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Kurzfassung

Die Rolle der Gasturbine im Energiesektor hat in den letzten Dekaden weltweit stets an Bedeutung
gewonnen und zeigt sich auch im Hinblick auf die zukilinftigen Anforderungen an fossil befeuerte
Kraftwerke als vielversprechend. Besonders im Zusammenspiel mit fluktuierend verfiigbaren
erneuerbaren Energien offerieren kombinierte Gas- und Dampfkraftwerke (GuD-Kraftwerke) die
notige Betriebsflexibilitat bei hochster Effizienz.

Um dem Anspruch an eine ressourcenschonende und umweltvertragliche Energieversorgung heute
und in Zukunft gerecht zu werden, bedarf es — neben dem Ausbau erneuerbarer Energien und dem
Elektrizitatslibertragungsnetz — einer sukzessiven Verbesserung fossil befeuerter Kraftwerke. Bei der
kontinuierlichen Weiterentwicklung von Gasturbinenkomponenten stehen die Steigerung des
thermischen Wirkungsgrades und der elektrischen Leistung sowie eine hohe Betriebsflexibilitat im
Vordergrund. Dabei ist ebenfalls niedrigen Schadstoffemissionen in Hinsicht auf eine
umweltschonende Energieversorgung und wirtschaftlichen Wartungskonzepten nachzukommen. Um
sich dieser Herausforderung zu stellen sind rechnergestiitzte Auslegungsverfahren mit hohem
Detailierungsgrad und Rechengenauigkeit unumganglich.

Ziel der vorliegenden Arbeit ist, das Performance-Potential der Gasturbine durch die
Weiterentwicklung der Hauptkomponenten -—Verdichter, Brennkammer und Turbine— im
Energiesektor aufzuzeigen. Mit einer eigens entwickelten thermodynamischen
Performance-Software werden die jeweiligen Komponentenpotentiale einzeln und in Kombination
fir das gesamte GuD-Kraftwerk bei verschiedenen Betriebspunkten evaluiert. Perspektivisch ist die
Umwandlung von lberschissiger regenerativ bereitgestellter elektrischer Energie in Wasserstoff, als
speicher- und transportierbarer Energietrager, mit bedarfsorientierter Rickumwandlung in
GuD-Kraftwerken ein Beitrag firr eine zunehmend regenerative Energieversorgung. Daher liegt ein
weiterer Schwerpunkt dieser Arbeit in der thermodynamischen Untersuchung der Einflisse von
zugemischtem Wasserstoff im Erdgas auf die Gasturbine und die Performance des gesamten
GuD-Kraftwerks. AbschlieRend werden die jahrlichen Verringerungen des Brennstoffbedarfs und der
CO,-Emissionen, welche aus den Weiterentwicklungen der Gasturbine bzw. der Zumischung von
Wasserstoff zum Erdgas resultieren, fiir verschiedene Betriebsweisen des GuD-Kraftwerks ermittelt.
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1 Uberblick

Die Bundesrepublik Deutschland hat sich zum Ziel gesetzt die Treibhausgasemissionen, insbesondere
Kohlenstoffdioxid, sukzessive bis zum Jahr 2050 um mindestens 80 % gegenliber dem Jahr 1990 zu
reduzieren. Im Jahr 2011 konnte eine Verringerung der Treibhausgasemissionen von etwas tber 26 %
gegenilber dem Jahr 1990 verzeichnet werden. Um dieses ambitionierte Ziel zu realisieren bedarf es
einer drastischen Erhéhung des Anteils von erneuerbaren Energien an der Bruttostrombereitstellung
in Deutschland. Im Jahr 2011 lag dieser Anteil bei etwa 20 %. Um das Klimaziel der Bundesregierung
zu erreichen, sollen bis zum Jahr 2050 mindestens 80 % des in Deutschland bereitgestellten Stroms

aus erneuerbaren Energien stammen.

2011 2020 2050
Treibhausgasemissionen
Treibhausgasemissionen 2030 2040 2050
(gegeniiber 1990) -26,4% -40% -55% -70% -80 bis -95%
Effizienz
Primirenergieverbrauch (gegeniiber 2008) -6,0% -20% -50%
Energieproduktivitat 2,0% pro Jahr 2,1% pro Jahr
(Endenergieverbrauch) (2008-2011) (2008-2050)
Brutto-Stromverbrauch (gegeniiber 2008) -2,1% -10% -25%
Anteil der Stromerzeugung aus 15,4%
Kraft-Wirme-Kopplung (2010) 25% -
Gebiaudebestand
Warmebedarf k.A. -20% -
Primérenergiebedarf k.A. - in der GréRBenordnung von -80%
Sanierungsrate rund 1% pro Jahr Verdopplung auf 2% pro Jahr
Verkehrsbereich
Endenergieverbrauch (gegeniiber 2005) rund -0,5 % -10% -40%

2030

Anzahl Elektrofahrzeuge ca. 6.600 1 Mio. 6 Mio. _
Erneuerbare Energien
Anteil am Bruttostromverbrauch 20,3% mind. 35% mir?g.gsoo% mi-fg&gs% minzcci).S:O%
Anteil am Bruttoendenergieverbrauch 12,1% 18% ég‘?;: igt/(: ég‘r;:

Abbildung 1-1: Energieziele der Bundesregierung (BMWi, Februar 2013)

Der erfolgreiche Ausbau von fluktuierend verfligbaren erneuerbaren Energien, wie z. B. Wind- und
Solarenergie, ist an eine maRgebliche Umstrukturierung des bestehenden Energiekonzepts
gekoppelt. Fir die sogenannte ,Energiewende” missen —neben dem Ausbau des
Elektrizitatslibertragungsnetzes — vor allem hochflexibel einsetzbare und moglichst allzeit verfligbare
Kraftwerkslosungen entwickelt werden, um die Versorgungssicherheit zu gewahrleisten. Das
Leistungsgleichgewicht zwischen der Bereitstellung und dem Bedarf an elektrischer Energie muss
auch bei stark fluktuierender Stromeinspeisung von erneuerbaren Energien gegeben sein. Dadurch
ist auch in Zukunft auf einen entsprechenden Anteil von fossil befeuerten Kraftwerken im Energiemix
Deutschlands, zur Bereitstellung der benétigten Regelenergie und fiir eine sichere Stromversorgung,

nicht zu verzichten.

Weltweit wachst der Bedarf an elektrischer Energie starker als der jeder anderen Form von
Endenergie. Die internationale Energieagentur geht von einem Wachstum des weltweiten
Elektrizitatsbedarfs von Uber 67 % innerhalb des Zeitraums von 2011 bis 2035 aus, mit einer
mittleren jahrlichen Wachstumsrate von 2,2 %. Der enorme Bedarf an elektrischer Energie begriindet



1 Uberblick 22

sich mit dem zu erwartenden Wirtschaftswachstum und der damit verbundenen Industrialisierung.
Ebenfalls tragt der zunehmende Gebrauch von elektrischen Gerdten und Anlagen wie z. B. die
Gebaudeklimatisierung zur Erhohung des Elektrizitatsbedarfs bei. China, Indien, Sid-Ost-Asien,
Latein-Amerika und der mittlere Osten sind die Regionen in denen zukiinftig der groRte Bedarf an
elektrischer Energie zu erwarten ist. Die Internationale Energieagentur prognostiziert auch bei
starkem Ausbau von erneuerbaren Energien, dass im Jahr 2050 noch immer ca. 70% des
Weltenergiebedarfs durch fossile Energietrager gedeckt werden miussen. Dabei sinkt jedoch der
weltweite Anteil der kohlebefeuerten Kraftwerke an der Bruttostrombereitstellung von aktuell 41 %
auf 33 % bis zum Jahr 2035. Dagegen wird ein Anstieg des weltweiten Anteils an erneuerbaren
Energien von aktuell 20 % auf bis zu 31 % im Jahr 2035 prognostiziert. Der weltweite Anteil an
gasbefeuerten Kraftwerken bleibt dagegen mit 22 % konstant. Ebenfalls unverandert bleibt der
weltweite Anteil an nuklearen Kraftwerken mit 12 %. Die internationale Energieagentur geht in ihrem
Szenario jedoch von einer sukzessiven Erneuerung der Kraftwerke aus, mit deren Hilfe die
spezifischen CO,-Emissionen im Elektrizitatssektor gemessen am Jahr 2011 um 30 % bis zum Jahr
2035 reduziert werden sollen [23].

Um die nationalen wie auch internationalen Klimaziele zu erreichen sowie die
Primarenergieressourcen zu schonen und den weltweit ansteigenden Bedarf an elektrischer Energie
zu bewaltigen, ist die Erhéhung der Effizienz und Leistung fossil befeuerter Kraftwerke der Schlissel
zum Erfolg. Das kombinierte Gas- und Dampfkraftwerk, bestehend aus einer mit Erdgas befeuerten
Gasturbine und einer nachgeschalteten Dampfturbine, welche allein mittels der Abgaswarme der
Gasturbine betrieben wird, ist auch in Zukunft eine der weltweit eingesetzten Haupttechnologien zur
umweltschonenden und wirtschaftlichen Bereitstellung von elektrischer Energie. Die sogenannten
»GuD-Kraftwerke” zeichnen sich zudem durch kurze Anfahrzeiten, groBe Lastwechselkapazitaten und
eine hohe Verfligbarkeit aus, was zu einer hohen Betriebsflexibilitdit fihrt. Somit sind
GuD-Kraftwerke gut fur die Kompensation der fluktuierenden Stromeinspeisung von erneuerbaren
Energien geeignet. Zudem emittieren GuD-Kraftwerke aufgrund des groflen Verhiltnisses von
Wasserstoff zu Kohlenstoff im Erdgas im Vergleich zu kohlebefeuerten Kraftwerken spezifisch
weniger Kohlenstoffdioxid.

