinen: 18 Leitschaufeln

große Maschinen: 24 Leitschaufeln

In jüngster Zeit: Ganzzahlige Vielfache sind doch möglich bei gründlicher numerischer Festigkeitsanalyse

Allg. gilt: je größer die Abmessungen/Leistungen umso mehr Leitschaufeln werden benötigt

𝑛𝑠 (𝑜𝑝𝑡,𝑘𝑊) 25 170 255 340

z 17 15 13 11

7.2 Francis-Turbine
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Thomann-Empfehlung  Siervo-Auswertung

Unterschiede: technischer Fortschritt

Streuung: unterschiedliche Erfahrung und 

Interpretation einzelner Hersteller

F. Siervo; F. de Leva: „Modern trends in selecting and designing Francis turbines“ – in 

„Water Power & Dam Construction“; 1976

Des Weiteren sind auch noch andere firmeneigene oder veröffentlichte Anhalte verfügbar.

7.2 Francis-Turbine
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2. Spirale (detaillierte Auslegung siehe Kapitel 2 ab Seite 84)

• Führt dem Stützschaufelring/Leitrad das Wasser möglichst symmetrisch zu

• Legt Geschwindigkeit im Eintritt Stützschaufelring fest

• Vermeidet Radialkraft im Auslegepunkt (i.A. ist dies das Optimum)

Spirale kann  Lage des Wirkungsgradoptimums

 Verlauf η(Q) beeinflussen

Die Auslegung der Spirale (und Stütz-/Leitschaufeln) erfolgt immer für 𝑸 = 𝑸𝒐𝒑𝒕 (≜ η𝑜𝑝𝑡 des Laufrades)

guter Optimalwirkungsgrad der Turbine

mäßiger Volllastwirkungsgrad

kurzzeitiger Volllastbetrieb

Für 𝑸 > 𝑸𝒐𝒑𝒕 (≜ η𝑜𝑝𝑡 des Laufrades)

mäßiger Optimalwirkungsgrad

besser bei Volllast

geeignet für Laufkraftwerk mit variablem Wasserdargebot

7.2 Francis-Turbine
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3. Stütz- und Leitschaufeln (detaillierte Auslegung siehe Kapitel 2 ab Seite 71 bzw. 94)

Austritt aus Spirale: Strömungsgeschwindigkeit und Richtung am Eintritt Stützschaufel

Eintritt in Laufrad: Strömungsgeschwindigkeit und Richtung am Austritt Leitschaufel

Austritt aus Spirale:

𝑐𝑚 =
𝑄

2𝜋𝑟𝑆𝑡𝑏𝑆𝑡

𝑐𝑢 =
𝑄

𝐴𝑟𝑒𝑑 (𝜑=0)
=

𝑄

𝐴𝑟𝑒𝑑 (𝐼𝐼)
∙

𝑧𝑆𝑡
𝑧𝑆𝑡 + 1

tan 𝛼 =
𝑐𝑚
𝑐𝑢

Quelle: Ziegler
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Eintritt in Laufrad: Geschwindigkeitsverhältnisse aus Laufrad-Auslegung

aber für Betriebspunkt/Auslegepunkt der Leitrad-Auslegung

Auslegung der Beschaufelung für diese Werte z.B. nach NACA

Im schaufellosen Ringraum zwischen Austritt Leitrad und Eintritt Laufrad:

𝑐𝑢𝑟|𝐿𝑎 = 𝑐𝑢𝑟|𝐿𝑒

𝑐𝑚|𝐿𝑒 =
𝑄

𝜋𝐷0𝑏0 1 −
𝑣
𝑡

tan 𝛼 |𝐿𝑒 =
𝑐𝑚
𝑐𝑢

|𝐿𝑒
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• Stützschaufeln und Leitschaufeln müssen gemeinsam ausgelegt werden

 „alle Wege führen nach Rom“, d.h. es gibt versch. Lösungswege, die zum gleichen Ergebnis führen

Möglichkeit: - ermittle α zwischen Stützschaufel und Leitschaufel

𝛼𝑆𝑡,𝑒 − 𝛼𝐿𝑒,𝑎
𝑟𝑆𝑡,𝑒 − 𝑟𝐿𝑒,𝑎

=
𝛼 − 𝛼𝐿𝑒,𝑎
𝑟 − 𝑟𝐿𝑒,𝑎

- ermittle nach NACA Stützschaufeln und Leitschaufeln

- überprüfe Festigkeit

• Alle Stütz- und Leitschaufeln sollen identisch sein

 rotationssymmetrische Zu- und Abströmung

 sorgfältige Spiralenauslegung, die - 𝑟𝑆𝑡 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡.

- 𝑏𝑆𝑡 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. sicherstellen muss

7.2 Francis-Turbine
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4. Saugrohr

„Übergabe“ der Turbinen-Abströmung an Umgebung mit möglichst niedrigen Verlusten

Gerade oder gekrümmte Saugrohre

Gerades Saugrohr: Standard-Kreisdiffusor

Saugrohrverluste:
ℎ𝑣

𝐻
= 𝐾𝑐𝑚,𝑒

2 1 − η𝐷 1 −
𝐴𝑒

𝐴𝑎

2

praktische Beurteilung: Modellversuche, mehrere Varianten vorsehen

Rechnung macht enorme Fortschritte

ns Ae/Aa Kcm Bedeutung Saugrohr Krümmerquerschnitt

klein 1 / 2,5 niedrig hoch

groß 1 / 4 hoch sehr hoch
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Verlustaufteilung bei Francisturbinen im optimalen Betriebspunkt 

1 − η𝐿
′ = ν𝑆𝑝𝑖𝑟𝑎𝑙𝑔𝑒ℎä𝑢𝑠𝑒

′ + ν𝑆𝑡ü𝑡𝑧𝑠𝑐ℎ𝑎𝑢𝑓𝑒𝑙𝑟𝑖𝑛𝑔
′ + ν𝐿𝐸

′ + ν𝐿𝐴
′ + ν𝑅𝑎𝑑𝑅𝑒𝑖𝑏.

′ +෍ν𝑆𝑝𝑎𝑙𝑡
′ + ν𝑆𝑅

′

Quelle: Andritz

η𝐿…Turbinenwirkungsgrad

ν𝑖…Verlustanteil

η
[%

]

𝑛𝑠

𝑛𝑞
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Off Design Behaviour:

• Eindimensionale Betrachtung liefert qualitative Aussagen

• Radiales Gleichgewicht verlagert gegenüber Auslegepunkt

• Eintrittsstoß muss berücksichtigt werden, sowie Saugrohrverluste bei Drallströmung

Durchsatzänderung

𝑐𝑚,1

𝑐𝑚,2
=
𝑄1
𝑄2

Richtung der Relativströmung im Laufrad bleibt wegen der Strömungsführung durch die 

Schaufeln in erster Näherung unverändert  𝑐𝑢𝑎 > 0
Es bleibt ein Restdrall nach dem Laufradaustritt, der auch die Saugrohrverluste verändert.

𝑐𝑢𝑒 ändert sich, das Leitrad muss nachgeführt werden

𝐻1 = 𝐻2
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𝑐𝑢𝑒 =
𝑔𝐻η𝑢
𝑢𝑒

+
𝑢𝑎
𝑢𝑒

𝑐𝑢𝑎

Gegendrall am Laufradaustritt, verringerter Gleichdrall am Laufradeintritt

Eintrittsstoß senkt Wirkungsgrad

Fallhöhenänderung

𝑐𝑢𝑎 = 0, weil 𝑐𝑚 unverändert

𝑐𝑢𝑒,1
𝑐𝑢𝑒,2

=
η𝑢𝐻|1
η𝑢𝐻|2

Geänderter Gegendrall am Laufrad-Eintritt, Leitrad muss nachgeführt werden

Eintrittsstoß senkt Wirkungsgrad

Am Laufradaustritt ergibt sich fast keine Änderung, weil die Schaufel die Strömung führt.

wegen 𝐻1 = 𝐻2

𝑄1 = 𝑄2

7.2 Francis-Turbine
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Was passiert, wenn die Anlage nicht nachgeregelt wird?

• Abströmung aus dem Leitrad bleibt unverändert

• 𝑐𝑢𝑒 steigt  𝐻𝑇𝑢, 𝐻𝑢 steigen

aber η𝑢 sinkt stark

• ℎ𝑎,𝑡𝑜𝑡 sinkt  𝑝𝑎 sinkt

 hohe Kavitationsgefahr

 Verstopfung

• Gleichzeitig sinkt η𝑇𝑢, η𝐴𝑛𝑙
η𝑇𝑢𝐻𝑇𝑢 = η𝐴𝑛𝑙𝐻𝐴𝑛𝑙
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Transienter Vorgang

Wird Q erhöht, also ζ der Anlage gesenkt, 

oder H erhöht, also z.B. Oberwasserspiegel 

erhöht, so bewirkt die Ungleichung:

𝐻 − ℎ𝑣,𝑅𝑜ℎ𝑟 − ℎ𝑣,𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 > 𝐻𝑇𝑢

dass Q und 𝐻𝑇𝑢 steigen 

Wenn Q oder H bei gleicher Leitradstellung geändert werden, stellt sich ein neuer Betriebspunkt mit 

geändertem Q und H auf der Turbinenkennlinie ein.

Wenn nur Q oder H geändert werden und der andere Wert beibehalten wird, muss immer die 

hydraulische Geometrie angepasst werden!
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Kennfeld einer Francis-Turbine

mögliche Darstellung:

• Q – H

• Q11 – n11

• 𝜑 – ψ

• …

bep…best efficiency point (opt. Betriebspunkt; Auslegungspunkt)

1. η = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. Muscheln

2. η = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡. Muscheln (theoretische Parabel ψ ≈ 𝜑2)

3. Durchgangskennlinie η = 0 ,n steigt, Parabel ψ ≈ 𝜑2

4. Festbremskennlinie, n=0

5. Fahrbereich (ohne Restdrall im Saugrohr, ohne Saugrohrkavitation)

6. Teillastbereich: Korkenzieherwirbel

7. Überlastbereich: Wirbelzopf

8. Kavitationsgrenze

9. Max. Generatorleistung

10. Max. Le-Öffnung

11. Untere η-Grenze (bei großem 𝜑: Leistungsgrenze)

12. Kavitationsgrenze der Anlage

dimensionsbehaftet, Originalgröße

Ähnlichkeitsgröße, dimensionsbehaftet, 4-Quadrantendarstellung

Dimensionslos, gilt für alle Q, H, n und Durchmesser
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Darstellung der hydraulischen Eigenschaften

𝑄 = 0,04112𝑛𝐷3𝜑
𝐻 = 0,00014𝑛2𝐷2ψ
𝑃 = 5,637 ∙ 10−8𝜌𝑛3𝐷5λ
= 5,637 ∙ 10−8𝜌𝑛3𝐷5𝜑ψη
= 𝐾𝜑η

 variables n ist darstellbar

Diagramm gilt für Turbine:

ψ = ψ𝑇𝑢 =
2𝑔𝐻𝑇𝑢
𝑢2

(bei festgehaltenem ψ𝑇𝑢)
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Für konstante Fallhöhe ψ = const.

und konstante Drehzahl n = const.

bei variablem Durchsatz Q ~ φ

und variabler Leitradstellung η

𝜑 = 0,06…Leistungsgrenze (𝑃 = 𝑃𝑚𝑎𝑥)

Eine weitere Steigerung brächte

Leistungseinbußen mit verhältnismäßig

hohem Wasserverbrauch und Kavitation

Achtung bei Angebotsabgabe auf

garantiertes 𝑃𝑚𝑎𝑥: Pönale!

Sicherheitsmarge vorsehen
φ95% φLeistungsgrenze

ψ = 1,75

η η ∙φ η ∙φ

η

Erläuterung:𝑃 = ρ ∙ 𝑔 ∙ 𝑄 ∙ 𝐻 ∙ η => 𝐾 ∙ 𝜑 ∙ η

gilt: 𝑃 = 𝐾𝜑η
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Leerlaufcharakteristik

Betriebspunkte 𝜑,ψ bei η = 0 𝑃 = 0

Angebotene Leistung überwindet 

inneren Widerstand, ohne dass nach 

außen Leistung abgegeben wird.
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Kavitation

Definition:

Kavitation bedeutet Hohl-

raumbildung in der Flüssigkeit

durch lokales Erreichen des

Dampfdruckes durch den

statischen Druck.

• Mit H sinkt η

• Ausnahme: schnellläufige

Axial-/Halbaxialpumpen

Q=const.

d.h. fester 

Betriebspunkt
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Maßgeblich ist der statische Druck im Laufrad auf der 

Schaufelsaugseite, bei Turbinen an der Austrittskante.

Arbeitsfähigkeit des Mediums: ℎ𝑡𝑜𝑡,𝑠 −
𝑝𝑑

𝜌𝑔

Einschub:Eigentlich müsste man – zur Beschreibung des 

Kavitationsverhaltens – den statischen Druck an der 

Stelle A innerhalb des Laufrades betrachten.