In den 1980er Jahren lag der thermische Wirkungsgrad einer Gasturbine bei rund 30 %. In den darauf
folgenden Jahrzehnten konnte eine Steigerung des thermischen Wirkungsgrades durch die
Weiterentwicklungen im Bereich der Verdichtung, Verbrennung und Entspannung auf 38 % in den
1990er Jahren und bis zu aktuell Gber 40 % erzielt werden. Auch Weiterentwicklungen im Bereich des
nachgeschalteten = Dampfprozesses  flihrten zu einer  Steigerung des thermischen
Gesamtwirkungsgrades fiir den kombinierten Betrieb von Gas- und Dampfturbine von anfanglich
45 % auf 58 % und auf Uber 60 % heute. Damit sind GuD-Kraftwerke die mit Abstand effizientesten
fossil befeuerten Kraftwerke [34]. Durch die kontinuierliche Weiterentwicklung der
Kraftwerkskomponenten sind weitere Effizienzsteigerungen zu realisieren. Auch hier bieten
GuD-Kraftwerke immer noch grofes Potential, da nicht nur die Weiterentwicklung der
Gasturbinenkomponenten, sondern auch die Weiterentwicklung des nachgeschalteten
Dampfprozesses in einer Erhohung des Gesamtwirkungsgrades resultiert. Der Fokus dieser Arbeit
liegt auf der Potentialanalyse von Verbesserungen der Gasturbinenkomponenten und deren
thermodynamische Auslegung im GuD-Kraftwerk. Dabei werden aktuelle Forschungsthemen bzgl. der
Gasturbinenkomponenten, wie aerodynamisch optimierte Schaufeln im Verdichter bzw. der Turbine,
die Verwendung thermisch hochbelastbarer Werkstoffe mit weiterentwickelten keramischen
Schutzschichten fir heillgasfliihrende Bauteile zur Reduzierung des Kihlluftbedarfs, die



1 Uberblick 23

Verbesserungen des Verbrennungsprozesses, die Erhohung des Verdichtermassenstroms und die
Erweiterung des Verdichterregelbereichs im Gesamtsystem des GuD-Kraftwerks untersucht.

Das Ubergeordnete Ziel einer nachhaltigen Energieversorgung ist der komplette Verzicht auf fossile
Energiequellen, also einem vollkommen aus erneuerbaren Energien betriebenen Kraftwerkspark. Um
zugleich die Versorgungssicherheit nicht zu gefahrden, sind auch hier GuD-Kraftwerke als
Regelenergiequellen eine geeignete Ergdnzung zum rein regenerativen Kraftwerkspark. Allerdings
soll dabei kein fossiles Erdgas in der Gasturbine verbrannt, sondern regenerativ erzeugter Brennstoff
eingesetzt werden. Eine direkte Moglichkeit besteht darin, die aus Wind- oder Solarkraftwerken
zeitweilig Uberschissig anfallende elektrische Energie fir die Elektrolyse von Wasserstoff zu nutzen.
Der so regenerativ erzeugte Wasserstoff dient als gut speicherbarer Energietrdager mit hoher
Energiedichte. In Zeiten von nur gering verfligbarer Wind- oder Solarenergie kann der Wasserstoff
wieder in elektrische Energie umgewandelt werden, was durch ihre hohe Effizienz, Betriebsflexibilitat
sowie sehr geringen Stickoxidemissionen, besonders gut mit GuD-Kraftwerken bewerkstelligt werden
kann.

Stromquelle

-+
H, ‘ommm K ) S—— O,
: ol = B :
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Quelle: Siemens

Abbildung 1-2: Wasserstoff als Energietrager der Zukunft

Aber auch in einem nicht vollkommen regenerativen Kraftwerkspark ist die Zumischung von
Wasserstoff, erzeugt aus Uiberschiissiger erneuerbarer Energie, ein moglicher Weg zu einer
effizienteren Energieversorgung. Daher liegt ein weiterer Schwerpunkt dieser Arbeit auf der
Untersuchung von Auswirkungen durch die Zumischung von Wasserstoff zum Erdgas auf das gesamte
GuD-Kraftwerk und insbesondere auf die Gasturbine. Dazu werden Performance-Einfliisse
verschiedener Betriebspunkte ermittelt und dem reinen Erdgasbetrieb gegenibergestellt. Die
Einsparung von fossilem Erdgas und die Verringerung der CO,-Emissionen innerhalb eines
Betriebsjahres werden anschlieBend anhand verschiedener Betriebsweisen ermittelt.
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2 Einfuhrung in GTlab

Der thermodynamischen Auslegung einer Gasturbine bedarf es einer numerischen Losungsroutine,
welche die unbekannten GrofRen der einzelnen Komponenten des thermodynamischen
Kreisprozesses mit ausreichender Genauigkeit bestimmt. Komponenten der Gasturbine sind z. B. der
Verdichter, die Brennkammer und die Turbine, welche zu einem vom Arbeitsmedium durchstromten
Kreisprozess verbunden werden. AulRerdem ist fiir die Untersuchung und Optimierung innovativer
Kreisprozesse eine flexible Entwicklungsumgebung notwendig, die in der Lage ist unterschiedliche
Komponenten in beliebiger Kombination zu verschalten und den Kreisprozess zusatzlich um neue
Komponenten zu erweitern. GTlab ist eine in der Programmiersprache C++ am Institut fir
Antriebstechnik des Deutschen Zentrums fiir Luft- und Raumfahrt e. V. entwickelte Software fiir die
flexible thermodynamische Auslegung und Erforschung von Gasturbinen und Flugtriebwerken [04].

ZielgroRen bei der thermodynamischen Auslegung sind z. B. Driicke und Temperaturen am Ein- und
Austritt der einzelnen Komponenten sowie die elektrische Leistung und der thermische
Wirkungsgrad des Prozesses in verschiedenen Betriebspunkten. Weiterhin sind der angesaugte
Luftmassenstrom und der Abgasmassenstrom, die benétigte Brennstoffmenge, aber auch
CO,-Emissionen von Interesse.

2.1  Numerischer Hintergrund

Jede Komponente wird als ein System mit einem Eintritts- und einem Austrittszustand betrachtet.
Am Eintritt bzw. Austritt einer Komponente wird eine Reihe von eindimensionalen
thermodynamischen GréRen festgelegt bzw. ermittelt, welche den thermodynamischen Zustand des
Arbeitsmediums am betrachteten Punkt in der Maschine charakterisieren. Durch die Verbindung der
einzelnen Komponenten zu einem Kreisprozess ergeben sich die einzelnen Randbedingungen an den
Komponentenschnittstellen, die flir eine geschlossene Losung des Kreisprozesses in jedem
Betriebspunkt erfiillt sein missen. Im Wesentlichen sind es die Grundgleichungen der Massen- sowie
der Energieerhaltung, welche fiir jede Komponente und fiir den gesamten Kreisprozess erfiillt sein
mdssen:

Zmi,ein = Zmi,aus (2.1.1)
ZEi,ein = ZE:‘,{M (2.1.2)

Flr den Kreisprozess ist damit ein meist nichtlineares Gleichungssystem zu I6sen, um die gesuchten
ZustandsgroBen an den Ein- bzw. Austrittsebenen der Komponenten zu bestimmen. Dieses
Gleichungssystem muss immer eindeutig zu l6sen sein, d.h. die Anzahl der unbekannten
ZustandsgroRen muss genau der Anzahl an linear unabhdngigen Gleichungen entsprechen, damit das
Gleichungssystem weder unter- noch liberbestimmt ist. Um die beiden Erhaltungsgleichungen 2.1.1
und 2.1.2 zu erfiillen, missen genau zwei ZustandsgroBen fiir den Kreisprozess vorgegeben werden.
Zusatzlich sind komponentenspezifische Werte, wie z. B. die Wellendrehzahl, mechanische und
polytrope bzw. isentrope Komponentenwirkungsgrade vorzugeben. Dariiber hinaus ist der Zustand
der Umgebung, bestehend aus Temperatur, Druck und Luftfeuchtigkeit, eindeutig zu definieren. Als
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ZustandsgroRen konnen je nach Betrachtung das Verdichterdruckverhaltnis, der vom Verdichter
angesaugte Luftmassenstrom, oder die Generatorleistung, die Verbrennungstemperatur, oder die
Turbinenaustrittstemperatur festgelegt werden, um die restlichen unbekannten GrofRen des
Kreisprozesses zu bestimmen. Theoretisch kann aber auch jede andere GrolRe des Kreisprozesses
festgelegt werden, solange dafiir eine andere als variabel definiert wird und so die Bestimmtheit des
Gleichungssystems erhalten bleibt.

Unter Berlicksichtigung der fiir die einzelnen Komponenten geltenden Zustandsanderung, welche in
Form einer Tabelle oder einer Gleichung hinterlegt sind, ergibt sich fiir den Kreisprozess allgemein
ein nichtlineares Gleichungssystem in folgender Form:

ob, oD, 9D
ol, dl, ol, Al - D,
oD, @, D, ||| |-,
oI, ol ol | .=
oD ob,  ab, | \al,) (-D,
oI, ol
&V, -Al+D=0 (2.1.3)

mit /, : Freie ProzessgroRe (Independent)
und D, : Festgelegte ProzessgroRe (Dependent)

Dabei sind die freien ProzessgroBen so zu optimieren, dass die Summe des Vektors mit den
festgelegten Variablen und dem Produkt der Optimierungsmatrix mit dem Variationsvektor der
freien ProzessgrofRen verschwindet bzw. hinreichend klein wird. Als hinreichend klein wird hier eine
Abweichung von 10° angesehen, ab der die Optimierungsiteration abgebrochen wird. Als
numerische Losungsroutine ist das Newton-Raphson-Verfahren implementiert, welches mit
geeigneter Wahl des jeweiligen Startwertes als erste Losungsabschatzung relativ schnell konvergiert
[43]. Die bendtigten mathematischen Algorithmen werden aus der frei verfligbaren
Software-Bibliothek ,,CMinpack” genutzt [40].

2.2 Modulstruktur

Fiir die Auslegung von Gasturbinen sind nicht nur der On-Design-Betriebspunkt, oder
Auslegungspunkt, sondern auch Betriebspunkte im Teillastbereich von Bedeutung. Daher bietet
GTlab die Moglichkeit beliebige Off-Design-Betriebspunkte zu simulieren. Die Auswahl der
Komponenten fiir einen Kreisprozess und deren Verschaltung untereinander sind frei definierbar. Die
physikalischen Zusammenhange und entsprechende Modellierung der Komponenten sind jeweils in
einem zugehorigen Modul implementiert. Der zu untersuchende Kreisprozess kann dann aus den
bendtigten Modulen aufgebaut werden.