Man nimmt Stattdessen den Totaldruck an der Stelle S 

(direkt hinter der Laufradaustrittskante, oft auch 

Saugmund der Turbine), weil dort (im stehenden 

System) viel einfacher gemessen werden kann und weil 

der Totaldruck ptot zwischen der Stelle A und S sich 

nicht (kaum) verändert (wohl aber der statische Druck p),

denn der Totaldruck ist entlang einer Stromlinie const.

Nach Bernoulli gilt:

ℎ𝑡𝑜𝑡,𝑠 −
𝑝𝑑
𝜌𝑔

=
𝑝𝑠
𝜌𝑔

+
𝑐𝑠
2

2𝑔
+ 𝐻𝑠 −

𝑝𝑑
𝜌𝑔

=

=
𝑝𝑎𝑡
𝜌𝑔

+
𝑐∞

2

2𝑔
+ ℎ𝑣 −

𝑝𝑑
𝜌𝑔

Wodurch die Stelle S mit dem Unterwasser verknüpft wird.

ptot,S

Eintritt
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1. Anlagenbedingt ist 𝐻𝑠 (Einbautiefe/-höhe der Turbine)

2. Def.: 𝐻𝐻 =
𝑝𝑠

𝜌𝑔
+

𝑐𝑠
2

2𝑔
−

𝑝𝑑

𝜌𝑔
Haltedruckhöhe

• Beschreibt die nicht anlagenbedingte Arbeitsfähigkeit 

bei Kavitationssicherheit

• Ist ein Maß für Kavitationssicherheit

Eintritt
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• Haltedruckhöhe 𝐻𝐻 wird experimentell bestimmt 𝜎 =
𝐻𝐻

𝐻

Verschiedene Kriterien sind möglich (beginnende Kav., Geräuschniveau, Schwingungsintensität)

Man misst den Totaldruck ptot,S (z.B.: am Austrittsquerschnitt) und beobachtet, was sich innerhalb 

des Laufrades abspielt

• Wenn gilt: ℎ𝑡𝑜𝑡,𝑠 −
𝑝𝑑

𝜌𝑔
> 𝐻𝐻 + 𝐻𝑠 wird Kavitation sicher vermieden

 möglichst niedrige Haltedruckhöhe realisieren

 Turbine möglichst tief einbauen

• Andere Form für die Haltedruckhöhe:

𝐻𝐻 =
𝑝𝐴𝑡𝑚
𝜌𝑔

+
𝑐∞

2

2𝑔
+ ℎ𝑣 − 𝐻𝑠 −

𝑝𝑑
𝜌𝑔

…meist vernachlässigt,

ergibt Sicherheitsmarge

Erfahrung: 𝑔𝐻𝐻 = λ1
𝑤0

2

2
+ λ2

𝑐0
2

2

mit            λ1 ≅ 0,25 λ2 ≅ 0,7
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Eintrittskantenkavitation

• Tritt trotz des hohen Druckniveaus bei 

Falschanströmung auf 

• Tritt sowohl auf Druck- als auch auf 

Saugseite auf

𝐻 > 𝐻𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔 𝐻 < 𝐻𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔

𝑄 < 𝑄𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔 Q > 𝑄𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔

SS-Kavitation

typisch für

Teillast

DS-Kavitation

typisch für

Überlast

Austrittskavitation

Gefahr bei Qopt/Überlast/Teillast
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u

c

w

u

c

w

u

c

w

𝐻 > 𝐻𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔 𝑐𝑢𝑒 ↑

𝑄 < 𝑄𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔𝑐𝑚 ↑

Le schließen

𝐻 < 𝐻𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔 𝑐𝑢𝑒 ↓

Q > 𝑄𝐴𝑢𝑠𝑙𝑒𝑔𝑢𝑛𝑔 𝑐𝑚 ↓

Le öffnen

Auslegung
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Kavitationsschaden an einer Francisturbine
Quelle: Sulzer
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Teillast: spiralenförmiger Zopf dreht sich mit Τ𝑛 2

Geräuschentwicklung

Schwingungen

Überlast: stationärer Zopf in Saugrohrmitte

Weitere Kavitationsarten:

• Spaltkavitation

• Kavitation an Druckausgleichsbohrungen

• Leitradkavitation
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Darstellung des Kavitationsverhaltens im Kennfeld

1. Möglichkeit:

2. Möglichkeit:

• Kennlinie wird bei unterschiedlichen, jeweils konstanten Vordrücken, z.B. 𝜎 = 0,03
gefahren

• Kavitation wird beobachtet und das Überschreiten einer gewählten Grenze der 

Kavitationsintensität wird dokumentiert

• 𝜑,ψ - Wert bei Überschreitung dieser Grenze wird in Kennfeld eingetragen

• Abreissäste werden für verschiedene 𝜑 gefahren 

• 𝜎 - Werte einer gewählten Kavitationsintensität werden als 𝜎(𝜑) dokumentiert

• 𝜑,ψ - Werte einer  bestimmten Kavitationsintensität werden interpoliert und in Kennfeld 

eingetragen
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Schnellläufigkeit

Erfahrungswert:

Es gibt ein absolutes Wirkungsgradoptimum

bei bestimmter Schnellläufigkeit.

Der technische Fortschritt verändert

allerdings den Kurvenverlauf.

Zusammenwirken Wasserdarbot – Turbine

Prinzipien sind für alle Turbinen gleich

η𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 ∙ 𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 = η𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒 ∙ 𝐻𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒

𝐻𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒 = 𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 −෍ℎ𝑣

𝒉𝒗 im Triebwasserweg: Druckrohr, Saugrohr, Verzweigungen, Schieber

η𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 = η𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒 ∙ 1 −
σℎ𝑣

𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒

η
[%

]

𝑛𝑠
𝑛𝑞
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Ausgangspunkt der Überlegung:

𝑛𝑠 = 3,65 ∙ 𝑛 ∙
𝑄

𝐻
3
4

Geg.: H wegen Geographie

Wähle 𝑛𝑠 = 𝑛𝑠,𝑜𝑝𝑡 und variiere n, Q

Kriterien: n möglichst hoch (3000 U/min)

Q möglichst hoch  wenige 

Maschinen

Bei großen H: Festigkeitsgrenze

Im Unterschied zur Peltonmaschine steht bei der Francismaschine das gesamte Gehäuse unter 

Druck. 

Investitionskosten und technische Beherrschbarkeit im Vergleich zur Peltonmaschine betrachten.
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Q,H – Diagramm ≜ denkbare Wasserdarbote

Darstellbar: Linien konstanter Leistung (𝑃 = 𝜌𝑔𝑄𝐻 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡.)

Linien konstanter Synchrondrehzahl (𝑛 =
3000

𝑁
) mit 𝑛𝑠 = 3,65 ∙ 𝑛 ∙

𝑄

𝐻
3
4

und H gemäß 

Festigkeitsgrenze 
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Auswahl der optimalen Francis-Turbine

𝑛𝑠 = 175 im Optimum, mit 𝐻𝑚𝑎𝑥 = 150𝑚

H > 150m: Wähle 𝑛𝑠 über Diagramm auf S. 340

 bestmöglicher Turbinenwirkungsgrad realisiert

H < 150m: 1. Alternative: maximal zulässiges 𝑛𝑠 realisieren

 schnellläufige Maschine, d.h. klein bauend aber mit Wirkungsgrad unterhalb Optimum

2. Alternative: wähle 𝑛𝑠 = 210 bei Volllast

 bestmöglicher Wirkungsgrad, aber weniger schnellläufige, also größer bauende 

Maschine
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Schwingungen

Torsionseigenschwingungen:

• f(Wellengeometrie, Massen)

• Eigenfrequenz genügend weit entfernt von

 Drehzahl
𝑛

60

 Schaufelfrequenz n
𝑧𝐿𝑎

60

 Generatorfrequenz 50 𝐻𝑧 (𝑢. 𝑈. 60 𝐻𝑧)

Biegeeigenschwingungen:

• Eigenfrequenz genügend weit entfernt von

 Durchgangsdrehzahl

• Hängt hauptsächlich von Generatormasse ab, aber auch Lagersteifigkeit, Lagerdämpfung

Komponentenschwingungen gewinnen bei großen Maschinen an Bedeutung. 

Resonanzen Karman‘scher Wirbelstraßen mit Eigenschwingungen der Schaufeln, Dampfzopf mit Rohrleitung

und der Vielfachen
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Efficiency Scale-up According to IEC 60193

Prototype

Nominal diameter 𝐷𝑃

Nominal speed 𝑛𝑃

Water temperature 𝑇𝑤,𝑃

Kinematic viscosity ν𝑃

Reynolds number 𝑅𝑒𝑃 =
𝜋∙𝐷𝑃

2∙𝑛𝑃

60∙ν𝑃

Model

Nominal diameter 𝐷𝑀

Nominal speed 𝑛𝑀

Water temperature 𝑇𝑤,𝑀

Kinematic viscosity ν𝑀

Reynolds number 𝑅𝑒𝑀 =
𝜋∙𝐷𝑀

2∙𝑛𝑀

60∙ν𝑀

Optimum efficiency ηℎ 𝑜𝑝𝑡,𝑀

Reference Reynolds number 𝑅𝑒𝑟𝑒𝑓 = 7 ∙ 106

Loss distribution coefficient 𝑉𝑟𝑒𝑙 = 0,7 für FRANCIS-Turbine         𝑉𝑟𝑒𝑙 = 0,8 für KAPLAN-Turbine

Relative scalable loss δ𝑟𝑒𝑙 =
1−ηℎ 𝑜𝑝𝑡,𝑀

𝑅𝑒𝑟𝑒𝑓

𝑅𝑒𝑜𝑝𝑡,𝑀

0,16

+
1−𝑉𝑟𝑒𝑙
𝑉𝑟𝑒𝑙

Efficiency scale-up ∆ηℎ𝑀→𝑃 = δ𝑟𝑒𝑙 ∙
𝑅𝑒𝑟𝑒𝑓

𝑅𝑒𝑀

0,16
−

𝑅𝑒𝑟𝑒𝑓

𝑅𝑒𝑃

0,16
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7.3 Kaplan-Turbine

Prinzipieller Aufbau und konstruktive Details der Kaplanturbine

Berechnung der Hauptabmessungen der Turbine

Betriebsverhalten und Kennfelder

Off-Design-Verhalten und Regelungsmöglichkeiten
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Größere spezifische Drehzahl als Francis-Turbine, Fallhöhen 70m   2m

3-8 verstellbare Laufschaufeln   Doppelregulierung

Blechspiralen bei größeren Fallhöhen, wg. hohen Anlagendrucks

größere Fallhöhen kleinere Fallhöhen

Quelle: Ziegler
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Quelle: Voith
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Quelle: Voest-Alpine/MCE
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Beispiel für Kaplan-Turbine mittlerer

Schnellläufigkeit

𝐻 = 15 𝑚

𝑄 = 516
𝑚3

𝑠

𝑛 = 68,2
𝑈

𝑚𝑖𝑛

𝑃 = 68,3 𝑀𝑊

𝑛𝑞 = 203,25
𝑈

𝑚𝑖𝑛

𝑛𝑠 = 742 𝑃𝑆 = 637 𝑘𝑊

Betonspirale reicht wegen niedrigerer

Festigkeitsanforderungen

Quelle: Voith
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Saugrohr spielt bei zunehmender spezifischer Drehzahl

immer wichtigere Rolle:

 gerades Saugrohr  Rohrturbine

Generator in „Birne“ = engl. Bulb

 Wirkungsgradverlust im Generator

Leitapparat: - Öffnen durch Servomotor

- Schließen durch Gewicht
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Schnitt durch eine STRAFLO-Turbine

7.3 Kaplan-Turbine
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Detail: Außenkranzdichtung der STRAFLO-Turbine am Standort Weinzödl

7.3 Kaplan-Turbine
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Die Groß-STRAFLO-Turbine im Einsatz bei einem Gezeitenkraftwerk (Annapolis – CDN)

Quelle: Escher-Wyss
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Rotor mit Generatorpolen

nach Werkmontage

der Groß-STRAFLO-Turbine Annapolis

Quelle: Escher-Wyss

7.3 Kaplan-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-373-

Kaplan-Turbinen werden häufig als Klein-Turbinen gebaut

Kaplan-Klein-Turbinen als Vereinfachung der klassischen Rohrturbine Klein-Rohrturbinen

7.3 Kaplan-Turbine
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Klein-Rohrturbinen

Kleinkraftwerk mit Rohrturbine

7.3 Kaplan-Turbine
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Laufrad mit Welle

Laufschaufeln der Kaplan-Turbine sind

verstellbar: Anpassung an variablen

Durchfluss

Verstellung durch Verstellstange in hohler

Welle und durch Lenker am Schaufelfuß

Die große Erfindung Viktor Kaplans ist

die Verstellbarkeit der Laufschaufeln. Die

Verstellbarkeit der Leitschaufeln war die

entscheidende Erfindung von James B.

Francis (ca.: 1850).

7.3 Kaplan-Turbine
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Laufschaufelverstellung durch Servomotor 

in Nabenkörper

Hohlwelle transportiert nur Hydrauliköl

Beanspruchung von Schaufelwurzel

• Momentenbelastung durch Auftrieb 

und Widerstand

• Fliehkraft durch Rotation

• Instationärer Anteil (10-15% des 

statischen) reduziert erheblich 

Lebensdauer (Wöhler-Kurve)

• Biege-Wechsel-Belastung bei 

Horizontalmaschinen beeinflusst 

entscheidend die Lebensdauer der 

Welle

• Kerbwirkung von (Öl-)Bohrungen 

sorgfältig untersuchen

7.3 Kaplan-Turbine
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7.3 Kaplan-Turbine

Vergleich – Qges = 200 m³/s, 140 m³/s, 100 m³/s – Q1 = Q2
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Turbineneintrittsfläche:

𝐵 ∙ 𝐻 = 3,4 ∙ 3,23 ∙ 𝐷2 = 10,98 ∙ 𝐷2

Bei Rohrturbinen ist Beschleunigung (=ausgeglichener Effekt) 

schwächer als bei Kaplan-Turbinen

 Bei Rohrturbinen besonderes Augenmerk auf 

rotationssymmetrischer Zuströmung:

• Zulaufsohle

• Einlaufrechen mit Stützen

• Rippen (Zugang zur Birne)

𝐵 ∙ 𝐻 = 2,18 ∙ 2,65 ∙ 𝐷2 = 5,76 ∙ 𝐷2

Quelle: Ziegler
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Überlegungen zum Saugrohr-Verlust

𝑄 = 𝑄11 ∙ 𝐷
2 ∙ 𝐻

𝐴𝑒 =
𝜋𝐷𝑠

2

4
∙ 1 − ν2

ℎ𝑣 = 𝑄11
2 ∙

𝐷

𝐷𝑠

4

∙ 𝐻 ∙ 1 −
𝐴𝑒

2

𝐴𝑎
2 ∙ 1 − η𝐷 ∙

8

𝑔𝜋2 ∙ 1 − ν2 2

ℎ𝑣 =
𝑐𝑒

2 − 𝑐𝑎
2

2𝑔
∙ 1 − η𝐷

=
𝑄2

2𝑔
∙
1

𝐴𝑒
2 ∙ 1 −

𝐴𝑒
2

𝐴𝑎
2 ∙ 1 − η𝐷

mit

Damit kann der Saugrohrverlust (ohne Austrittsverlust) als 

Funktion typischer Turbinenwerte dargestellt werden

𝑄11 = 2,5

ൗ𝐷 𝐷𝑠
= ൗ1 0,975

ൗ
𝐴𝑒

𝐴𝑎
= 0,2

ν = 0,35

Kaplan:

Τℎ𝑣 𝐻 = 𝑄11
2 ∙ 1 − η𝐷 ∙ 0,115

𝑄11 = 0,5

ൗ𝐷 𝐷𝑠
= 1,15

ൗ
𝐴𝑒

𝐴𝑎
= 0,11

ν = 0

vgl. Francis

Τℎ𝑣 𝐻 = 𝑄11
2 ∙ 1 − η𝐷 ∙ 0,143

η𝐷

70%

75%

80%

85%

90%
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• aus
ൗ𝑑ℎ𝑣
𝐻

𝑑η
= −1

 𝑄11 = 2,949 𝑚3/𝑠

• Wirkungsgradunterschiede Kaplanturbine – Rohrturbine (-6%) entspricht 8% ηD-Verlust

(1 Punkt relativer Saugrohrverlust ൗℎ𝑣
𝐻 entspricht 1 Punkt 

Saugrohrwirkungsgrad)

Bei diesem spezifischen Durchsatz schlägt sich 1 Punkt Saugrohrverlust mit 

einem Punkt Turbinenwirkungsgrad nieder

7.3 Kaplan-Turbine
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• Geschwindigkeitshöhe am Saugrohreintritt…

…liegt bei der Kaplanturbine in einem engen Band

𝑐𝑠
2

2𝑔𝐻
= 𝐾𝑐𝑠

2

𝐾𝑐𝑠 =
𝑐𝑠

2𝑔𝐻
=
𝑄

𝐴𝑠
∙

1

2𝑔𝐻
=
𝑄11𝐷

2 𝐻

𝐴𝑠 2𝑔𝐻
=

𝑄11𝐷
2

𝜋
4
∙ 𝐷𝑠

2 ∙ 1 − ν2 ∙ 2𝑔

 mit angegebenen Annahmen für ൗ𝐷 𝐷𝑠
und ν

𝐾𝑐𝑠 = 𝑄11 ∙ 0,345  𝐾𝑐𝑠
2 = 𝑄11

2 ∙ 0,119

vgl. Francis

𝐾𝑐𝑠 = 𝑄11 ∙ 0,380  𝐾𝑐𝑠
2 = 𝑄11

2 ∙ 0,145
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Bestpunkt Turbine-Auslegungspunkt Laufrad

geg.: Q,H,n

Gesamtverlust der Turbine:

෍𝑣𝑇𝑈 =
ℎ𝑣,𝑆𝑎𝑢𝑔𝑟𝑜ℎ𝑟

𝐻
+
ℎ𝑣,𝐿𝑎
𝐻

+
ℎ𝑣,𝐸𝑖𝑛𝑙𝑎𝑢𝑓+𝐿𝑒

𝐻
+
𝑄𝑆𝑝𝑎𝑙𝑡

𝑄
= 1 − ηℎ𝑦𝑑𝑟

Saugrohr: ൗℎ𝑣
𝐻 = 𝑄11

2 ∙ 1 − η𝐷 ∙ 0,115

Einlauf: ൗℎ𝑣
𝐻 = 𝐾2 ∙ 𝑄

2

Spalte: ൗ
𝑄𝑆𝑝𝑎𝑙𝑡

𝑄 = 𝐾1/𝑄

nach ൗℎ𝑣,𝐿𝑎
𝐻 auflösen.

alles bei Q = 250 𝑚³/𝑠

1 2

Spalt 0,5% 0,25%

Einlauf 0,2% 0,4%

_ _ _ _ _ ………..

𝑣𝑇𝑈: 𝑠𝑝𝑒𝑧𝑖𝑓𝑖𝑠𝑐ℎ𝑒 𝑇𝑢𝑟𝑏𝑖𝑛𝑒𝑛𝑣𝑒𝑟𝑙𝑢𝑠𝑡𝑒

Q [ Τ𝒎𝟑 𝒔𝒆𝒄]

7.3 Kaplan-Turbine
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vmin bei

Q = 325
m3

sec

vmin bei

Q = 350
m3

sec

vmin bei

Q = 380
m3

sec

Q [ Τ𝐦𝟑 𝐬𝐞𝐜]

Mit diesen Annahmen:

ቚ
ℎ𝑣

𝐻 𝐿𝑎
kann in Abhängigkeit dieser Annahmen  

berechnet werden

Unterschiedliche Annahmen der Spalt- und 

Einlaufverluste haben nur geringen Einfluss auf vmin

bzw. Qmin

 optimaler Laufrad-Wirkungsgrad bei Q ≈ 350𝑚3/𝑠

optimaler Turbinen-Wirkungsgrad bei Q ≈ 250𝑚3/𝑠

Laufrad wird für erheblich größeren Durchsatz 

ausgelegt als Turbine.

Kaplan-Schnellläufer:    durchsichtig, 3-4 Schaufeln

Kaplan-Langsamläufer: undurchsichtig, 7-8 Schaufeln

7.3 Kaplan-Turbine
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7.3 Kaplan-Turbine
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Off Design Behaviour:

Durchsatzänderung

• Steigendes Q bedeutet bei Francis-Turbine Gegendrall am Turbinen-Austritt.

Aus 𝐻 =
1

𝑔
∙ 𝑢𝑒 ∙ 𝑐𝑢𝑒 − 𝑢𝑎𝑐𝑢𝑎 folgt, dass mit steigendem 𝑐𝑚 und somit steigendem 

𝑐𝑢𝑎(Gegendrall) auch H eigentlich steigt. Zum Ausgleich dieser Tendenz:

Kaplan: Steiler stellen der Laufschaufel

 drallfreier Austritt

Dabei tritt Kavitation am Eintritt auf (Falschanströmung) und auch am Austritt

(durch H- und in Folge p-Absenkung)

ca

u

αe

cue

cua

H = const., n=const.

Q variabel, Beispiel Q-Vergrößerung

Auslegepunkt

Q-Vergrößerung

OHNE Verstellung der Laufschaufeln

7.3 Kaplan-Turbine
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Off Design Behaviour:

• Aus 𝐻 =
1

𝑔
∙ 𝑢𝑒 ∙ 𝑐𝑢𝑒 − 𝑢𝑎𝑐𝑢𝑎 folgt, dass mit steigendem 𝑐𝑚 und somit 

steigendem 𝑐𝑢𝑒 auch H eigentlich steigt. Zum Ausgleich dieser Tendenz:

steiler stellen der Leitschaufeln

 gleicher Drall am Eintritt

• Steilere Le-Abströmung trifft auf steilere Laufradschaufeln

 Konsequenzen der Falschanströmung nicht so stark ausgeprägt

=> Wirkungsgrad ändert sich mit variablem Q nur wenig

H = const., n=const.

Q variabel, Beispiel Q Vergrößerung

Auslegepunkt

Q-vergrößerung

MIT Verstellung der Laufschaufeln

ca

u

αe

cue

7.3 Kaplan-Turbine
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Fallhöhenänderung

• 𝑐𝑢𝑎 = 0 , weil 𝑐𝑚 unverändert

𝑐𝑢𝑒 1
𝑐𝑢𝑒 2

=
η𝑢 |𝐻 1

η𝑢 |𝐻 2

 Laufradwinkel bleibt unverändert

 Leitrad muss nachgeführt werden

sinkendes H: Le steiler

steigendes H: Le flacher

Starke Falschanströmung des Laufrades mit negativen 

Auswirkungen auf Wirkungsgrad und Kavitation

ca

u

αe

cue

Eintrittsstoß

Q = const., n=const.

H variabel, Beispiel H Vergrößerung

Auslegepunkt

Q-vergrößerung

β
=

 c
o
n

s
t.

 (
k
le

in
)

β
=

 c
o
n
s
t.
 (

m
it
te

l)

β
=

 c
o
n
s
t.
 (

g
ro

ß
)

H

Q

Laufradwinkel β
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Optimaler Zusammenhang Laufradstellung/Leitradstellung

• Axialturbinen mit nicht verstellbarem Laufrad:

Propellerturbinen

• Fahre mit verschiedenen 𝛽𝑖 verschiedene 

Propellerkurven

• Einhüllende: Kaplan-Kurve

• Betriebspunkte: Berührungspunkte der    

Propellerkurve mit Kaplan-Kurve

• Wiederhole Verfahren für verschiedene          

Fallhöhen bzw. ψ

7.3 Kaplan-Turbine
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• Ergebnis: unterschiedliche Kaplan-Kurven

 Vorschrift für optimale Zuordnung:

Laufradstellung  Leitradstellung

früher: Kurvenscheibe bei konstantem ψ

Kurvenwalze bei variablem ψ

heute: elektronische Regelung

• Zuordnung Laufrad  Leitrad am Modell zu 

ermitteln. Für zuverlässige Ergebnisse müssen auch 

Spirale und Saugrohr zwischen Modell und 

Großausführung exakt ähnlich sein.

7.3 Kaplan-Turbine
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Messung in der Anlage: Winter-Kennedy

Direkte Wirkungsgradmessung in der Anlage: scheidet aus wegen Aufwand der Durchsatzmessung

Möglichkeit = indirekte Messung

Die indirekte Wirkungsgradmessung ergibt NICHT den absoluten Wert des Wirkungsrades. Für die 

Bestimmung des maximalen Wirkungsgrades bei konstantem Laufschaufelwinkel α und variablem 

Leitradwinkel β reicht es aus, die relativen Verhältnisse zu kennen, da sich das Maximum des 

Wirkungsgrades als absoluten oder relativen Wert bei der selben Leitradstellung β ergibt. 

Ansatz: 1. Geschwindigkeitsverteilung in einem Querschnitt zwischen Einlauf und Stützschaufeln

1.1  von Durchsatz abhängig

1.2  von Leitradöffnung abhängig

 konstant: n, H, β

2. In bestimmten Durchsatzbereichen ist die Geschwindigkeitsverteilung nicht oder nur 

schwach von der Leitradstellung abhängig

7.3 Kaplan-Turbine
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Messung in der Anlage: Winter-Kennedy

Vorgangsweise:

In der Zulaufspirale wird an 2 Stellen, mit möglichst großem Druck- bzw. Geschwindigkeitsunterschied, der 

Druckunterschied gemessen.

Durch Kenntnis des funktionalen Zusammenhangs zwischen Druckunterschied und Durchfluss kann nun 

ein Größe, welche dem Volumenstrom proportional ist, kontinuierlich gemessen werden.