Die einzelnen Komponenten und ihre Berechnungsreihenfolge im Kreisprozess werden in einer
eigenen ,Modelldatei”, welche die Konfiguration des Kreisprozesses abbildet, definiert. Welche
Betriebspunkte simuliert werden, wird in einer gesonderten ,Experimentdatei geregelt. In dieser
Datei werden die verschiedenen Randbedingungen der zu untersuchenden Betriebspunkte definiert,
z. B. durch Angabe der gewiinschten elektrischen Nettoleistung des Prozesses. Somit kann eine
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Modelldatei mit verschiedenen Experimentdateien kombiniert werden und umgekehrt. GTlab
berechnet dann fiir die jeweilige Kombination von Modell- und Experimentdatei die unbekannten
GroRRen des Prozesses fur die definierten Betriebspunkte. Anhand dieser Ergebnisse kann die
Gasturbine anschlieBend fiir den betrachteten Kreisprozess thermodynamisch ausgelegt werden.

Tree View |XSL Output| Tree View | XSL Output
® xnl version="1.0" encoding="utf-8" ® xml version="1.0" encoding="utf-8"
=& GTlabModel =@ GTlabExperiment
& version 1.0 & version 1.0
=@ EngineSetup ® id Generic-GuD
& id Combined-Cycle + @ EngineModel input\Generic-GuD-model.xml
=@ DesignIteration % & ComputationMethod OFFDESIGN
2@ Independents =@ OperatingPoints
® 1nd generator. Pel =@ Point
%@ Ind combustor. FAR ® id 100%-Power Point
© @ Ind turbine.PIdesign & active true
© @ Ind compressor .ETAdesign +@ BoundaryConditions
=@ Ind exhaust.d =@ Independents
=@ Dependents @@ Ind combustor.FAR
®—@ Dep @@ Ind intake.w
®— Dep @ @ Ind compressor.ANGVgV
#--E Dep @@ Ind compressor .BETA
©Q Dep # @ Ind turbine.BETA
2--@ Dep =@ Dependents
# @ GasModel @0 Dep
©--@ Ambient R =] De‘p
=@ Modules &2 Dep
=@ Generator ® & Dep
© id generator @ Dep
#@ StationSupplyFactor )
®-@ ElectricDesignEfficiency & id 95%-Power Point
®@ CopperLossFactor © active true
#@ ElectricDesignPower £ BoundaryConditions
=0 Intake . %@ Independents
o 1d_ intake +--) Dependents
@3 Height @@ Point
®@ outletDesignMachnumber @2 Point
%D TotalDesignPressureloss @ Point
R =] Des?gnMassF}ow &8 Point
©4 EmbientStation 0 &8 Point
-0 Compressor ©© Point
© id ) compressor @ ©) Point
B0 PIdeslgn % £ Point

Abbildung 2-1: GTlab-Modell- und Experimentdatei
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Abbildung 2-2: GuD-Schaltbild fiir den 3-DrzZU+MD-BVW-Prozess
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Abbildung 2-2 zeigt das Schaltbild eines GuD-Kraftwerks mit drei Druckniveaus im Abhitzekessel,
Zwischenlberhitzung und Brennstoffvorwdrmung mit Wasser aus dem Mitteldruckteil. Diese
Verschaltung kommt derzeit in den fortschrittlichsten GuD-Kraftwerken zum Einsatz [34]. Fir die
Untersuchungen in dieser Arbeit werden die nétigen Module dem Schaltbild entsprechend zu einem
GuD-Kraftwerk miteinander verbunden. Wie die thermodynamischen ZustandsgroRen der
Arbeitsfluide ermittelt werden ist detailliert unter Anhang A erlautert. Die Modellierung der
einzelnen GTlab-Module wird im nachsten Kapitel ausfiihrlich beschrieben.
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3 Modellierung der Komponenten

In diesem Kapitel wird die Funktion der in GTlab verfligbaren Module beschrieben. Die
thermodynamischen Vorgange werden im On- und Off-Design mathematisch formuliert und die
jeweiligen Annahmen der Modellierung erlautert. Zudem werden Empfehlungen fiir einige
auslegungskritische Parameter gegeben.

3.1 Ansaughaus

Das Ansaughaus hat im Wesentlichen die Funktion eines Filters fiir die vom Verdichter angesaugte
Luft und dient zudem der VergleichmaRigung der Strémung bis zum Eintritt in den Verdichter. Die
porosen Filterstrukturen am Eintritt des Ansaughauses reinigen die angesaugte Luft von Partikeln, die
der Gasturbine durch Erosion oder Verstopfung von Kuhlluftkandlen schaden koénnen. Die
Durchstréomung des Ansaughauses erzeugt einen Druckverlust und die Stromung wird zudem durch
die geringere Querschnittfliche am Austritt des Ansaughauses gegeniiber der Eintrittsebene
beschleunigt. Die zugehorige physikalische Modellierung wird nachfolgend erlautert.

1 I hik/kel
é p:l
7 Vorgabe: Pa
: [
f7 : n""l'..o-:Tl.: PPy 2. “faz.\':APr_\' Pr:
i
I
[
; zZ p:!
; hy=h, § ___
I
I
i
I |
' |
o s [k)/(kgK)]

Abbildung 3-1: Ansaughaus

Es wird angenommen, dass die Umgebungsluft vor dem Ansaughaus ruht. Zudem soll das
Ansaughaus als adiabat betrachtet werden und es wird keine mechanische Arbeit verrichtet, woraus
sich eine total isenthalpe Zustandsanderung ergibt. Die Energiebilanz um das Ansaughaus ermoglicht
die iterative Berechnung der statischen Austrittstemperatur bei definiertem Umgebungszustand und
gegebener Hohe des Ansaughauses:

Htl = mL,trl '(l"'WARl)'(hu +g-z): mL,trZ '(l"'WARz)'h,z = th
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mit m, ., =m, ., und WAR, = WAR,, ohne Wassereindlisung

2
S hy=h,+g-z=h, =h32+%

Ma*(T (T, )-1
e M ) ) S a1
mit Ma:; und R:CP'K—_I
Kk-R-T K

N

= T, iterativ (Newton-Verfahren)
fur ¢, =O0m/s und z=15m sowie FAR, = FAR, =0

Dabei sind der angesaugte Luftmassenstrom und die Umgebungsbedingungen vorzugeben. Das FAR
bleibt durch die Zustandsdanderung im Ansaughaus unverdndert bei einem Wert von 0, da in diesem
Modul keine Verbrennungsgase entstehen bzw. zugefiihrt werden. Die totale Austrittstemperatur
ergibt sich unmittelbar aus der Umgebungstemperatur:

htl = ht2
<T,=1,=T, (3.1.2)

Aus dem Druckverlust im Ansaughaus und dem Umgebungsdruck ldsst sich der Totaldruck am
Austritt berechnen:

D =Py —Ap, =p, —Ap, (3.1.3)

Der statische Austrittsdruck ergibt sich schlieBlich aus der Isentropengleichung fiir ideale Gase:

. {& j[,!fl)
P T,

=)
S Py = Do (E] (3.1.4)

Die Berechnung des Austrittszustands unterscheidet sich im Fall einer On-Design-Rechnung von der
einer Off Design-Rechnung. Bevor eine Off-Design-Rechnung durchgefiihrt werden kann, muss
zunachst das On-Design bestimmt werden. Im On-Design wird die Machzahl am Verdichtereintritt
angenommen. Damit ldsst sich die Querschnittsflaiche am Austritt des Ansaughauses mit Hilfe der

Kontinuitatsgleichung berechnen:

my '(1 + WAR) = ml,fN = Pon Coy A,

m m R, T
o4, = LN LN ) (3.1.5)

Py Con Ma,yy - poy Koy

mit Ma,, =0,5 [60]
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Die so berechnete Querschnittsfliche am Austritt des Ansaughauses bleibt auch fir alle
Off-Design-Betriebspunkte erhalten, woraus sich wiederum die Off-Design-Machzahl mit Gleichung
3.1.1 bis 3.1.4 ergibt:

mL,f Rz 'Tsz

Ma, = : : (3.1.6)
4, p,, K,

Im On-Design ist der Druckverlust tiber das Ansaughaus vorzugeben. Fiir das Off-Design wird dieser
dynamisch skaliert. Es gilt flir den Druckverlustbeiwert:

2
C
Apt =Cf P ?

:2-Ap, = 2-Apy = konst
> )

2
P € Piv " Cin

=C

2-Ap, 'Alz "Pa _ 2-Ap,y 'Al2 "Pan

mL,f2 'Rl 'Tsl mL,/N2 'Ruv 'Tsuv
/ ’ R -T
m, . .
& Ap, =Apy | =L | P Tt (3.1.7)
LN Pa Ry Ty

mit p.,v = p, =1,01325bar und T,,,, =T, = 288,15K
fur Ap,, =10mbar [07]

Der statische Druck am Eintritt in das Ansaughaus ergibt sich mit Hilfe der barometrischen
Hohenformel:

dp _p
= PETTRTS

p z
= jd—p=—i~jdz fir T=T(z)~T, und R =R(z)~ R, , da z < 100m
pop R.T 5 u u

= ln(p%)] = _RugT (z-2z,)

u

g -zj (3.1.8)
R T

< palz)=p, -m{
fir z, =0m und p, = p,
Im On-Design gilt analog zu Gleichung 3.1.8:
— 8
avz)=pn-exp| ———-z (3.1.9)
pAlN( ) Py p(RuN'TuN ]

AnschlieBend kann der Austrittszustand mit Hilfe der Gleichungen 3.1.1 bis 3.1.4 und der
berechneten Machzahl sowie dem Druckverlust im Off-Design bestimmt werden.
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Durch die Beschleunigung der Stromung reduziert sich die statische Temperatur des Fluids vom
Eintritt bis zum Austritt aus dem Ansaughaus. Dabei ist es moglich, dass Wasser aus der angesaugten
Luft auskondensiert. Wird die Sattigungsbeladung am Austrittszustand Gberschritten, so fallt Wasser
aus und das WAR am Austrittszustand ist entsprechend des zugehorigen Sattigungszustands am
Austritt des Ansaughauses zu reduzieren:

Pp s (sz) ) M,
s M
pA 2 — pD,st (TYZ )

2,st

WAR, , =

2,st

(3.1.10)

Ltr

mit ¢, =1, wenn WAR, , <WAR, = WAR, dann WAR, =WAR, ,

Trotz auskondensierten Wassertropfen wird das Fluid weiterhin als einphasiges ideales Gasgemisch
mit unverandertem Massenstrom behandelt. Die Uberpriifung der Sattigungsbeladung dient lediglich
der Korrektur des WAR am Austritt des Ansaughauses im Fall von Kondensatbildung.