In der rechten Abbildung ist ein Beispiel für zwei Messstellen angegeben. Es gibt für die Wahl der 

Messstellen mehrere Möglichkeiten, wichtig dabei ist nur das die Druckdifferenz groß genug ist um 

messbar zu sein und der Druckverlust von A nach B klein  klein bleibt.

A

B

A

B

Beispiel für 2 Messstellen

Druck A

Druck B

Turbinendurchfluss

W
a
s
s
e
rd

ru
c
k
 a

n
 d

e
r 

M
e
s
s
s
te

lle

𝑄 = 𝑎 ∙ ℎ𝑛

Bezugsebene OW-Spiegel

ℎ

Quelle: M. Weißmann
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 Geschwindigkeit ≙ Durchsatz

• Energiesatz (Bernoulli) zwischen zwei Punkten „A“ und „B“

𝑝𝐴 − 𝑝𝐵
𝜌𝑔

+ 𝑧𝐴 − 𝑧𝐵 =
𝑐𝐵

2 − 𝑐𝐴
2

2𝑔
=

1

𝐴𝐵
2 −

1

𝐴𝐴
2 ∙

𝑄2

2𝑔
= 𝐾 ∙ 𝑄2

𝑄 =
1

𝐾
∙

𝑝𝐴 − 𝑝𝐵
𝜌𝑔

+ 𝑧𝐴 − 𝑧𝐵 = 𝐶 ∙
𝑝𝐴 − 𝑝𝐵
𝜌𝑔

+ 𝑧𝐴 − 𝑧𝐵

• Setzt man nun den Ausdruck für Q in die Formel für den Turbinenwirkungsgrad ein ergibt sich der bis 

auf die Konstante C bestimmt ist.

η𝑇𝑈 =
𝑃𝐺𝑒𝑛

𝑄𝐻𝜌𝑔η𝐺𝑒𝑛
=

𝑃𝐺𝑒𝑛

𝐶 ∙
𝑝𝐴 − 𝑝𝐵
𝜌𝑔

+ 𝑧𝐴 − 𝑧𝐵 ∙ 𝐻𝜌𝑔η𝐺𝑒𝑛

Man definiert nun den Wirkungsgrad mal die Konstante C als indirekten Wirkungsgrad und sucht bei 

α=konstant und β variabel das Maximum des indirekten Wirkungsgrades

η |𝑇𝑈 𝑖𝑛𝑑𝑖𝑟𝑒𝑘𝑡
= η𝑇𝑈 ∙ 𝐶 =

𝑃𝐺𝑒𝑛

𝑝𝐴 − 𝑝𝐵
𝜌𝑔

+ 𝑧𝐴 − 𝑧𝐵 ∙ 𝐻𝜌𝑔η𝐺𝑒𝑛
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Der indirekte Wirkungsgrad sagt nichts über das η𝑇𝑈 Niveau aus…

…solange aber C konstant bleibt, wird eine auch über den indirekten Wirkungsgrad zuverlässige Aussage 

darüber getroffen, ob η𝑇𝑈 ein Maximum wird oder nicht.

C muss nur über ein kleines

Intervall Q konstant bleiben.

7.3 Kaplan-Turbine
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• Messung der Fallhöhe

Differenz zwischen Oberwasser und Unterwasser

Unter Berücksichtigung von Eintritts- und Austrittsverlusten

𝐻 = 𝑧𝑜 − 𝑧𝑢 +
𝑐𝑒

2 − 𝑐𝑎
2

2𝑔

𝑐𝑒 =
𝑄

𝐴𝑒
, 𝑐𝑎 =

𝑄

𝐴𝑎
mit Q laut

Herstellerangaben bei geg. Leistung

Genauere Ermittlung unnötig, weil

𝑐𝑒
2 − 𝑐𝑎

2

2𝑔
≪ 𝑧𝑜 − 𝑧𝑢

• Beharrungszustand des Anlagenbetriebs

• Laufschaufel-/Leitschaufelstellung mit                             

Messuhren kontrollieren

7.3 Kaplan-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-396-

• Optimale Zuordnung Laufrad-/Leitrad wird für verschiedene H 

ermittelt

• Laufkraftwerke an Flüssen:

Optimale Zuordnung entlang Einsatzkennlinie H(Q)

Annahme:

 Kein Wasser über Wehr

 Oberwasserpegel konstant

 Unterwasserpegel entsprechend Abfluss

7.3 Kaplan-Turbine
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Maschinenkennfeld HM 4-6

Maschinenkennfeld HM 7-9

7.3 Kaplan-Turbine
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Maschinenkennfeld HM 4-6

Bild: Andritz

Anzahl der Turbinen

Wirkungsgrad 80,5-96%

Leitrad 22-74°

Laufrad -14-12°

Einsatzlinie

Extrapolation Überlastgrenze

7.3 Kaplan-Turbine
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PQ-Diagramm HM 1-3 PQ-Diagramm HM 4-6

7.3 Kaplan-Turbine
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Einsatz HM 2-4 Hochwasser August 2005

7.3 Kaplan-Turbine
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Einsatz im Maschinenkennfeld HM 7  - KW 09/2007

7.3 Kaplan-Turbine
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Schaufelauslegung

• Thomann Anhalte für Turbinenhauptabmessungen

• Schaufelauslegung für Laufrad/Leitrad

 NACA auf Teilfluträdern

 Konventionelle Gitterdaten

 Singularitäten-Verfahren

 Stromlinien-Krümmungsverfahren

 u.U. 3D-Verfahren

• Wegen 𝑢 = 𝑢(𝑟) entstehen immer 

verwundene Schaufeln

7.3 Kaplan-Turbine



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-403-

7.3 Kaplan-Turbine
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7.4 Pumpen

Pumpenkennlinie von Axial- und Radialpumpen

Regelungsmöglichkeiten und Betriebsverhalten in Verbindung mit der Anlage

Anfahrverhalten

Abnahmeversuche
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Energieübertragung im Laufrad

Euler-Gleichung:

Tatsächliche Förderhöhe:

(Index La: Laufrad)

Übertragene spezifische Leistung Y ist also

unabhängig vom Fördermedium

Totaldruckdifferenz über die Pumpe:

𝑝𝑠
𝜌𝑔

+
𝑐𝑠
2

2𝑔
+ 𝑧𝑠 + 𝐻 =

𝑝𝑑
𝜌𝑔

+
𝑐𝑑

2

2𝑔
+ 𝑧𝑑

𝑌𝑢 = 𝑔 ∙ 𝐻𝑢 = 𝑐𝑢2 ∙ 𝑢2 − 𝑐𝑢1 ∙ 𝑢1

𝐻 = ηℎ ∙ 𝐻𝑢 = ηℎ ∙
𝑃𝐿𝑎

𝜌 ∙ 𝑄𝐿𝑎

Quelle: Sulzer

7.4 Pumpen
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Kennlinien- und Wirkungsgradverläufe hängen stark

von der spezifischen Drehzahl nq ab

Quelle: Gülich

7.4 Pumpen
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Leistung, Verluste, Wirkungsgrade

Der gesamte Förderstrom durch das Laufrad setzt sich zusammen aus

• Förderstrom der Pumpe 𝑄

• Leckagestrom 𝑄𝐿

• Entlastungsstrom 𝑄𝐸

Die der Pumpe/dem Laufrad zugeführte Energie muss außerdem abdecken:

• Radseitenreibung 𝑃𝑅𝑆

• Mechanische Verluste in Entlastungseinrichtungen 𝑃𝐸

• Mechanische Verluste in Lagern und Dichtungen 𝑃𝐿𝐷

Gesamter Leitungsbedarf:

𝑃 = 𝜌 ∙ 𝑔 ∙ 𝑄 + 𝑄𝐿 + 𝑄𝐸 ∙ 𝐻𝑢 + 𝑃𝑅𝑆 + 𝑃𝐿𝐷 + 𝑃𝐸

7.4 Pumpen
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Hydraulischer Wirkungsgrad: ηℎ =
𝐻

𝐻𝑢

Volumetrischer Wirkungsgrad: η𝑣 =
𝑄

𝑄+𝑄𝐿+𝑄𝐸

Mechanischer Wirkungsgrad: η𝑚 =
𝑃−𝑃𝑚

𝑃

Pumpenwirkungsgrad: η =
𝜌∙𝑔∙𝑄∙𝐻

𝑃

Gesamter Leitungsbedarf als Funktion von Q,H wie am Druck-/Saugstutzen messbar.

𝑃 = 𝜌 ∙ 𝑔 ∙
𝑄

ηℎ
∙
𝐻

η𝑣
+ 𝑃𝑅𝑆 + 𝑃𝐿𝐷 + 𝑃𝐸

η = ηℎ ∙ η𝑣 ∙ η𝑚 −
𝑃𝑅𝑆 + 𝑃𝐸

𝑃

η𝑖 =
𝜌 ∙ 𝑔 ∙ 𝑄 ∙ 𝐻

𝑃 − 𝑃𝑚



innerer Wirkungsgrad:

7.4 Pumpen
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Erreichbare Wirkungsgrade

Förderhöhenbedarf der Anlage

𝐻𝐴 =
𝑝𝑎 − 𝑝𝑒
𝜌𝑔

+
𝑐𝑎

2 − 𝑐𝑒
2

2𝑔
+ 𝑧𝑎 − 𝑧𝑒 + 𝐻𝑣,𝑎→𝑒

Auswahl der Pumpe:    𝐻𝐴 = 𝐻

Keine Sicherheitsmenge vorsehen!

Wirkungsgrade einstufiger, einflutiger Radialpumpen Quelle: Gülich

Quelle: Sulzer
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Kavitation

1. Pumpe

• Trage „Abreisskurve“ über Haltedruckhöhe bzw. 

über NPSH auf

• Kavitationskriterium angeben

• Für NPSH: Bezugsebene vor dem Laufrad

NPSH: Druckwert im Saugstutzen S, bei dem die 

Pumpe in einem bestimmten Kavitationszustand 

arbeitet.

Quelle: Sulzer

NPSHiNPSH3

3%

𝑁𝑃𝑆𝐻𝑣𝑜𝑟ℎ =
𝑝𝑡𝑜𝑡,𝑆 − 𝑝𝑑

𝜌 ∙ 𝑔
Def.:

Bezugsebene S‘

Bezugsebene für den NPSH-Wert nach ISO

Messe ptot,S und beobachte, was innerhalb der Pumpe passiert; auch das H abfällt. Der Bezugspunkt für die 

potentielle Energie wird bei der NPSH-Definition immer durch den Punkt S bzw. S‘ gelegt: zS = 0 bzw. zS‘ = 0.

7.4 Pumpen
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2. Anlage

NPSHAnlage: Druckwert im Saugstutzen S, der in 

der Anlage bei

 bestimmtem Druckniveau

 bestimmtem Durchsatz

 einem bestimmten Fluid vorherrscht

𝑁𝑃𝑆𝐻𝐴𝑛𝑙𝑎𝑔𝑒 =
𝑝𝑆 − 𝑝𝐷
𝜌𝑔

+
𝑐𝑠
2

2𝑔
=

𝑁𝑃𝑆𝐻𝑣𝑜𝑟ℎ𝑎𝑛𝑑𝑒𝑛 =
𝑝𝑒 − 𝑝𝐷
𝜌𝑔

+
𝑐𝑒

2

2𝑔
+ 𝑧𝑒 − 𝑧𝑆 − 𝐻𝑣

Pumpe läuft kavitationsfrei (entsprechend dem 

gewählten Kriterium), wenn

𝑁𝑃𝑆𝐻𝐴𝑛𝑙 > 𝑁𝑃𝑆𝐻𝑒𝑟𝑓
Quelle: Sulzer

da zS = 0
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Die Verläufe NPSHerf hängen stark vom gewählten bzw. zulässigen Kriterium ab.

In der Kennlinie zeigt sich nur das

Kriterium NPSH3 oder NPSHvoll

Das Kavitationsverhalten wird zur Regelung

von Kondensatpumpen eingesetzt. Quelle: Sulzer

NPSH3(Q)

Wenn NPSHvorh < NPSH3,

fällt die Q-Linie unter den Verlauf bei 

weniger Kavitation oder ganz 

kavitationsfreien Betrieb

7.4 Pumpen
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Regelung von Kreiselpumpen

Regelungsmöglichkeiten:

a. Drosselung

b. Zu-/Abschalten von Pumpen

c. Bypass-Regelung

d. Drehzahl-Regelung

e. Laufschaufelverstellung

f. Vordrallregelung

g. Kavitationsregelung

Quelle: Sulzer
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a. Drosselung

• Anlagenkennlinie wird steiler, weil ζ steigt

• Wenn dem Verbraucher nur an geringem

Förderstrom gelegen ist, wird bei

Drosselung enorm Energie verschwendet

• Nur sinnvoll bei Radialpumpen bis 𝑛𝑞~60

weil bei größerer Schnellläufigkeit Motor

beim Drosseln überlastet werden kann

• Drosselung nur auf der Druckseite wegen

Kavitationsgefahr

• Regelung sinnvoll, wenn Nullförderhöhe

erhalten bleiben muss

• Anlagenwirkungsgrad 12% (Bsp.: s.u.),

Pumpenwirkungsgrad 60% (enthält aber

noch die in der Anlage weggedrosselte

Energie)

 

H

P

h

H(Q)

P(Q)

h(Q)

QQ1Q2

1
2

Quelle: HFM

Drosselregelung und Leistungsbedarf bei konstanter Drehzahl
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Falsches Sicherheitsdenken:

• ζ-Werte zu groß gewählt 

gegenüber der tatsächlichen 

Anlagenkennlinie; rechnerische 

Anlagenkennlinie zu steil

• Durchsatz Q zu groß gewählt:

geht quadratisch in vi ein,

H (Betriebspunkt BP) liegt zu hoch

• Hgeo zu groß gewählt

• Pumpenauswahl für Q/H, beide 

Werte Q und H zu groß im 

Vergleich zur Realität

2 2

2

stat dyn

a e a e
p geo vi

H H

p p v v
H H H

g g

 
   

 


2

2

i
vi i

v
H

g



iVerlustansatz mit Verlustbeiwert

Quelle: HFM

H [m]

h [%]

Q [m³/s]

Pumpenkennlinie
mit „Sicherheit“

Anlagenkennlinie 

rechnerisch

QOpt

Gewählter Betriebspunkt

„Sicherheit“  zu großes Q und H!

Betriebspunkt 

rechnerisch

Wirkungsgrad-

kennlinie
Hgeo, gewählt
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Falsches Sicherheitsdenken:

• Konsequenz:

Hoher Energieverbrauch, da ein 

Großteil der ins Medium 

eingebrachten Energie durch 

Drosselung in Reibungswärme 

umgewandelt werden muss um 

den gewünschten Soll-Zustand 

zu erreichen. 

Quelle: HFM

H [m]

h [%]

Q [m³/s]

Pumpenkennlinie
mit „Sicherheit“

Anlagenkennlinie 

rechnerisch

QOptSOLL: Qsoll

Soll-

Betriebspunkt

Qtatsächlich

Betriebspunkt

tatsächlich

Anlagenkennlinie

tatsächlich

Wirkungsgrad-

kennlinieHgeo, gewählt

Hgeo, ist

7.4 Pumpen
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Quelle: HFM

Durch Drosseln (Umwandlung der 

Bewegungsenergie in Reibungswärme) 

kann der Sollzustand erreicht werden. Die 

dabei umgewandelte Energie lässt sich 

folgendermaßen bestimmen:

𝑃𝑅𝑒𝑖𝑏 = ρ ∙ 𝑔 ∙ Δ𝐻𝐷𝑟𝑜𝑠𝑠𝑒𝑙 ∙ 𝑄𝑠𝑜𝑙𝑙

H [m]

h [%]

Q [m³/s]

Pumpenkennlinie
(der überdimensionierten Pumpe)

Wirkungsgrad-

kennlinie

QOptSOLL: QSoll

Eingedrosselter 

Betriebspunkt

Soll-

Betriebspunkt

Δ𝐻𝐷𝑟𝑜𝑠𝑠𝑒𝑙

Drossel 

„vernichtet“ 

Energie

7.4 Pumpen
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Drosselung bei instabilen Kennlinien

Instabile Kennlinien können zu problematischen Betriebs-

verhalten führen:

keine Probleme: 𝐻𝑠𝑡𝑎𝑡 ≤ 𝐻 (𝑄 = 0)

Problemfall: 𝐻𝑠𝑡𝑎𝑡 > 𝐻 (𝑄 = 0)

• Drosselung ausgehend von Punkt B sei mit Anstieg Hstat

verknüpft: sich füllender Behälter oder Druckkessel, lange 

elastische Druckleitung

• Bei Drosselung unter QD: kein Schnittpunkt 

Anlagenkennlinie mit Pumpenkennlinie im I. Quadranten

 weil Druck HD immer noch anliegt:

 Durchströmung kehrt schlagartig um (G)

 Pumpe wird rückwärts durchströmt bis 𝐻 = 𝐻𝐸

 Förderung setzt schlagartig auf Ast „AF“ ein

 siehe Parallelbetrieb
Quelle: Schulz
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Bei Parallelbetrieb von 2 Pumpen addieren sich deren Volumenströme Q bei gleicher Höhe H. Um ein Zu- und 

Abschalten einzelner Pumpen zu ermöglichen ist nach jeder Pumpe ein Rückschlagventil vorzusehen.

Pumpen mit stabiler Kennlinie:

Bei 2 ähnlichen Pumpen mit identischer Nullförderhöhe ist der Parallelbetrieb unproblematisch, da sich die 

Volumenströme der einzelnen Pumpen nicht zu stark unterscheiden. (linke Abbildung)

Bei unterschiedlichen Nullförderhöhen erreicht die Pumpe mit geringerer Nullförderhöhe sehr schnell dieselbe 

und der Volumenstrom geht gegen Null (Gefahr: Überhitzung; Mindestmenge s.u. ). (rechte Abbildung)

b. Zu-/Abschalten von Pumpen

• Bei stark variierenden Anforderungen: mehrere

kleine Pumpen mit höherem nq und η

• Änderung des Förderstroms: Zu-/Abschalten

• Kriterien: - Betriebsanforderungen

- Platzbedarf

- Invest-Kost. f. Pumpen & Steuerung

- Montageaufwand

1. Parallelbetrieb

• Einsatz: 𝐻𝑔𝑒𝑜 ≫ 𝐻𝑑𝑦𝑛, d.h. flache Anlagenkennlinie

• Unterschiedliche : führt schnell zum Nullpunkt:

Erwärmung, Kavitation!

Quelle: KSB
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• bei instabiler Drosselkurve Parallelbetrieb nur

möglich im Bereich: 𝐻𝐴 ≤ 𝐻| 𝑄 = 0

𝐻𝐴 ≤ 𝐻|| 𝑄 = 0

weil: - Rückschlagklappe nicht geöffnet werden kann

- Anlagenschwingungen auftreten

Quelle: KSB

Pumpen mit instabiler Kennlinie:

In der linken Abbildung ist der Parallelbetrieb von 2 Pumpen mit instabiler Kennlinie und identer Null- und 

Scheitelförderhöhe (H0 bzw. HSch) dargestellt. Die beiden Pumpen sind im Bereich zwischen 4 und 5 zu fahren. 

Bei Betrieb im Punkt 4 kann gerade noch eine weitere Pumpe zugeschaltet werden. Zwischen den Punkte 

4,3,2,1 bis kurz vor 0 ist das nicht möglich, da die Nullförderhöhe einer weiteren Pumpe mit identer Null- und 

Scheitelförderhöhe das dahinter angeordnete Rückschlagventil nicht aufdrücken könnte (Nullförderhöhe < 

Scheitelförderhöhe).

Bei Parallelbetrieb von 2 unterschiedlichen (H0I ≠ H0II und HSchI ≠ HSchII) Pumpen (rechte Abbildung) ergibt sich 

bei Verringerung der Fördermenge zuerst ein instationärer Zustand und danach schließt die Rückschlagklappe 

der Pumpe mit geringerer Nullförderhöhe diese ganz ab (Gefahr: Überhitzung der Pumpe).
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2. Serienbetrieb

• Einsatz: steile Anlagenkennlinie, flache 

Pumpenkennlinie 

𝐻𝑔𝑒𝑜 ≪ 𝐻𝑑𝑦𝑛

𝑄 = 𝑄| = 𝑄||

𝐻 = 𝐻| + 𝐻||

• Einsatz: Pipelines, Kesselspeisewasser, 

selten/unüblich bei Wasserkraftanlagen

• In Strömungsrichtung

erste Pumpe: gutes Kavitationsverhalten

zweite Pumpe: hoher Systemdruck

 Dichtungen, Gehäuse anpassen

• Zuschalten erst I dann II

Abschalten erst II dann I
Quelle: Sulzer
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c. Bypass-Regelung

• Möglichkeit der Fördermengenregulierung

• (Teil-) Rückführung des Förderstroms zur 

Pumpensaugseite, u.U. durch Kühler

• Gründe: Einsatz im Teillastgebiet vermeiden (wg. 

Kavitation, Aufheizung oder Axialschub)

Typisch: Anfahren großer Pumpen und Anlagen

• Große Energieverschwendung

Ausnahme: schnellläufige Pumpen

Quelle: Sulzer

P P
h

h

H

QNutz

QBypass

QNutz + QBypass

Anlage, Bypass 

geschlossen
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c. Bypass-Regelung - Bsp.: Hydraulischer Kurzschluss

M Regelventil, 

kann entfallen 

bei regelbarer 

Turbine

Pumpe

Turbine

Zum 

Nutzer

H

QQ/2 Q

Anlagenkennlinie

QPu

QTu

Bei variablem Volumenstrom:

- Pumpe fährt immer im optimalen Betriebspunkt: 

- optimaler Wirkungsgrad, keine Radialkraft, minimales NPSHi

- Förderhöhe bleibt erhalten (im Unterschied zu Drehzahlregelung)
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c. Bypass-Regelung - Bsp.: Hydraulischer Kurzschluss:

Wenn der Volumenstrom oder die Aufgenommene Leistung 

verringert werden soll.

Einschub:

 Anlagenkennlinie 1 im Pumpbetrieb, Pumpe im Optimum

 Volumenstrom soll halbiert werden:

 Pumpe läuft immer noch im Optimum, zieht volle 

Leistung PP

 Regelventil (oder Turbinenleiteinrichtung) wird 

geöffnet

 Volumenstrom geht durch Turbine, Turbine führt 

Leistung PTu dem Motor zu

 Beim Nutzer kommt verringerter Volumenstrom an

 Motor zieht nur die Leitung PM = PP – PTu

H

QQ/2 Q

Anlagenkennlinie

QPu

QTu

1
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c. Bypass-Regelung - Bsp.: Hydraulischer Kurzschluss H

QQ/2 Q

Anlagenkennlinie

QPu

QTu

Beispiel : Q wird von 1 m3/s auf 

0,5 m3/s reduziert.

Drosselung :  

Anlagenwirkungsgrad = 12% !

Hydraulischer Kurzschluss : 

Anlagenwirkungsgrad = 69 %!

Drehzahlregelung: 

Anlagenwirkungsgrad = 85 %!

…aber Förderhöhe geht zurück

Q
Pu

m3/s H
Pu

m η Pe
lPu

kW H
anl m

P
nutz  

kW η
nutz

=P
nutz

/P
elPu

Volllast 1,00 100 0,85 1.176 100 1000 0,85

50 % Drosselung 0,50 125 0,60 1.042 25 125 0,12

50 % Drehzahlregelung 0,50 25 0,85 149 25 125 0,85

50 % Turbinieren 1,00 100 0,85 1.176 100 500

Q
Tu

H
Tu

η P
elTu  

η
nutz

=P
nutz

/(P
elPu

-P
elTU

)

0,50 100 0,90 450 100 500 0,69

H=25 m

H=100 m
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d. Drehzahl-Regelung

• Geeignet für Kennlinien mit hauptsächlich

dynamischen Anteil

• Hohe Kosten für Frequenzumformer

• Energiesparendste Regelung, anlagenschonend

• Stufenlose Regelung, gestuft mit polumschaltbaren

Elektromotoren
𝑄1

𝑄2
=

𝑛1

𝑛2

𝐻1

𝐻2
=

𝑛1

𝑛2

2
=

𝑁𝑃𝑆𝐻1

𝑁𝑃𝑆𝐻2

Quelle: Sulzer

Versch. Regelmöglichkeiten mit steiler 

Anlagenkennlinie

Mit sinkendem n nimmt H ab!
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•427

Quelle: Alstom

d. Drehzahl-Regelung: Anwendung an einer Pumpturbine

Die Drehzahlregelung von Pumpturbinen wird dort angewendet wo große Unterschiede zwischen 

dem maximalen und minimalen Höhenunterschied zwischen Ober- und Unterwasser (Hmax und 

Hmin) auftreten. Durch die variable Drehzahl wird aus einem Betriebspunkt im Pumpbetrieb ein 

Betriebsbereich. Es ist damit möglich über einen Regler den günstigsten Betriebspunkt für die 

Pumpe einzustellen.

Wesentlich ist auch, dass im Turbinenbetrieb durch die variable Drehzahl der Betriebsbereich von 

Teillast zum Optimum hin verlagert werden kann.

Pumpenkennlinie Turbinenkennlinie
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•428

Quelle: Alstom

Der Betriebsbereich der Pumpe ist nach unten und oben durch Hmin und Hmax begrenzt und an den 

Seiten durch die Stabilitätsgrenze der Kennlinie (links) bzw. durch die maximale Leistung und die 

Kavitationsgrenze (rechts)

Betriebsbereichsgrenzen der Pumpe
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•429

Quelle: Alstom

Bei Turbinenbetrieb wird der Wirkungsgrades durch Variation der Drehzahl und damit Verlagerung des 

Betriebsbereiches in das Turbinenoptimum merklich verbessert.