3.2 Verdichter

Im Verdichter wird die angesaugte Luft komprimiert, was mit einer Temperaturerhéhung der Luft
einhergeht. Am Verdichteraustritt liegt der hochste Druck des gesamten Gasturbinenprozesses vor.
Bei der Wahl des Druckverhaltnisses ist darauf zu achten, dass eine Verdichteraustrittstemperatur
von ca. 625 °C nicht iberschritten wird, da sonst eine Kiihlung der hinteren Verdichterschaufeln notig
ware, oder sehr kostenintensive Nickellegierungen — wie in der Turbine — eingesetzt werden miissten
[62].

T A
Ax 1D h [kI/kg] P
p:l
Vorgabe:
Iy Mo por - Virn k.ky. ks, zy
prl
A S
| | 4
1 2
___________________________ .
al: 1
| i
) g
r
& & s [kJ/(kgK)]

Abbildung 3-2: Verdichter

Bis zu einer AuRRentemperatur von ca. 50 °C muss die Verdichteraustrittstemperatur unterhalb der
Materialgrenze von gdngigen Chromstdhlen liegen, damit der Verdichter trotz extremen
Wetterverhaltnissen weltweit betrieben werden kann [34]. Real ausgefiihrte Verdichter von
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Heavy-Duty Gasturbinen bendtigen fiir die Druckerhéhung ca. 10 bis 20 Stufen, jeweils bestehend
aus Lauf- und Leitrad. Hinzu kommen ein oder mehrere verstellbare Leitrader in den vorderen Stufen
des Verdichters, um den angesaugten Luftmassenstrom zu variieren. Hier ist auf eine ausreichende
Anzahl an Verdichterstufen zu achten, damit die Stufenbelastung nicht zu grof§ wird. Zur Kihlung der
Brennkammer bzw. der Turbine wird dem Verdichter in der Regel an mehreren Stellen wahrend des
Verdichtungsprozesses Luft abgezapft, welche entsprechend des erforderlichen Druckniveaus des
Einsatzortes schon nach den ersten Stufen oder erst am Ende des Verdichters entnommen wird. Die
Modellierung des Verdichters erfolgt hingegen nur mit einer virtuellen Stufe und einem verstellbaren
Vorleitrad, mit der Kihlluftentnahme am Stufenaustritt. Dies bringt den signifikanten Vorteil mit sich,
dass real vermessene Verdichterkennfelder fiir die Berechnung von Off-Design-Betriebspunkten
verwendet werden konnen. Bei einer mehrstufigen Modellierung wirde fir das Off-Design ein
eigenes Kennfeld fiir jede einzelne Stufe bendtigt, wobei die Verfiigbarkeit von einzelnen
Stufenkennfeldern dulerst gering ist. Durch diese prinzipiellen Vereinfachungen ergeben sich
Abweichungen, die —wie spater im Kapitel zum Kiihlluftsystem beschrieben wird — zu korrigieren
sind. Durch die entsprechenden Korrekturen, z. B. fiir die Verdichterarbeit und der Zustandsgréfien
an den verschiedenen Kihluftentnahmestellen, lasst sich das einstufige Verdichtermodell auf ein
mehrstufiges Modell mit inneren Kiihlluftentnahmestellen Gibertragen. Dabei bleibt die Giiltigkeit des
Verdichterkennfeldes erhalten.

In der On-Design-Rechnung ergibt sich der Totaldruck am Austritt des Verdichters direkt aus dem
vorgegebenen Totaldruckverhiltnis:

Poy =Wy Doy (3.2.1)

Flr die Berechnung der totalen Austrittstemperatur wird sich der Entropiefunktion wie folgt bedient:

Vonis = Vin +1n(HtVN) (3.2.2)
Aus der Umkehrfunktion der Entropiefunktion ergeben sich die isentrope Totaltemperatur und
anschlieRend die isentrope Totalenthalpie am Verdichteraustritt:

1

Toni = l//zN,is_ (3.2.3)

= ht2N,is = h(T't2N,[s ’ FARZN N WARZN )

mit FAR,, = FAR,, und WAR,, =WAR,,

Uber den isentropen Wirkungsgrad des Verdichters errechnet sich die totale Enthalpiednderung wie
folgt:

Ah,, .
Ah, =—28 (3.2.4)

N
My is

mit Ahﬂv,m = htZN,is =y

Aus der totalen Enthalpiednderung und dem angesaugten Luftmassenstrom ldsst sich die
Verdichterleistung bestimmen:

P, =i, - Ahy, (3.2.5)



3 Modellierung der Komponenten 33

Der isentrope Wirkungsgrad bestimmt sich mit Hilfe der Entropiefunktion aus Gleichung A.2.22 (ber
einem Abgleich mit dem polytropen Wirkungsgrad iterativ. Schliellich kann die totale
Austrittstemperatur bestimmt werden:

hzZN = hth + AhtN

-1

=Ty =hsy (3.2.6)

Der relative Anteil der Kihlluft vom angesaugten Luftmassenstrom wird im On- und Off-Design
jeweils durch die Berechnung des Kiihlungssystems ermittelt. Moderne Verdichter verfiigen tber
eine aktive Kiihlluftentnahmeregelung, um auch in Teillastbetriebspunkten nur den bendtigten
Kihlluftanteil zu entnehmen:

Vi = ALY (3.2.7)
1IN
Vi = KL (3.2.8)
m,

Der Hauptluftmassenstrom und der Kihlluftmassenstrom am Verdichteraustritt lassen sich fir die
On-Design-Rechnung wie folgt angeben:

My =My — Mgy =My (1 - yKLN) (3.2.9)
My =Ny Vigy (3.2.10)

Die Teillastfahigkeit eines GuD-Kraftwerks wird maligeblich durch den Verstellbereich der
Leitschaufeln und damit durch den stabilen Betrieb des Verdichters bestimmt. Aufgrund der
Netzfrequenz ist der Turbosatz eines Kraftwerks in der Regel bei konstanter mechanischer Drehzahl
zu betreiben. Zudem ist es im GuD-Betrieb erstrebenswert, die Turbinenaustrittstemperatur konstant
zu halten, damit der Abhitzekessel fiir eine moglichst lange Lebensdauer keinen unnétigen
thermischen Schwankungen ausgesetzt ist und auch im Off-Design hohe Dampftemperaturen
erreicht werden konnen. Um nun die Leistung des GuD-Kraftwerks zu regeln wird der angesaugte
Luftmassenstrom im Off-Design (iber eine oder mehrere verstellbare Leitschaufeln in den ersten
Reihen des Verdichters reduziert. Dabei wird der Brennstoffmassenstrom so angepasst, dass die
Turbinenaustrittstemperatur im Off-Design der Turbinenaustrittstemperatur im On-Design
entspricht. Der Winkel um den das Leitgitter zugedreht werden kann ist auf rund 45 ° limitiert,
darlber hinaus reiRt die Stromung an den Schaufeln ab und es ist kein sicherer Betrieb der
Gasturbine mehr moglich. Fir eine weitere Absenkung der Leistung kann dann nur noch der
Brennstoffmassenstrom weiter reduziert werden, was mit einer signifikanten Absenkung der
Turbinenaustrittstemperatur und folglich der Effizienz des gesamten GuD-Kraftwerks sowie einer
Erhéhung von HC-/CO-Emissionen verbunden ist. Durch den geringeren Verdichtermassenstrom bei
unveranderter Querschnittsflache sperrt die erste Turbinenstufe bei niedrigerem Druckverhaltnis. Im
Leitschaufelverstellbereich muss daher die Verbrennungstemperatur geringfligig reduziert werden,
womit die CO-Emissionen unter Teillast durchschnittlich kleiner als 10 ppm bleiben. Folglich sinkt mit
fallender Leistung auch die Turbineneintrittstemperatur etwas ab. Aktuell sind durch die Verstellung
der ersten drei bis vier Verdichterleitreihen relative Generatorleistungen von rund 40 % realisierbar.
Abbildung 3-3 veranschaulicht die Regelung eines GuD-Kraftwerks qualitativ.
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Abbildung 3-3: Regelung eines GuD-Kraftwerks

Fiir die Off-Design-Rechnung wird ein Verdichterkennfeld benétigt, welches das totale
Druckverhaltnis und den isentropen Wirkungsgrad in Abhangigkeit von der relativen reduzierten
Drehzahl bzw. dem korrigierten Massenstrom des Verdichters wiedergibt. Die relative reduzierte
Drehzahl bzw. der korrigierte Massenstrom sind dabei wie folgt definiert:

* n n T
T i (3.2.11)
T
Noao Mo 1

=, e = i, - (3.2.12)

mit T, , =288,15K, p,, =1,01325bar und n,, , = 3000 min~'

Um die gewinschten GroéRRen aus dem Verdichterkennfeld einfacher auswerten zu kénnen wird die
Hilfskoordinate B eingefiihrt, welche orthogonal zu den Drehzahllinien verlauft und sich von der
Schluck- bis zur Pumpgrenze des Verdichterkennfeldes erstreckt. Auf diese Weise wird ein
eindeutiges Koordinatensystem aufgespannt und so dem Problem vorgebeugt, dass sich z. B. bei
konstanter Drehzahl und vorgegebenen Massenstrom mehrere Druckverhaltnisse finden. Fir die
Untersuchungen in dieser Arbeit wird sich dem Verdichterkennfeld des GE-LM2500 Aeroderivativs
bedient, welches in AnhangD einzusehen ist [31]. Mit 17 Stufen und einem maximalen
Totaldruckverhaltnis von 23 ist dieser Verdichter mit dem Verdichter einer Heavy-Duty Gasturbine
vergleichbar [21]. Da aber der Massendurchsatz bzw. die Leistungsklasse eine bis zwei
GroRenordnungen kleiner sind als bei einer Heavy-Duty Gasturbine, wird das Verdichterkennfeld in
der On-Design-Rechnung skaliert. Dabei wird der On-Design-Betriebspunkt mit dem gewtinschten
Verdichtermassenstrom bzw. Totaldruckverhiltnis an die Stelle des maximalen isentropen
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Wirkungsgrades im Verdichterkennfeld platziert, wobei die zugehorige relative reduzierte
On-Design-Drehzahl und die entsprechende Kennfeldhilfskoordinate den On-Design-Punkt eindeutig
festlegen. Aus den an diesem Punkt befindlichen Parametern und denen aus der
On-Design-Rechnung, errechnen sich die Skalierungsfaktoren fir das restliche Kennfeld, welches
anschlieend linear skaliert wird:

X

Design—Rechnung
=—=X

Iy = X Map—skaliert =ly XMap—original (3213)

Désign—Map

mit X € {Hﬂ/’mkorr’nV,i.c7n1‘ed*’ﬁ}
Die Verstellung der Leitschaufeln wirkt sich auf das Verdichterkennfeld aus, wodurch eine weitere
Skalierung des Kennfeldes im Teillastbetrieb erfolgt. Dabei werden in Abhangigkeit des
Leitschaufelverstellwinkels der korrigierte Massenstrom, das Totaldruckverhaltnis sowie der
isentrope Wirkungsgrad wie folgt skaliert [21]:

. . k -Aa
Myorr = mkorr,Map ) (1 - 11 00 j (3214)
k, Ax
I, =I1 —1)-|1--2 +1 3.2.15
14 ( tV ,Map ) ( 100 j ( )
_ 1_k3'A“2 (3.2.16)
77V,is UV,is,Map 100 L.

mit 0°< Ao <45° und k, =1, k, =1, k, = 0,01 [21]

Die Konstanten k; beschreiben die Kennfeldsensibilitdt durch die Leitschaufelverstellung und kénnen
im Einzelfall variiert werden, bis das gewlinschte Verdichterverhalten im Teillastbetrieb abgebildet
wird. Bei der vorliegenden Kombination der drei Konstanten ergibt sich bei minimalem
Leitschaufelverstellwinkel ein relativer Verdichtermassenstrom von etwas unter 60 %. Schlielich
lasst sich der Verdichtermassenstrom, in Abhangigkeit von der relativen reduzierten Drehzahl und
der Kennfeldhilfskoordinate, filir einen bestimmten Leitschaufelverstellwinkel im Off-Design
auswerten:

S * ptl ]—;l,o
ml - mkorr (ﬂ’nred ’Aa) ' T
P f

(3.2.17)

Der fir einen Teillastbetriebspunkt bendtigte Leitschaufelverstellwinkel ergibt sich iterativ lber die
Vorgabe der geforderten Generatorleistung im globalen Gleichungssystem des Kreisprozesses. Der
Hauptluftmassenstrom und der Kihlluftmassenstrom im Off-Design sind analog zu Gleichung 3.2.9
bzw. 3.2.10 zu bestimmen:

1y = 1y — My, = 1, '(l_yKL) (3.2.18)
Mgy =1y - Yy (3.2.19)

Die ZustandsgroBen am Verdichteraustritt lassen sich wie schon in der On-Design-Rechnung
bestimmen:
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P =1, -p, (3.2.20)
Wy =Wt ln(HtV)
=T

-1
12,is = lr//Z,is

= ht2,is = h(];z,isaFARzaWARz)

Ah, .
= Ah =—=
77V,is
h, =h,+Ah,
=T,=h, (3.2.21)

mit A =h, —h, FAR, = FAR ,WAR, = WAR,

tis — "Yt2,is
Auch die Verdichterleistung lasst sich wie im On-Design bestimmen:
B, =m, -Ah, (3.2.22)

Der polytrope Wirkungsgrad fiir die Off-Design-Rechnung ldsst sich nun direkt (ber die
Entropiefunktion wie in Gleichung A.2.22 bestimmen. Fir moderne Verdichter betrdgt der polytrope
Wirkungsgrad im On-Design tber 91,5 % [17, 34].

Die totale StufenenthalpiekenngréRe sollte fiir eine realisierbare Stufenbelastung kleiner als 0,65
sein, ansonsten muss die Anzahl an Verdichterstufen entsprechend erhoht werden. Fir die
Berechnung der StufenenthalpiekenngrofRe wird die erste Verdichterstufe herangezogen, wobei eine
konstante EnthalpiekenngroRe fir alle Stufen unterstellt wird. Zudem wird ein konstanter mittlerer
Ringraumradius vorausgesetzt, womit sich eine konstante Umfangsgeschwindigkeit im Mittelschnitt
ergibt. Die Stufenenthalpiekenngrofie ergibt sich aus der Umfangsgeschwindigkeit im Mittelschnitt,
der Stufenanzahl und der totalen Enthalpiedifferenz des Verdichters wie folgt:
1 Ah, 2-(h,—h,)

Vrs=—"—5<= — (3.2.23)
Zy U /2 Zy " Uy

mit W, , < 0,65 [34]

Dabei errechnet sich die Umfangsgeschwindigkeit im Mittelschnitt aus der Querschnittsflaiche am
Verdichtereintritt, der Wellendrehzahl und dem inneren bzw. &duferen Radius der ersten
Verdichterschaufel, wobei ein Nabenradius von 0,7 m angenommen wird:

_ Uty Tar 1
TR A R DU (ARLAT PN PN (3.2.24)
2 2 ’ ’
2 2
AV,e‘in:ﬂ-.(ra,l —7’;1)
A,
D i PR (3.2.25)
VA

mit 7, =0,7m [34]
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3.3 Brennkammer

In der Brennkammer wird dem Kreisprozess durch die Entziindung und moglichst vollstandige
Verbrennung von Brennstoff Energie zugeflihrt. Durch die Verbrennung erhoht sich die
Fluidtemperatur entsprechend des eingestellten FAR, bis die angestrebte Verbrennungstemperatur
erreicht ist. Die Durchstromung der Brennkammer ist mit einem Druckverlust behaftet. Der
Druckverlust wirkt sich zwar negativ auf die Performance der Maschine aus, ist aber notwendig damit
Kahlluft aus dem Verdichter in den Heillgaspfad einstromen kann und nicht umgekehrt.

A h [kJ/kg] Pa Pa
Vorgabe: 25
T Tos M- M@, My A, [P, . B P
e - A S A /
ol 0,2/2
i 2
G ‘< i
hrl B R i
51: /2 i
5 52 s [k)/(kgK)]

Abbildung 3-4: Brennkammer

Die Gute der Umwandlung von chemischer Energie des Brennstoffs in thermische Energie lber die
Verbrennung, wird mittels eines Brennkammerwirkungsgrades beschrieben. Dieser setzt die
zugefiihrte Brennstoffenergie mit der enthaltenen Warme aus dem Verbrennungsprozess ins
Verhiltnis:
0
My = ——— (33.1)
mB ' Hu

Anders ausgedriickt beschreibt der Brennkammerwirkungsgrad das Verhaltnis zwischen theoretisch
notwendiger Brennstoffmenge und dem tatsachlich bendétigtem Brennstoffmassenstrom, um eine
gewliinschte Verbrennungstemperatur bzw. zugefiihrte Warmemenge zu erreichen. Somit lassen sich

der theoretisch notwendige Brennstoffmassenstrom bzw. das theoretisch nétige FAR.., berechnen:

_ Q _ mB,theo ’ Hu _ mB,theo _ FAR[hgg
ek =~ =— = =

my-H my-H my FAR

u u

& FAR,. =1, - FAR (33.2)

Moderne Brennkammern verfiigen im On-Design (iber einen Brennkammerwirkungsgrad nahe der
100 % [34]. Durch die Vorgabe einer Verbrennungstemperatur im Iterationsschema des
Kreisprozesses kann das theoretisch notige FARy., iterativ bestimmt werden. Dafiir werden die
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erzeugten Tabellen der Verbrennungstemperatur im chemischen Gleichgewicht ausgewertet. Die
Brennstofftemperatur muss dabei ebenfalls definiert werden. Die restlichen Eingangsparameter fir
die Auswertung der Gleichgewichtstemperatur sind aus der Berechnung des Moduls vor der
Brennkammer bekannt. Fiir die On-Design-Rechnung ergibt sich somit:

T

12N

= TeqN = Teq (pths Ty, FAR . s WAR, TB’FARvorhN) (3.3.3)

= FAR,,,, iterativ (Newton-Verfahren)

Dabei ist das FAR,ms nur im Fall einer vorherigen Verbrennung gréRer als 0. Uber den
Brennkammerwirkungsgrad lasst sich nun das tatsachlich notwendige FAR bestimmen, woraus sich
nach Gleichung 3.3.2 unmittelbar der benétigte Brennstoffmassenstrom ergibt:

FAR
FARN — theoN
17 kv
= 1it,, = FAR, Ty (3.3.4)

1+ WAR,, + FAR,, ..
mit 77,y = 0,998 [07]
Mit Hilfe der Massenbilanz um die Brennkammer ergibt sich unmittelbar der Austrittsmassenstrom:
My, =My + gy (3.3.5)
Die Energiebilanz um die Brennkammer liefert die zugefiihrte Warmemenge:
QN = Ht2N _Hth =y - hyy =1y By
g QN =1,y 'h(TzZN )_ My 'h(TnN) (3.3.6)
mit FAR,, = FAR,, + FAR, = FAR,,, + FAR, und WAR,, =WAR,,

Im On-Design lasst sich der totale Druckverlust direkt Gber die Annahme eines relativen
Druckverlustes bzgl. des totalen Eintrittsdrucks im On-Design angeben, woraus sich ebenfalls der
totale Austrittsdruck ergibt:

Ap,
Pon = DPax —BPw = Py '(1_—1\/) (3.3.7)

mit 220 — 003 [07]
Pan

Uber die Angabe einer Eintrittsmachzahl ldsst sich in der On-Design-Rechnung die statische
Eintrittstemperatur wie folgt iterativ berechnen:

e’ Ma,,’
hmv = hslN +% = hslN +¢'K1N 'RIN 'TslN
Ma,,’
thw :h(TslN)"' 21N 'K(TSIN)'R(TSIN)'TSIN (3.3.8)