R
e
la

ti
v
e
r 

T
u
rb

in
e
n

w
ir

k
u
n
g
s
g
ra

d

Turbinenleistung in MW
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e. Laufschaufelverstellung

• Einsatz bei stark schwankenden Förderströmen

• Einsatz ausschließlich bei Propellerpumpen. Jede

Schaufelstellung ergibt eine Kennlinie wegen

geändertem Geschwindigkeitsdreieck

• Gutes Kavitationsverhalten ist mit Messungen

abzusichern

Quelle: Sulzer
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f. Vordrallregelung

• Regelbarer Vorleitapparat, feste Laufschaufeln

• Geändertes Qopt durch andere Zuströmrichtung

geänderte Förderhöhe durch Vordrall cue

𝐻 =
1

𝑔
∙ 𝑢𝑎𝑐𝑢𝑎 − 𝑢𝑒𝑐𝑢𝑒

• Anwendbarkeit bei allen Pumpen, besonders

starke Wirkung bei schnellläufigen Maschinen

• Auswirkungen:

 starke Wirkungsgradabnahme

 starker Anstieg der Kavitationsempfindlichkeit

 hohe Schaufelbelastung

• Einsatz bei Schöpfwerk- und Kühlwasserpumpen

Quelle: Sulzer
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g. Kavitationsregelung

• Einsatz bei kleineren Kondensatpumpen

• Grenze: Laufruhe, Kavitationsverschleiß

• Funktion: 𝑄𝐾𝑜𝑛𝑑𝑒𝑛𝑠𝑎𝑡 < 𝑄𝑃𝑢𝑚𝑝𝑒

 Füllstand sinkt, d.h. NPSHvorh sinkt

1. Pumpenstufe kavitiert

QPumpe sinkt bis QKondensat ≥ QPumpe

Füllstand steigt wieder
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Anpassen der Kennlinie an die Betriebsdaten

Ist Verbrauch immer kleiner als Fördermenge: Laufrad anpassen

Spiralgehäusepumpen: Abdrehen

Leitradpumpen: Abdrehen/Ausdrehen

Schrägausdrehen ergibt 

(meist) stabilere 

Drosselkurve
Quelle: Sulzer

Weil der Spalt zwischen vorderer/hinterer 

Deckscheibe und Gehäuse/Laufrad 

erhalten bleibt, bleibt auch die Strömung 

in den Radseitenräumen und damit die 

Axialkraft unverändert.
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• Wirkungsgrad und Kavitationsverhalten nehmen beim Abdrehen (innerhalb gewisser Grenzen, d.h. bis 

ca. 5%) nur wenig ab, bei kleinem nq gar nicht

• Bei starkem Abdrehen sinkt Kavitationsverhalten bei Überlast wegen Schaufelbelastung

•
𝑄′

𝑄
=

𝐷′

𝐷

𝑚

=
𝐻′

𝐻
üblich: 𝑚 = 2

m hängt von Veränderung

der Austrittsbreite und

Austrittswinkel mit dem 

Durchmesser D ab. 

Auffinden des neuen Betriebspunktes:

Gerade B-Nullpunkt einzeichnen H‘ oder Q‘ eintragen

und mit der Geraden schneiden und Q‘ oder H‘ ermitteln.

• Schnellläufige Räder (nq>50) schrittweise

ab-/ausdrehen: Zunächst auf einen größeren

als den berechneten Durchmesser abdrehen

und anschließend einen Probelauf durch-

führen. Erst danach wird das Laufrad auf

den endgültigen Durchmesser gedreht.

 

Änderung der Kennlinien durch Abdrehen des Laufrades

Quelle: Sulzer
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Zuschärfen:

Dadurch:

• Veränderung der Austrittwinkel bzw. H

und Austrittsbreite bzw. Q

 Wirkungsgrad steigt geringfügig

• Beeinträchtigung der Schaufelfestigkeit 

berücksichtigen, Mindestdicke 2mm wegen 

Erosion und Schwingungen

• Hilft bei geringen Schnellläufigkeiten mehr als 

bei hohen

Quelle: Sulzer

7.4 Pumpen



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-436-

Anfahrverhalten:

Stillstand  Betriebspunkt: anlagenabhängig

𝑇𝑀 > 𝑇𝑃: Überschussdrehmoment beschleunigt

Maßgeblich: 𝛼 =
𝑡𝑃

𝑡𝑃+𝑡𝑄

𝑡𝑃 …Anlaufzeit Pumpe

𝑡𝑄 …Anlaufzeit Medium

𝛼 = 0

𝑄 = 0 bis 𝐻0

𝑃~𝑛3 bis 𝑃0

𝑇~𝑛2 bis 𝑇0

(Ausnahme 𝑇𝐿)

Verharrung bei 𝐻0, 𝑃0 bis 

Medium beschleunigt

𝛼 = 1

𝐻~𝑄2

𝑃~𝑄3

𝑇~𝑛2

 von Ursprung bis K:

gleiche Kurve wie bei 𝛼 = 0

• durch Ursprung

o durch K

• durch Ursprung

o durch K

• bis Betriebspunkt (Aus. 𝑇𝐿)
o von K bis Betriebspunkt

Bsp.: Propellerpumpe

K

M

α = 1

α = 0

P

Q

α = 1

α = 1

α = 0

α = 0

M

M

Bsp.: Radialpumpe
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Anfahrzeit

𝛼 = 0
𝛼 = 1

• 𝛼 = 1 ∆𝑡 = 2 ∙ 𝜋 ∙ 𝐽 ∙ σ𝑖
∆𝑛𝑖

𝑇ü,𝑖

Zusammenhang Drehzahl/Zeit ist gefunden

• 𝛼 = 0 Medium in Ruhe, Pumpe auf Betriebsdrehzahl 

zwischen Ursprung und 𝐻0(𝐾):

Berechnung wie 𝛼 = 1

zwischen 𝐻0 und Betriebspunkt:

Beschleunigung des Mediums

• 0 < 𝛼 < 1: Pumpe und Medium gemeinsam berechnen

Drucklose Rohrleitung: Umkehrfall zu 𝛼 = 0

Anfahrzeit der Pumpe, Anlaufzeit 

des Mediums sind unwichtig

𝑎 ∙ 𝑄2 +
2 ∙ 𝑃

𝜌 ∙ 𝑄
+ 𝑏 ∙

𝑑𝑄

𝑑𝑡
= 2 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻𝑔𝑒𝑜

Reibung Rohrquerschnitte
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Linienzug 0 - A - B: Anfahren bei geschlossenem

Absperrorgan, nach Erreichen der Nenndrehzahl öffnen

des Absperrorgans

Linienzug 0 - C - B: Anfahren bei geöffnetem

Absperrorgan gegen eine auf einem Rückflussverhinderer

lastende rein statische Förderhöhe der Anlage

Linienzug 0 – B: Anfahren bei geöffnetem Absperrorgan

gegen eine rein dynamische Förderhöhe der Anlage

Linienzug 0 - D – B: Anfahren bei geöffnetem

Absperrorgan und entleerter Druckleitung

Mb = Mm – MP

Antriebsmoment Mm (über die Kupplung aufgen. Drehmoment) minus 

Anfahrmoment der Pumpe MP =

überschüssigen Moment Mb
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Mindestmenge

Kleinster Förderstrom, den die Pumpe fördern kann, ohne 

Schaden zu nehmen

Kriterien:

• Aufgrund innerer Verluste

• Rezirkulationen im Laufrad

• Schwingungen durch Strömungsablösungen

• Druckschwankungen

• Anstieg des Axial-/Radialschubs

In der Hydraulik

∆𝑡𝑅 =
𝜌∙𝑔∙𝑄∙𝐻

ሶ𝑚∙𝑐
∙

1

η
− 1

Über die Entlastungseinrichtung

∆𝑡𝐸 =
𝑔∙𝐻

𝑐
∙
1

η
, weil gesamte Leistung über Entlastungs-

einrichtung abgebaut wird Quelle: Sulzer
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muss durch das Medium abgeführt werden

mechanische Verlustleistung Pm

hydraulische Leistung Pu

Die höchste Temperatur: im Druckstutzen der Pumpe (keine

Gefahr der Verdampfung der Förderflüssigkeit)

Kritischer: Erwärmung der Förderflüssigkeit an Stellen, wo kleinste

statischen Drücke herrschen, bei mehrstufigen Pumpen mit

gemeinsamer Entlastungseinrichtung in den Drosselspalten bzw.

hinter der Entlastungseinrichtung oder im Laufradeintritt (bei

mehrstufigen Pumpen im Laufradeintritt der 1.Stufe), wenn ein Teil

des erwärmten Förderstromes von der Druckseite der Pumpe zur

Saugseite zurückgeführt wird (z.B. der Entlastungsstrom oder ein

Bypass-Strom).

Angaben des Herstellers 

beachten! Insbesondere bei 

Magnet-Kupplungs-Pumpen 

und Spaltrohr-Motor-Pumpen
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Gesamte Temperaturerhöhung ∆𝑡𝑅 + ∆𝑡𝐸 darf nicht zum Verdampfen/Kavitieren führen

Abschätzung 𝑄𝑚𝑖𝑛 =
ሶ𝑚

𝜌
=

𝑃

𝜌∙𝑐∙∆𝑡
=

𝑃

𝜌∙𝑐∙ 𝑡𝑒−𝑡𝑠

ist meist hinreichend genau.

𝑡𝑒: zulässige Temperatur hinter Entlastungskolben

Die Mindestmenge wird oft mit dem Spaltstrom erreicht.

• Rückführung der Mindestmenge möglichst in Zulaufbehälter

ungünstig in Saugstutzen

• Bei langem Betrieb bei Qmin sind die folgenden Kriterien…

∆𝑡𝑅 Schwingungen

Rezirkulationen Axialkräfte

Druckschwankungen Radialkräfte … durch geeignete Maßnahmen abzufangen.

7.4 Pumpen



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-442-

• Werks-/Abnahmeversuch beim Hersteller: sehr genau

• Messungen in der Anlage: schwierig durchführbar wg. Lage der Meßorte

• Wiederholversuche in der Anlage: Feststellung der Abnützung

• Versuche an Modellmaschinen: Bei 100-% modellähnlich Ersatz für Abnahmeversuch

Abnahmeregeln sind genormt: DIN / ISO / API / ASME

und sollen sicherstellen, dass der wahre Wert der Meßgröße mit einer Sicherheit von 95% erreicht wird

Vergleich von alten und neuen Normen/Bezeichnungen

Norm

höchste mittlere niedrige

DIN 1944 alt I II III

ISO 3555 alt B

ISO 2548 alt C

DIN ISO 9906 aktuell 1 2

DIN ISO 5198 aktuell A (Präzision)

Genauigkeitsklassen

Abnahmeversuche
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Pumpen:

• DIN (ÖNORM) EN ISO 9906: Kreiselpumpen – Hydraulische Abnahmeprüfung – Klasse 1 und 2

• DIN (ÖNORM) EN ISO 5198: Kreiselpumpen – Regeln für die Messung des hydraulischen

Betriebsverhaltens – Präzisionsklasse

• API 610 – 11th Edition: Centrifugal Pumps for Petroleum, Petrochemical and Natural Gas Industries

– ist seit der 9. Edition auch eine ISO Norm: EN ISO 13709

• ASME PTC 8.2: Centrifugal Pumps

• ANSI/HI 12.1-12.6 – 2005: American National Standard for Rotodynamic (Centrifugal) Slurry Pumps

Turbinen:

• IEC 60193: Hydraulic Turbines, Storage Pumps and Pump-Turbines – Model Accaptance Test

• ASME PTC 18: Hydraulic Turbines and Pump-Turbines

Anlagen:

• IEC 60041: Field Acceptance Tests to determine the Hydraulic Performance of Hydraulic Turbines,

Storage Pumps and Pump-Turbines

Aktuelle Normen für die Abnahme von Pumpen, Turbinen und Anlagen (Auszug)
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Abnahmeregeln

sind in Normen festgehalten und vereinfachen die Verständigung zwischen Hersteller und Auftraggeber 

und enthalten in der Regel:

• Definitionen aller Größen, die für die Beschreibung der Funktion einer Kreiselpumpe und für die

Festlegung der Garantien für ihre Förderwerte (Q,H), für ihren Wirkungsgrad (eta) und für ihren

erforderlichen (NPSH)-Wert benötigt werden

• Festlegungen über die technischen Garantien und deren Erfüllung

• Empfehlungen für Vorbereitung/Durchführung von Abnahmeversuchen zur Prüfung garantierter

Daten

• Festlegungen für den Vergleich der Messergebnisse mit den garantierten Werten und über die

Schlussfolgerungen aus dem Vergleich

• Empfehlungen für das Abfassen des Versuchsberichtes

• Beschreibungen der wichtigsten für den Garantienachweis gebräuchlichen Messverfahren
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Diese Norm für hydraulische Abnahmeprüfungen an Kreiselpumpen fasst die folgenden früheren

internationalen Richtlinien für Abnahmeprüfungen zusammen und ersetzt sie:

 ISO 3555 „Kreiselpumpen (Radial-, Halbaxial- und Axialpumpen)-Richtlinien für Abnahmeversuche

Klasse B“ (entspricht Klasse 1 der neuen Norm)

 ISO 2548 „Kreiselpumpen (Radial-, Halbaxial- und Axialpumpen)-Richtlinien für Abnahmeversuche

Klasse C“ (entspricht Klasse 2 der neuen Norm)

 Diese Norm ersetzt auch die nationale Norm: DIN 1944 „Abnahmeversuche an Kreiselpumpen“

Diese Norm enthält 2 Messgenauigkeitsklassen:

 Klasse 1, für höhere Genauigkeit

 Klasse 2, für geringere Genauigkeit

Eigenschaften des „reinen, kalten Wassers“ nach 

DIN EN ISO 9906

Abnahmeprüfungen nach DIN EN ISO 9906
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Erfüllung der Garantien nach EN ISO 9906

Garantie für Q/H:

• Toleranzkreuz ( ± tQ x QG, ± tH x HG) durch den

Garantiepunkt QG, HG legen

• Garantie erfüllt, wenn H(Q)-Linie das Kreuz

schneidet/berührt

Garantie für Wirkungsgrad:

• Linie 1: Nullpunkt - Betriebspunkt QG, HG

• Schnittpunkt 1: Linie 1 - H(Q)

• Linie 2: vertikale Linie in Schnittpunkt 1

• Schnittpunkt 2: Linie 2 - h(Q)

• Garantie erfüllt, wenn Schnittpunkt 2 ≥ hG x (1-t η)

wichtig: sämtliche Bau- und Messtoleranzen 

in tQ ,tH und tη zusammengefasst!