= T,y iterativ (Newton-Verfahren)
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mit Ma,, = 0,35 [60]

Mit der Isentropengleichung fiir ideale Gase berechnet sich weiterhin der statische Eintrittsdruck:

- (3.3.9)

tIN

T J[J

Pan = Pan (

Uber die Kontinuitatsgleichung und die ideale Gasgleichung ergibt sich schlieRlich die
Querschnittsfliche am Eintritt in die Brennkammer:

Py

My =Py Cy 4 = Oy 4
RIN 'TslN
. K,
Sy =pay-Mayy - 4 - X
RlN 'TslN
m /R -T
<:>Al — 1IN . 1IN sIN (3310)
Pay -Ma,y Kin

i C
mit Ma,, = —
Ky Ry Ty

Die Stromungsgeschwindigkeit am Eintritt in die Brennkammer ergibt sich aus der Definition der
Machzahl:

iy =Mayy Ky Ry Ty (3.3.11)

Auf analoge Weise, wie mit Gleichung 3.3.8 bis Gleichung 3.3.11, ldsst sich der statische
Austrittszustand berechnen, wobei auch hier eine Austrittsmachzahl fir das On-Design vorgegeben
werden muss:

M. 2
htzN:h(TszN)+ azzN 'K(TszN)'R(TszN)'TyzN (3.3.12)

=T, iterativ (Newton-Verfahren)

mit Ma,, =0,2
P ) 3.3.13
Pon = Pon (3.3.13)
Ty
j R,,-T
4, = myn oy LN (3.3.14)
Doy - Mayy Koy
¢,y =Ma,y '\/KzN Ry T,y (3.3.15)

Um das Verhalten des Brennkammerwirkungsgrades im Off-Design beschreiben zu kénnen, wird der
teilempirische Brennkammerbelastungsparameter definiert [41]. Da die thermodynamische
Berechnung der einzelnen Komponenten moglichst unabhangig von der Komponentengeometrie sein
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soll, wird der Brennkammerbelastungsparameter mit dem unbekannten Brennkammervolumen
multipliziert. Im Weiteren wird das so gebildete Produkt als BezugsgroRe fiir die Berechnung des
Brennkammerwirkungsgrades verwendet, womit sich das Brennkammervolumen eliminieren lasst
[14]:

my

Tle
18 300

Qpy =
Vik * Pan

my
TslN
1.8 300
e

Im Off-Design lasst sich der Brennkammerwirkungsgrad wie folgt beschreiben [41]:
{Z+E-loglo[%ﬂ
UBK :1_10 BKN " BK
{ZJrE-logm[S;; j:‘
Q

- - v
A =1og,,(1-74 )— B -log (Mj
10 BKN 10 QBKN 'VBK

S Qpey Vi = (3.3.16)

pslN

& Ny =1-10 (3.3.17)

< A =log,,(1- 174 ) (3.3.18)

mit B =1,6 [41]

Der so auf das On-Design normierte Brennkammerbelastungsparameter ergibt sich mit
Gleichung 3.3.16 zu:

. 1’8 (Tsl'ViTSI)
Q _ Qe Vi _ 1, .(pslN) -e[ 300 }

Quev Oy Vg My Py

(3.3.19)

Um Gleichung 3.3.19 auswerten zu kdnnen, muss zunachst der statische Eintrittszustand bestimmt
werden. Da die Eintrittsmachzahl im Off-Design unbekannt ist, wird die statische Eintrittstemperatur
mit Hilfe von Gleichung 3.3.8 bzw. der Kontinuitatsgleichung berechnet:

2

) 2
hy = hy +%:h51 +l( - )

2 \p -4

1 (i, R-T. Y
thl_hcl _Lﬂ : Sl]

2 Al psl

Gl
n. R(T.))-T., (T, <@+
< h, =h(T,) L R(@T,) 1[—”) (3.3.20)
2 14 Pa T,

= T, iterativ (Newton-Verfahren)
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Wird der Druckterm resubstituiert, ergibt sich unmittelbar der statische Eintrittsdruck:

(Tsl ][KKJ
P =Pn (3.3.21)

T

t1

Aullerdem ist es anschliefend moglich die Eintrittsmachzahl sowie die Eintrittsgeschwindigkeit zu

bestimmen:

_ ml Rl 'Tsl
4, py K,

¢, =Ma,-\k R, ‘T, (3.3.23)

Da der Eintrittszustand bekannt ist, kénnen analog zur On-Design-Rechnung das theoretisch
notwendige FARy., bzw. das tatsachlich notwendige FAR sowie der Brennstoffmassenstrom, wie in
Gleichung 3.3.3, Gleichung 3.3.4 und mit dem Brennkammerwirkungsgrad aus Gleichung 3.3.17,

Ma, (3.3.22)

iterativ bestimmt werden:

T,=T,=T,(p,.T,,FAR

eq eq

WAR,,T,,FAR,,,) (3.3.24)

theo °

= FAR,,,, iterativ (Newton-Verfahren)
FAR
FAR — theo
sk
= 1it, = FAR ™ (3.3.25)

1+ WAR, + FAR

vorh

Die Massen- und Energiebilanzierung um die Brennkammer liefern den Austrittsmassenstrom bzw.
die zugefiihrte Warme analog zur On-Design-Rechnung:

thy = 1y + 1, (3.3.26)
Q =, 'h(th)_ml 'h(Ttl) (3.3.27)

mit FAR, = FAR, + FAR = FAR ,, + FAR und WAR, = WAR,

vorh

Der totale Druckverlust wird im Fall der Brennkammer neben dem durch Reibung hervorgerufenen
aerodynamischen Verlustanteil, auch von einem durch die Temperaturerhéhung begriindeten
thermischen Verlustanteil bestimmt [41]:

Apt = Apt,aem + Apt,therm (3328)

Dabei lasst sich fiir das On-Design eine Annahme Uber das Verhaltnis der beiden Verlustanteile
treffen:
Apt,aeroN - 5,1

~ 22 [41]
Apt,thermN 0’4

L, 51

T - . 3.3.29
51+0,4 Py 55 ( )

N Alyl,aeroN = Al?tN :
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04 04

0 - . 3.3.30
51+0,4 Py 55 ( )

g Apt,thermN = A]?tN '

Die Beschreibung des aerodynamischen Verlustterms ist identisch mit der des Druckverlustes im
Ansaughaus aus Gleichung 3.1.7:

2

¢
Apt,aem = Cf,aero ' pl ’ 7

2
} R -T
g Apt,aero = Apt,aeruN ( l.nl ] : pSlN ' l - (3331)
my P Ry Ty
Der thermische Verlustterm wird dagegen wie folgt beschrieben [41]:
FAR,,, ¢’
Apt,therm = Cf,therm T:h pl ?
T / 2 T, 2
= Cf,therm = Apt,therm ' < ’ 2 = Apt,thermN : L * 5 = kO”le.
FARtheo pl ’ cl FARtheaN pljv : ClN
2
} R -T -FAR
< Apt,therm = Apz,zhermN \/( l.nl J ’ Pun L Tk (3.3.32)
my Pa Ry T, Ny - FAR,

mit FAR,, =1y - FAR

theo

Somit kann der Totaldruck am Austritt der Brennkammer auch im Off-Design berechnet werden:

P = Pa —Ap, (3.3.33)

Da nun der totale Austrittszustand bekannt ist, kénnen die entsprechenden statischen
ZustandsgroRen mit den Gleichungen 3.3.20 bis 3.3.23 bestimmt werden:

Bl
n, R\T,)-T T, |Lx\Z)-
h, zh(Tsz)+l- i, R(T,) T, [;2 (3.3.34)
214, P T,
= T, iterativ (Newton-Verfahren)
TS2 (’(2"]
Py =P T, (3.3.35)
] R,-T
Ma, = M e (3.3.36)
4, py, K

c,=Ma, -\, -R,-T, (3.3.37)
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3.4 Turbine

In der Turbine werden die heilen Abgase der Verbrennung entspannt, was mit einem Druck- und
Temperaturabbau des Gases einhergeht. Bei Heavy-Duty Gasturbinen sitzt die Turbine auf derselben
Welle wie der Verdichter und der Generator, welche durch die Turbine angetrieben werden. Die
Turbine wird dhnlich wie der Verdichter als eine virtuelle Stufe — bestehend aus Leit- und Laufrad —
modelliert, um auch hier reale Turbinenkennfelder verwenden zu konnen. Real ausgefiihrte Turbinen
einer Heavy-Duty Gasturbine weisen meist drei bis finf Stufen auf.

A prl
h [kl/kg]
p:l
Vorgabe:
N1~ poi s 21
A SO
prl
@y 1
h . . em T ercccccemeesem——mm—=——= 15,-.__ - / p:l
LoD . cf/Z

5 52 s [k/(kgK)]

Abbildung 3-5: Turbine

Aus der Leistungsbilanz Uber die Welle des GuD-Kraftwerks ergibt sich in der On-Design-Rechnung
die von der Turbine geforderte Leistung:

Oznmech'(PTN+PDTN)+PVN+PGN

1
QPTN:_PDTN_—'(PVN"‘PGN) (3.4.1)

mech
mit 77, = 0,996 [07]

Dabei wird das Druckverhaltnis der Turbine iteriert, bis die Leistungsaufteilung zwischen Gas- und
Dampfturbine der Leistungsbilanz genigt. Sollten mehrere Turbinen auf der Welle angeordnet sein,
wie es bei einer Gasturbine mit Zwischenverbrennung der Fall ist, wird die mit Gleichung 3.4.1
ermittelte Gasturbinenleistung auf die jeweiligen Turbinen aufgeteilt. Allerdings muss dann fir jede
Turbine —auller der ersten — das Druckverhaltnis, welches im On-Design in der Turbine abgebaut
werden soll, vorgegeben werden. Im Folgenden wird die thermodynamische Bilanzgrenze lediglich
Uber das Laufrad der Turbine gezogen, da der Turbinenstator keine Arbeit verrichtet. Die Kiihlung des
Leit- bzw. Laufrades wird gesondert im Abschnitt zum Kahlungssystem behandelt. Aus dem
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Gasmassenstrom am Eintritt des Rotors ergibt sich die totale Enthalpieanderung in der Turbine,
welche unter der Annahme einer adiabaten Turbine der Schaufelarbeit entspricht:

Ahy = I.JTN (3.4.2)

my

Aus der Umkehrfunktion der Enthalpie errechnet sich anschlieRend die Totaltemperatur am Austritt
der Turbine:

T - (3.4.3)

12N = htZN

mit i, =Ah, +h

t

v und FAR,, = FAR,,,WAR,, = WAR, i, = i, ,

Uber den isentropen Wirkungsgrad der Turbine l3sst sich unter Zuhilfenahme der Entropiefunktion
das Totaldruckverhaltnis wie folgt berechnen:

oY/ — M—’N (3.4.4)

tN ,is
TN ,is
= hz‘ZN,is =l + AhtN,is

-1

= thN,is = htzN,is (3.4.5)
— H[TN — e*('/’z,v,is*'//w) (346)
mit Wy =Wy + ln[ j =Viv— ln(HtTN)
tTN
Daraus ergibt sich unmittelbar der Totaldruck am Turbinenaustritt:
1
Poon = Pan H— (3.4.7)

tTN

Fiir die Berechnung des Off-Designs wird dhnlich wie beim Verdichter ein Kennfeld benétigt. Fiir die
Untersuchungen in dieser Arbeit wird das Kennfeld der axialen Hochdruckturbine NASA CR-168289
verwendet, welches in Anhang D einzusehen ist [31]. Aus Griinden der Ubersichtlichkeit ist im
Turbinenkennfeld nicht der korrigierte Massenstrom, sondern das Produkt aus korrigiertem
Massenstrom und der relativen reduzierten Drehzahl Giber dem Totaldruckverhiltnis aufgetragen:

. = . Pno hy
mkorr ' nred - ml ) ’ (348)
P nW,O

mit n,, , = 3000 min '

Das Kennfeld wird analog zum Verdichterkennfeld fir die jeweilige Anwendung skaliert, indem der
On-Design-Betriebspunkt an der Stelle maximaler Effizienz im Kennfeld platziert wird und das
Totaldruckverhaltnis, der korrigierte Massenstrom sowie der isentrope Wirkungsgrad entsprechend
der On-Design-Rechnung angepasst werden. Die sich daraus ergebenen Skalierungsfaktoren dienen
wiederum der Skalierung der Parameter des restlichen Kennfeldes:
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X

_ Design—Rechnung - X

lX Map—skaliert = lX ’ XMap—original (349)

Design—Map

. *
mit X € {HtT9mkorr977T,is9nred 9ﬂ}

Um den jeweiligen Betriebspunkt eindeutig im Kennfeld festzulegen bzw. vorzufinden, wird sich auch
im Fall der Turbine der Kennfeldhilfskoordinate 8 bedient. Bei der Off-Design-Rechnung wird
zunachst der Massenstrom in Abhangigkeit von der relativen reduzierten Drehzahl und einem
Startwert fiir die Kennfeldhilfskoordinate R aus dem Turbinenkennfeld bestimmt. Auf gleiche Weise
werden der isentrope Wirkungsgrad und das Totaldruckverhaltnis Gber das Turbinenkennfeld

ermittelt:
x T
mZ = mkorr,Map (ﬂ’ nred ) & = (3410)
t1,0 Tl"l
U, = Htr,Map(ﬂ,nred ) (3.4.11)
77T,is = nT,is,Map (ﬂ’ nred ) (3412)

Mit Hilfe der Entropiefunktion und des isentropen Wirkungsgrades lassen sich die totale
Enthalpiednderung und die totale Austrittstemperatur der Turbine bestimmen:

W, =w, —In(l,;) (3.4.13)
=T =Va | (3.4.14)
= by, = h(T, ., FAR,,WAR,) (3.4.15)
= A =1y (B =) (3.4.16)
=T,=h," (3.4.17)

mit FAR, = FAR ,WAR, = WAR,
Der Totaldruck am Turbinenaustritt ergibt sich wiederum aus dem Totaldruckverhiltnis:

P2 = Pn L (3.4.18)
HZT
Nun muss Gberprift werden, ob der durch die Turbine durchgesetzte Massenstrom und die von der
Turbine gelieferte Leistung dem Gesamtsystem geniigen. Sollte dies nicht der Fall sein wird die
Kennfeldhilfskoordinate B solange variiert und die Gleichungen 3.4.10 bis 3.4.18 erneut ausgefihrt,
bis Massenstrom und Leistung die vom Gesamtsystem geforderten Werte annehmen. Dabei
bestimmt sich die Turbinenleistung wieder mit Hilfe der Leistungsbilanz tiber die Welle:

0:77mech'(PT+PDr)+PV+PG

1 .
&P =-P,———- (P, +P,)=m, -Ah, (3.4.19)

mech

mit m, = m,
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Der polytrope Wirkungsgrad der Turbine ergibt sich im Off-Design auf analoge Weise wie beim
Verdichter (ber die Entropiefunktion mit Gleichung A.2.23. Moderne Turbinen haben einen
isentropen Wirkungsgrad von ca. 92,0 %, fir eine adiabate respektive ungekiihlte Zustandsanderung
[17]. Der Kiihlungseinfluss wird durch die Kiihlluftbeimischung vor bzw. nach der Entspannung in der
Turbine Uber das Kihlungssystem abgedeckt, wie im zugehorigen Kapitel zum Kihlluftsystem
beschrieben wird [30].

Die totale StufenenthalpiekenngroRe sollte fiir eine realisierbare Stufenbelastung auch fur die
Turbine einen bestimmten Wert nicht Gberschreiten. Dieser Wert fallt durch die beschleunigte und
damit weniger ablosungsgefahrdete Stromung in der Turbine deutlich hdher aus als im Verdichter.
Die totale StufenenthalpiekenngréBe der Turbine sollte einen Wert von 2,5 nicht (iberschreiten,
ansonsten kann es sinnvoll sein die Anzahl an Turbinenstufen entsprechend zu erhéhen. Real
ausgefiihrte Turbinenstufen werden im Gegensatz zu Verdichterstufen mit deutlich mehr
Belastungsreserven ausgelegt. Der Lebenszyklus einer Gasturbine betrdgt ca. 30 lJahre,
wahrenddessen in aller Regel Performance-Upgrades durchgefiihrt werden. Dadurch kann die
Turbinenleistung erheblich gesteigert werden, was die Turbine auch ohne das Hinzufligen einer
weiteren Stufe verkraften muss [34]. Mit einer moderaten Stufenbelastung lassen sich zudem hdhere
Turbinenwirkungsgrade realisieren, als bei einer groBen Stufenbelastung. Fiir die Berechnung der
Stufenenthalpiekenngrofle wird wie schon im Verdichter eine konstante EnthalpiekenngroRe fiir alle
Stufen und eine konstante Umfangsgeschwindigkeit im Mittelschnitt vorausgesetzt. Die
Stufenenthalpiekenngrofle ergibt sich dann aus der Umfangsgeschwindigkeit im Mittelschnitt, der
Stufenanzahl und der totalen Enthalpiedifferenz der Turbine:
1 ' Ah

\Ph,t,T,St - _ 2 (htl — htZ)

z 2/2_ —_2
T U Zp tUp

t

(3.4.20)

mit W, , . <2,5 [17]

Die Umfangsgeschwindigkeit im Mittelschnitt ergibt sich aus der Querschnittsfliche am
Turbineneintritt, der Wellendrehzahl und dem inneren bzw. &uferen Radius der ersten
Turbinenschaufel, wobei ein Nabenverhaltnis anzugeben ist:

u ,+u. v, +r
TR R B AP (R E N PR (3.4.21)
2 2 ’ ’
r 2
AT,aus =7 (ra22 _}:22):72-.}/11,22 |:1_( lzr j :|
a2
AT,aus
ln = 5 (3.4.22)
7Z'-|:1—(7;’2r j }
a2
ry =T, - (3.4.23)

mit r/ =0,7 [60]
ra,2
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3.5 Kamin und Abhitzekessel

Der Kamin mit Diffusor ist das Endstiick des Gasturbinenprozesses, durch welches die Abgase der
Gasturbine in ausreichender Hoéhe an die Umgebung abgegeben werden. Aufgrund des
Kaminsaugeffektes und des Druckverlustes bei der Durchstrémung, stellt sich der statische
Turbinenaustrittsdruck ein. Daher besteht schon in der On-Design-Rechnung eine Rickkopplung
zwischen Gasturbine und Kamin. Die Kaminhohe ist oftmals aus juristischen und 6konomischen
Grinden limitiert. Zudem darf die Stromungsgeschwindigkeit am Kaminaustritt nicht zu grol8 werden,
um die Schallemissionen des Kraftwerks gering zu halten.