Erfüllung der Garantien nach EN ISO 9906
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• Möglichst ähnlich zur Anlage

• Besonders wichtig bei Axial-/Halbaxialpumpen

• u.U. durch Gleichrichter Geschw.profil verbessern:

 „richtiges“ Geschwindigkeitsprofil

 ausgeglichener statischer Druck

 Drallfreiheit

Messanordnung zur Bestimmung der Förderhöhe nach EN ISO 9906

Prüfstandsaufbau nach EN ISO 9906
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Toleranzen nach API 610 (10. Ausgabe) bzw. institutsinternen 

Vorgaben

• API 610 (aktuell 11. Ausgabe)

• Institutsinterne Vorgaben

• usw.

Garantien anderer Normen/Richtlinien:

(Auszug)
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Mindestens 7D Abstand zwischen 

Saugstutzen der Pumpe und 

Krümmer oder Blende

Abhilfen durch Mehrlochblenden 

und Gleichrichter

Teillastwirbel kann Messung des 

statischen Drucks verfälschen

Q
u

e
lle

: 
E

N
 I
S

O
 5

1
9

8

Weitere Vorgaben: (aus EN ISO 5198 – gilt auch für 9906)
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• u.U. Vorpumpe (Booster-Pumpe) 

einsetzen

• Kriterien der NPSH-Messung beachten:

 beginnende Kavitation

 Blasenlänge, Blasenbilder

 Spaltkavitation

 Schwingungen, Geräusche

 Förderhöhenabfall

 Wirkungsgradabfall

 Sonderfall Axialmaschinen

NPSH Messung für ein geschlossenes System – EN ISO 9906

NPSH Messung für ein offenes System – EN ISO 9906

Möglichkeiten der Versuchsdurchführung zur NPSH-Messung
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Alle Messwerte sind unvermeidlicherweise fehlerbehaftet.

• zugelassene Messfehler: - abhängig von Messverfahren

festgelegt in DIN 1944

ISO 2548

ISO 3555

ISO 9906

ISO 5198

Nach EN ISO 9906:

Messgrößen: Q, n, T, H, Pgr, P; dazugehörige Fehler : eQ en eT eH ePgr eP (Index gr: Aggregat (Pumpe + Antrieb)

Zur Berechnung der Gesamtunsicherheit für den Wirkungsgrad des Pumpenaggregates und für den 

Pumpenwirkungsgrad ist folgende Gleichung zu verwenden:

veraltet bzw. nicht mehr gültig

Ermittlung der Messunsicherheit  für den Wirkungsgrad nach EN ISO 9906

Messunsicherheit
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Quelle: EN ISO 9906
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Statt der eigentlichen Messwerte entsteht

folglich eine Bandbreite

Garantierter Q,H – Punkt darf nach DIN, ISO,

API mit Bautoleranz behaftet sein, darf also

ebenfalls in einer gewissen Bandbreite liegen.

Wenn Messwert-Bandbreite und Bautoleranz-

Bandbreite sich gerade noch berühren, gilt

die Garantie als erfüllt.

Quelle: Sulzer
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Axialschubmessung

Ringkraftaufnehmer mit DMS

Eichung mit bekannten Kräften

Radialschubmessung

statische Eichung: Gewichtbelastung in 

verschiedenen Richtungen

dynamische Eichung: Welle mit bekannter 

Unwucht

7.4 Pumpen
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Geräuschemission

• Schall: mechanische Schwingung

 Luftschall

 Körperschall

 Flüssigkeitsschall

• Pegelwerte: wegen großer Dynamik 

logarithmisch aufgetragen

• Schalldruck: wird vom Ohr wahrgenommen

• Schallleistung: wird von der Schallquelle abgestrahlt

• Schallintensität: Schallleistung pro Fläche

Schalldruckpegel: Bezugsgröße

𝐿𝑝 𝑑𝐵 = 10 ∙ 𝑙𝑔
𝑝2

𝑝02
= 20 ∙ 𝑙𝑜𝑔

𝑝

𝑝0
𝑝0 = 2 ∙ 10−5

𝑁

𝑚2

Schallleistungspegel:

𝐿𝑤 𝑑𝐵 = 10 ∙ 𝑙𝑔
𝑃

𝑃0
𝑃0 = 10−12𝑊

Schallintensitätspegel:

𝐿𝐼 𝑑𝐵 = 10 ∙ 𝑙𝑔
𝐼

𝐼0
𝐼0 = 10−12

𝑊

𝑚2

Körperschallpegel:

𝐿𝑣 𝑑𝐵 = 10 ∙ 𝑙𝑔
𝑣

𝑣0
𝑣0 = 5 ∙ 10−8

𝑚

𝑠
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• Die Empfindlichkeit des Ohres ist stark 

frequenzabhängig.

 Bewertung LPA

• Geräuschquellen

- Lager - Turbulenz

- Unwucht - periodische Anregung

 Drehklang

𝑛 ∙ 𝑧𝐿𝑎 ∙ 𝑘 …Rotor-Drehklang

𝑛 ∙ 𝑧𝐿𝑒 ∙ 𝑘 …Stator-Drehklang

𝑛 ∙ 𝑧𝐿𝑎 ∙ 𝑧𝐿𝑒 ∙ 𝑘 …Interferenz-Drehklang

𝑘 = 1,2,3, … …Harmonische

• Zulässige Werte VDI-Richtlinie Nr. 3743 – aktuelle 

Version 2003-09
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Geräuschemission – Maßnahmen zur Minimierung

Primär-Maßnahmen:

• Vermeidung eines Betriebes im Bereich der Kavitationsgrenze

• Wahl einer niedrigen Pumpendrehzahl

• Wahl geringer Strömungsgeschwindigkeiten in den Anschlussrohrleitungen

• Verwendung geräuscharmer Armaturen

• Anschluss der Armaturen nicht unmittelbar an die Pumpenstutzen

• Vermeidung von Rohrbögen mit großem Radius

• Sorgfältige Ausrichtung von Pumpe, Kupplung und Antrieb

• Verwendung elastischer Elemente zwischen Grundplatte und Fundament

• Fundamentlose, elastische Aufstellung des Aggregates

• Anschluss der Rohrleitungen an die Pumpe über Kompensatoren

• Körperschallgedämmte Gestaltung der Rohrbefestigungen und Rohrdurchführungen durch Wände

7.4 Pumpen
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Sekundär-Maßnahmen:

1. Aktive Schallschutzmaßnahmen: in der unmittelbaren Nähe der Lärmquelle (Emissionsschutz)

 schalldämmende (reflektierende) und schalldämpfende (absorbierende) Wände oder

 komplett geschlossene Schallschutzhauben

2. Passive Schallschutzmaßnahmen für Personen, insb. dem Bedienungspersonal (Immisionsschutz) –

festgehalten in VOLV (Verordnung Lärm und Vibration) und GKV (Grenzwerteverordnung)

 Ein passiver Schallschutz wird erreicht, durch schallgedämmte oder schallgedämpfte 

Arbeitskabinen (z.B. Messwarten) oder

 Ohrenschutz

Fast immer kommt der Luftschall vom Motor/Lüfter. Gegebenfalls Schallschutzhaube vorsehen (aktive

Schallschutzmaßnahme siehe oben), jedoch Vorsicht, dass noch genügend Kühlung zur Verfügung steht.

Normen:

Schallpegelmesser:

• DIN 45633

• IEC 651

Schallmessungen:

• DIN 45635   Geräuschmessung an Maschinen

• DIN EN ISO 3741:2011-01  Schallleistungsmessung

• ISO 4412-1:1991-08   Luftschall bei Hydropumpen

Schallemission:

• VDI 3743:2003-09

Schalldämmung:

• DIN EN ISO 15667:2001-07

7.4 Pumpen
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Rohrleitungskräfte

Hauptsächliche Ursachen:

• Eigengewicht der Leitung und Förderflüssigkeit

• Stationärer Innendruck

• Druckstöße und -pulsationen

• Thermische Kräfte

• Erdbebenkräfte und Detonationen

Druckkraft: 𝐹 =
𝐷2𝜋

4
∙ 𝑝

Hydrostatischen Ausgleich vorsehen

 Beanspruchungen können zum Bruch 

des Gehäuses führen

 Maximal zulässige Kräfte müssen 

angegeben werden, Regelwerk API610

7.4 Pumpen
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8. Sekundärströmungen,

4-Quadrantenverhalten

Typische Kennlinien von Pumpen

Detaillierte Betrachtung der Strömungsverhältnisse im Inneren eines Laufrades

Vollständige Charakteristik von Pumpen und Turbinen in verschiedenen Darstellungsformen
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• Kanalwirbel

• Teillastwirbel

• Druckseitenzirkulation

• Rotating stall

• Hufeisenwirbel

• Passage Vortex

Sekundärströmungen können:

 die Form der Q,H – Linie/Kennlinie

 die Laufruhe der Maschine

entscheidend verschlechtern.

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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H

Q

H H

Q Q

Typische Kennlinien

Langsamläufige Radialpumpe

Instabile Kennlinie Beeinflussung 

meist durch Teillastwirbel

Schnellläufige Pumpe

Sattel durch rotating stall im 

Laufrad

Radialrad mittlerer 

Schnellläufigkeit mit Leitrad

Volllast-Instabilität durch 

ungünstiges Zusammenwirken 

Laufrad/Leitrad (u.U. rotating stall)

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Einfluss der spezifischen Drehzahl

auf den Verlauf der Kennlinien

Q
u

e
lle

: S
tirlin

g
S

IH
I

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Kanalwirbel

• Entsteht wegen Drehungsfreiheit des 

Gesamtsystems

• Γ𝐾𝑎𝑛𝑎𝑙𝑤𝑖𝑟𝑏𝑒𝑙 + Γ𝐿𝑎 = 0

• Hat nichts mit Reibung zu tun

• Ist bei Laufrädern im Eintrittsbereich bis 

≈
𝑟𝑒𝑖𝑛+𝑟𝑎𝑢𝑠

2
feststellbar (Laufradmitte)

Axialmaschine

Schaufel-

hinterkante
Trag-

scheibe

Deck-

scheibe

Drehrichtung

Kanalwirbel

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Reibungsbedingte Sekundärströmung

• Strömung an Seitenwand:

- niedrige Geschwindigkeit

- niedrige Corioliskraft

• Strömung in Kanalmitte

- hohe Geschwindigkeit

- hohe Corioliskraft

 wird zur DS der Schaufel abgedrängt

• Aus Gründen der Kontinuität und wegen 

niedriger Corioliskraft: Strömung an 

Seitenwand geht in Richtung 

Schaufelsaugseite

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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• Überlagerung der durch Krümmung und Rotation verursachten Sekundärströmungen; D Deckscheibe, T 

Tragscheibe, SS Saugseite, DS Druckseite

• Veränderung des Geschwindigkeitsdreieckes am Austritt:

Messung Theorie u.U. Umströmung der Hinterkante

Der Kanalwirbel wirkt

nur bis ca.: Laufradmitte!

Quelle: Gülich

Die reibungsbehaftete Sekundärströmung kippt im Vergleich zum relativen 

Kanalwirbel das Profil der Relativgeschwindigkeit

Geschwindigkeitsprofil 

am Laufradaustritt ist 

stark durch Reibung und 

Corioliskräfte beeinflusst.

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Rezirkulationen

Bei Drosselung unter den Auslegestrom bilden

sich hauptsächlich auf der Saugseite

Rezirkulationsgebiete aus, die sich bis zu 10 −
15 ∙ 𝐷 in die Saugleitung erstrecken können.

• Von größerem Q kommend bildet sich

meistens zuerst A aus

• Die Verschiebung des Durchsatzes zur

Nabe ergibt eine Verminderung der

Falschanströmung und damit

Verbesserung des Wirkungsgrades und

des Kavitationsverhaltens

• Drall führt u.U. zur Fehlmessung der

Förderhöhe

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Quelle: Gülich

Der Teillastwirbel kann durch Einbauten/Rippen 

abgeschwächt werden (siehe nächste Seite)

Die Fehlmessung der Kennlinie wird dadurch 

weniger schlimm oder vollständig vermieden.

Erhöhter Druck h2 

durch Teillastwirbel

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten



Technische Universität 

Graz
Hydraulische StrömungsmaschinenInstitut für Hydraulische 

Strömungsmaschinen
-471-

Partload operation BEP
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Es gibt Fälle, bei denen sich die Druckseiten-Rezirkulation an der vorderen Deckscheibe ausbildet.

Grund: vermutlich rotating stall

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Multistage pump with vaned diffusor

A: impeller revolution B: trigger mark C: reference 𝑐 = 𝑚/𝑠

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten

instantaneous absolute velocityhead curve
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Radial velocity

Tangential velocity

a: shroud

b: mid

c: hub

1   impeller blade

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Stable and unstable characteristics

(measurements by Schrader 1939)

Discharge flow pattern

(measurements by Murakami)

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Rotation number Rot1 vs. Rot2 Rotation number vs. impeller specific speed

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Rotating stall

Ist ein lokales Abreißen der Strömung in

einzelnen Schaufelkanälen.

Der abgelöste Kanal wird teilweise versperrt und

das Medium verdrängt.

 Gegen die Umfangsrichtung wird die

Zuströmung flacher und der

Nachbarkanal „stallt“

 In Umfangsrichtung wird die Zuströmung

steiler und die abgerissene

Kanalströmung legt sich wieder an

Rotating stall kann auch an der Austrittkante oder

im Leitrad auftreten

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Hufeisenwirbel, Passage Vortex

Hufeisenwirbel entsteht durch „Aufrollen“ der

Wandgrenzschicht beim Auftreffen auf ein

umströmtes Hindernis.

 Druckseitige Hälfte des Hufeisenwirbels

vermischt sich mit Passage Vortex

 Die saugseitige Hälfte bildet die „Corner

Vortex“ in der Ecke Saugseite/Deckscheibe

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Annahme:

 Hufeisenwirbel und Passage Vortex bilden

sich gleichzeitig

 Hufeisenwirbel nur von Bedeutung im

Vorderkantenbereich

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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 Corner Vortex ist auch ohne

Hufeisenwirbel vorhanden

Sehr kleine Ausdehnung

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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A: normaler Pumpenarbeitsbereich

B: H größer als Pumpe leisten kann 

 Q < 0 , Energiedissipation

C: normaler Turbinenbetrieb

D: Dargebotene Energie reicht nicht aus, 

Turbine zu drehen 

E: Pumpe mit falscher Drehrichtung

F: H < 0     ptot,D < ptot,S - Turbine mit 

falscher Strömungsrichtung, 

Energiedissipation

G: H < 0     ptot,D < ptot,S M < 0    

abnormale Turbine 

H: H < 0     ptot,D < ptot,S M > 0

Energiedissipation (z.B. bei Pumpen in 

Serienschaltung)

Quelle: Stepanoff

4-Quadranten-Verhalten von Strömungsmaschinen

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Unbeabsichtigtes Betreiben der Pumpe im Turbinenbetrieb

normalerweise unproblematisch

Ausnahme: verdampfende Medien

𝑝 = 𝜌𝐹 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻𝐹 = 𝜌𝐺 ∙ 𝑔 ∙ 𝐻𝐺 → 𝐻𝐺 =
𝜌𝐹
𝜌𝐺

∙ 𝐻𝐹

weil

𝜌𝐹
𝜌𝐺

≫ 1 →
𝐻𝐺
𝐻𝐹

≫ 1

Pumpe für Kohlenwasserstoffe

Kesselspeisepumpen

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Quelle: Stepanoff

Pumpe im Turbinenbetrieb:

• Suche Betriebspunkt A (normale Pumpe)

• Folge Linie H=const. bis M=0 (im 3. 

quadranten)

 𝑛 ≈ 120%

𝑄 ≈ −70%

𝐻𝑇 =
𝐻𝑃

ηℎ𝑇 ∙ ηℎ𝑃
=
𝐻𝑃
ηℎ

2

𝑄𝑇 =
𝑄𝑃
ηℎ

𝑛𝑞𝑇 = 𝑛𝑞𝑃 ∙ ηℎ

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Wirkungsgrade von Pumpen im Turbinenbetrieb

• Eine gute Pumpe ist auch eine

(ziemlich) gute Turbine

• Gute Turbinen zeigen oft schlechte

Pumpenwirkungsgrade

Grund:

 Beschleunigungen sind leichter zu

beherrschen als Verzögerungen

 Gute Pumpen verzögern nicht zu stark

Quelle: Stepanoff 
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Quelle: Stepanoff
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Pumpen und Turbinen können alle Betriebs-

zustände (auch irreguläre) in einer 

Maschinenversion einnehmen:

abhängig vom Gegendruck und von der 

Drehrichtung

• Antriebsausfall einer Pumpe führt i.A. zur 

Umkehr der Pumpendrehrichtung und 

Strömung

• Ausfall des Generators einer Turbine führt 

zu anderer Drehzahl und Durchfluss

Von drehzahlabhängiger Q-/H- Darstellung 

übergehen auf drehzahlunabhängige und 

größenunabhängige

• -/-Darstellung

• Q11-/n11-/T11-Darstellung

Kennliniendarstellung / Suter-Transformation

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Vier-Quadranten-Darstellung nach IEC 60193:

Normierung auf:

n: abhängige Variable n > 0: Turbine mit P, Q > 0

n < 0: Pumpe mit P, Q < 0

Y bzw. H sind nicht mehr explizit, sondern implizit in n11, 

Q11, T11 enthalten

Kg

J
HgY 1

3
11

m

kg
mD  

Für jede Leitapparatstellung αi gibt es immer 

noch eine eigene Kurve

Eindeutige Festlegung der Betriebsbereiche, 

bei bestimmtem n11 gibt es aber bis zu 3 

verschiedene Q11/T11, sowohl im Pump- als 

auch im Turbinenbetrieb

Hg

Dnn
*11 

HgD

Q
Q

**11 2
HgD

TT
***11 3


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Quelle: Raabe 
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Quelle: Stepanoff 

Beispiel Pumpturbine

Betriebsbereich

Nummer Name Q n T

1 Pumpenquadrant - - + Pumpe

1/2 0 - + kein Durchfluss

2 Bremsquadrant + - + Pumpenbremsen

2/3 + 0 + Laufradstillstand

+ Turbine

0 Durchbrennen der Turbine

- Turbinenbremse

3/4 0 + - kein Durchfluss

4 reverse Pumpe - + - Pumpe in falscher Drehrichtung

4/1 - 0 - Laufradstillstand

Quadrant Richtung

3 Turbinenquadrant + +

nED

nED

QED

TED

IIIII

I IV

Durchbrennpunkt

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Maschinencharakteristik nach Suter:

Übergang von kartesischen Koordinaten Q11, n11, T11 auf Polarkoordinaten ergibt eine

stets eindeutige Zuordnung

I. Quadrant: 0    /2

II. Quadrant: /2    

III. Quadrant:     3/2

IV. Quadrant: 3/2    2

Statt IEC-Koordinaten Q11, n11, T11

werden

verwendet: anschaulich

OptOptOptOpt H

H

T

T

n

n

Q

Q
,,,

Q/QOpt

n/nOpt

θ

WH oder WT

n > 0: Pumpe mit P, Q > 0

n < 0: Turbine mit Q, P < 0

8. Sekundärströmungen, 4-Quadrantenverhalten
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Variablendefinition nach Suter: - nur praktische Gründe

- eindeutige Abhängigkeiten

- keine Polstellen für u=0 bei: 
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Institut Signatur
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Giesecke, J.

Wasserkraftanlagen

Gülich, J.F.

Kreiselpumpen

Horlock, J.H.

Axialkompressoren

Neumaier, R.

Hermetische Pumpen

Pfleiderer, C.

Die Kreiselpumpen für Flüssigkeiten und Gase

Pfleiderer/Petermann

Strömungsmaschinen

Prager, R.

Oszillierende Verdrängerpumpen

Raabe, J.

Hydro Power

Scholz, N.

Strömungsuntersuchungen an Schaufelgittern

Scholz, N.

Aerodynamik der Schaufelgitter

Sigloch

Strömungsmaschinen

Stepanoff, A.J.

Radial- und Axialpumpen

Traupel, W.

Thermische Turbomaschinen Band 1

Traupel, W.

Thermische Turbomaschinen Band 2

VEB

Technisches Handbuch Verdichter

VEB

Technisches Handbuch Pumpen

HSM Hydraulische Strömungsmaschinen

TTM Thermische Turbomaschinen

HSM PU121

Literaturliste Pumpen, Turbinen

HSM P117

Titel

HSM EW111

TTM Strm28

HSM P105

HSM P38

HSM Strm35

HSM P123

HSM WT53

HSM Hy96

TTM

HSM Strm126

HSM P51

HSM V58

HSM V62

HSM V64

HSM P85
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Empfohlene Lehrveranstaltungen zum Thema Wasserkraft

LV-Nr LV-Titel SWS ART ECTS SEM ORGANISATION VORTRAGENDE
317.014 Instationäre Strömungen in Anlagen und Systemen 3 Vo+Ue 4 W Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Jaberg

317.020 Rechnerische Simulation von Strömungsmaschinen und Anlagen 3 VU 3 W Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Benigni

317.023 Strömungsmaschinen Grundlagen 3 Vo+Ue 4 W Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Jaberg

317.028 Industrielle Konstruktionspraxis hydraulischer Strömungsmaschinen 2 Vo 3 W Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Radulovic

317.010 Laborübung Hydraulische Strömungsmaschinen 3 LU 3 S Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Benigni, Schiffer, Höller

317.017 Bachelor-Projekt - Hydraulische Strömungsmaschinen 8 PR 13 S Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Benigni, Schiffer, Höller

317.024 Hydraulische Strömungsmaschinen 2 Vo 3 S Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Jaberg

317.025 Hydraulische Strömungsmaschinen Vertiefung MB 3 Vo 4.5 S Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Jaberg

317.029 Betriebsführung von Wasserkraftwerken 1 Vo 1.5 S Institut für Hydraulische Strömungsmaschinen Demel

319.101 Maschinendynamik I 4 Vo+Ue+LU 5 W Institut für Thermische Turbomaschinen und Maschinendynamik Heitmeir

319.102 Maschinendynamik II 3 Vo+Ue 4 S Institut für Thermische Turbomaschinen und Maschinendynamik Heitmeir

431.110 Elektrische Antriebstechnik 2 VU 3 W Institut für Elektrische Antriebstechnik und Maschinen Krischan

303.045 Korrosion und Korrosionsschutz 2 Vo 3 W Institut für Werkstoffkunde und Schweißtechnik Sommitsch

303.016 Bruchmechanik 2 Vo 3 W Institut für Werkstoffkunde und Schweißtechnik Enzinger

303.151 Fügetechnik 2 Vo 3 W Institut für Thermische Turbomaschinen und Maschinendynamik Enzinger

321.106 Höhere Strömungslehre und Wärmeübertragung 2 Vo 3 W Institut für Strömungslehre und Wärmeübertragung Steiner

371.119 Energiewirtschaftslehre 2 Vo 3 W Institut für Industriebetriebslehre und Innovationsforschung Spitzer

443.772 Regelungstechnik 1 2 Vo 3 W Institut für Regelungs- und Automatisierungstechnik Hofer

443.773 Regelungstechnik 2 3 Vo+Ue 3 S Institut für Regelungs- und Automatisierungstechnik Hofer

443.770 Regelungstechnik 3 3 Vo+Ue 3 S Institut für Regelungs- und Automatisierungstechnik Hofer

213.456 Fluss- und Sedimenthydraulik 2 VU 4 S Institut für Wasserbau und Wasserwirtschaft Knoblauch

213.461 Hydraulik 4 VU 6 W Institut für Wasserbau und Wasserwirtschaft Dorfmann
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Abhaltungstermine der Lehrveranstaltung 

317.025 Hydraulische Strömungsmaschinen Vertiefung MB 

(3SSt VO, SS 2020)

Termine werden bekannt gegeben
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