3.5.1 Kamin ohne Abhitzekessel

Aus der barometrischen Hohenformel ergibt sich analog zu Gleichung 3.1.8 der statische
Austrittsdruck in Abhdngigkeit von der Kaminhohe und den Umgebungsbedingungen, die bereits
beim Ansaughaus definiert wurden:

—0.1073
ps2(Z):pu.eXp( l(ng 'Zj (3.5.1)

Im On-Design gilt wiederum analog zu Gleichung 3.5.1:

~-g- 1073
z)= eXp| ———-Z 3.5.2
psZN( ) puN p( RuN . TuN J ( )
. d »

2 i s t h kJ/kg] Pn
i
: Vorgabe: P
: z, ¢y May, Apyy,
|

A RN Pa
|
i
: hy=h, """t
|
| p:l
|
|

— — e e A 4 :
L
: — >
1 a0 s [kJ/(kgK)]

Abbildung 3-6: Kamin

Unter der Annahme von adiabaten Verhaltnissen ist die Zustandsanderung im Kamin wie im
Ansaughaus total isenthalp. Die Energiebilanz um den Kamin liefert somit die statische Temperatur
am Kaminaustritt wie folgt:
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H, =, ,, -(1+WAR +FAR,)-h, =1, ,, - (1+WAR, + FAR,)-h, = H

12
mit 1, ,, =11, ., und WAR, = WAR,, FAR, = FAR,
2

eh,=h, zhsz+%+g-z

_tity ., -(L+ WAR, + FAR,)) 1,

CZ = =
P-4, Py 4,
H psz
mit ==
& Rz 'Tsz
2
m., -R(T,) T
< h, :h(Tsz)"'l'{ o BT Sz} +g-z (3.5.3)
2 Dy 4,

= T, iterativ (Newton-Verfahren), mit z = 60m [44]

Dabei muss die Querschnittsfliche am Kaminaustritt bekannt sein, welche sich aus dem
Kamindurchmesser ergibt. Die Stromungsgeschwindigkeit am Kaminaustritt muss im On-Design
aufgrund von Schallemissionen kleiner als ca. 30m/s sein, woraus sich der minimale
Kamindurchmesser iterativ bestimmen lasst [03]:

_ mG,_fN _ mG,_/N 'Rzzv 'T.szzv
Con = 1 y
Pay "4 Py -4y
m ‘R, -T
oA, = e, 1y Loy (3.5.4)
Pson "Caoy

d 2
mit 4, :”(ﬂ fur c,, <30m/s

= d iterativ

. {m/ R(T0) T } g

Poy 4,
=T, iterativ (Newton-Verfahren)

Der Totaldruck am Kaminaustritt |dsst sich nun mit Hilfe der Isentropengleichung fiir ideale Gase im
On-Design bestimmen:

_ Ty L”;l}
Py = Pon- (3.5.5)
TYZN
mit 7,,,, =T, , total isenthalp

Analoges gilt fiir die Off-Design-Rechnung:



3 Modellierung der Komponenten 49

(3.5.6)

P = Py '[%jLZJ

s2

mit 7, =T,

t1’

total isenthalp

Es bleibt noch die Querschnittsflache am Kamineintritt respektive am Turbinenaustritt zu bestimmen.
Da die Querschnittsflichen unabhangig vom Betriebspunkt sind, ist lediglich eine weitere Annahme
Uber die On-Design-Machzahl am Kamineintritt notwendig. Zunachst wird die statische Temperatur
am Kamineintritt wie folgt berechnet:

2

M. 2
hmv = hslN +C]TN = h(TslN)+ 6;,\,

'[K(TslN)'R(TslN)'TslN] (3.5.7)

= T, iterativ (Newton-Verfahren)
mit Ma,, =0,4 [60]

Aus der Isentropengleichung fiir ideale Gase folgt der statische Druck am Kamineintritt:

(3.5.8)

quw

T,

tIN

Pan = Pun (

AnschlieBend lasst sich mit der Kontinuitdtsgleichung unter der Annahme eines idealen
Gasgemisches die Querschnittsflaiche am Kamineintritt bestimmen:

Pan
R, -T :

sIN

m R. T
oA =—CN TN e (3.5.9)
Ma,y - p,y Kin

Aus dem Druckverlust im On-Design und dem Totaldruck am Kaminaustritt errechnet sich der nétige
Totaldruck am Kamineintritt:

Mg w =Civ " Pin A, =Mayy Ky Ry Ty

Pun = Poy A0y (3.5.10)
mit Ap,, =10mbar [07]

Der so berechnete Totaldruck am Kamineintritt muss mit dem Totaldruck am Turbinenaustritt
Ubereinstimmen. Damit der Prozess diese SchlieBungsbedingung erfiillt, werden der von der Turbine
gelieferte Abgasmassenstrom, das FAR sowie der Totaldruck und die Totaltemperatur am
Turbinenaustritt iterativ angepasst. Folgend werden die Schritte von Gleichung 3.5.3 bis 3.5.10
wiederholt, bis der Totaldruck am Kamineintritt mit dem am Turbinenaustritt identisch ist. Uber
diese  On-Design-lteration des gesamten Gasturbinenprozesses wird schlielRlich die
Querschnittsflaiche am Turbinenaustritt festgelegt, um das Off-Design-Verhalten ohne Vorgabe der
Turbinenaustrittsmachzahl beschreiben zu kénnen. Zunachst wird bei der Off-Design-Rechnung
analog zu Gleichung 3.5.7 die statische Temperatur am Kamineintritt iterativ berechnet, wobei die
Machzahl am Kamineintritt (iber Gleichung 3.5.8 und Gleichung 3.5.9 ebenfalls als eine Funktion der
statischen Eintrittstemperatur ausgedriickt wird:
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2 2
=+ =) M e ) () 7] @511
. . [_ K(Tsl) }
mit Ma, = Moy R Ty _ My _[Tsuj <ol R(T, )T,
4 - py K A4 -py T, K(Tsl)

R
und p, =p, [ T J

tl
= T, iterativ (Newton-Verfahren)

Mit der statischen Eintrittstemperatur sind der statische Druck und die Machzahl am Kamineintritt
ebenfalls bekannt und der Totaldruckverlust der Stromung durch den Kamin kann analog wie beim
Ansaughaus nach Gleichung3.1.7 und den Ergebnissen aus der On-Design-Rechnung fiir das
Off-Design dynamisch skaliert werden:

2
m R T
G.f J Pan 4Ly (3.5.12)

Ap, =Apy | -
t " [mG,fN Pa Ry Ty

Mit Gleichung 3.5.2 bzw. Gleichung 3.5.3 ist der statische Druck bzw. die statische Temperatur am
Kaminaustritt zu berechnen, woraus sich mit Gleichung 3.5.6 der Totaldruck am Kaminaustritt ergibt.
Fiir die SchlieBungsbedingung des Gasturbinenprozesses wird wie im On-Design mit Gleichung 3.5.10
und Gleichung 3.5.12 der Totaldruck am Kamineintritt bestimmt:

DPu =P +Ap, (3.5.13)

AnschlieBend ist wieder zu Uberpriifen, ob der Totaldruck am Kamineintritt mit dem am
Turbinenaustritt Ubereinstimmt. Sollte dies nicht der Fall sein, werden analog =zur
On-Design-Rechnung die Schritte mit Gleichung3.5.11 bis 3.5.13 wiederholt und der
Turbinenaustrittszustand iterativ angepasst, bis die Schliefungsbedingung erfiillt ist respektive die
Totaldriicke zwischen den beiden Modulen Ubereinstimmen.

3.5.2 Kamin mit Abhitzekessel

Im Fall eines GuD-Kraftwerks ist dem Gasturbinenprozess ein Dampfprozess nachgeschaltet, wobei
die fur die Dampferzeugung notwendige Abgaswarme in einem Abhitzekessel Ubertragen wird. Auf
der Abgasseite ldsst sich die Kombination aus Abhitzekessel und Kamin, unter Berlcksichtigung
zweier Anderungen, wie der Kamin ohne Abhitzekessel modellieren. Zum einen erhéht sich aufgrund
der Durchstrémung von Warmelibertragungsflachen im Abhitzekessel der abgasseitige Druckverlust.
Zum anderen ergibt sich nun die Temperatur am Kaminaustritt aus der Warmedibertragung vom
Abgas an den Dampf im Abhitzekessel. Die Gleichungen 3.5.1 und 3.5.2 sind weiterhin giiltig,
allerdings ist die Zustandsanderung durch die im Abhitzekessel abgegebene Warme nicht mehr
adiabat. Das Abgas kihlt sich aufgrund der Warmelibertragung ab und die Abgastemperatur am
Kaminaustritt stellt sich, wie im Kapitel zum Dampfprozess beschrieben, entsprechend ein.



3 Modellierung der Komponenten 51

> + h[k/kg]
1 Vorgabe: P
2,65, MGy, ADN, AT o,
hy 7Ty y f’;:
“f2
P
N\

»

& s [k/(kgK)]

Abbildung 3-7: Kamin mit Abhitzekessel

Aus der vom Dampfprozess festgelegten Totaltemperatur des Abgases am Kaminaustritt ergibt sich
die totale Austrittsenthalpie:

hy = h(thN) (3.5.14)

Aus dem Durchmesser am Kaminaustritt ergibt sich die Kaminaustrittsfliche, welche fir die
restlichen thermodynamischen GrofRen am Kaminaustritt bendtigt wird. Dabei muss auch hier die
Austrittsgeschwindigkeit am Kamin kleiner als ca. 30 m/s sein, wodurch sich der Kamindurchmesser
zum Schluss der Rechnung iterieren lasst:

2
4, = (gj (3.5.15)

fir c,, <30m/s

= d iterativ

Die statische Kaminaustrittstemperatur folgt iterativ:

1 [ritg - R(Toy) Ty T
ht2N=h(TsZN)+_'|: ef (T 2N:| +g-z
2 Poy 4

(3.5.16)

= T,,, iterativ (Newton-Verfahren)

Der Totaldruck am Kaminaustritt lasst sich wieder mit Hilfe der Isentropengleichung fiir ideale Gase
im On-Design bestimmen:

(3.5.17)
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Der Totaldruck am Kamineintritt folgt unmittelbar aus dem erhohten Druckverlust des Kamins mit
Abhitzekessel:

Pan = Pon + APy (3.5.18)
mit Ap,, =35mbar [60]

Die Gleichungen 3.5.7 bis 3.5.9 sind auch im Fall eines Kamins mit Abhitzekessel giiltig, womit sich die
statische Temperatur, der statische Druck sowie die Querschnittsfliche am Kamineintritt im
On-Design errechnen lassen. Zum Schluss muss mit Gleichung 3.5.4 Uberpriift werden, ob die
Geschwindigkeit am Kaminaustritt die 30 m/s im On-Design nicht liberschreitet und gegebenenfalls
der Durchmesser respektive die Querschnittflache des Kaminaustritts angepasst werden mussen. Der
Totaldruck am Kamineintritt muss auch hier wieder mit dem Totaldruck am Turbinenaustritt
Ubereinstimmen, wodurch die EingangsgrofRen iterativ Uber den Gesamtprozess angepasst werden.
Die Off-Design-Rechnung verhalt sich unter Bericksichtigung des erhohten Druckverlustes in
Analogie zum Kamin ohne Abhitzekessel, wobei auch hier die totale Austrittstemperatur wie im
On-Design vom Dampfprozess bestimmt wird.

3.6 Generator

Der Generator sorgt in Kraftwerken fiir die Umwandlung der mechanischen Wellenleistung der
Turbine in elektrische Energie und besteht aus einem Stdnder und einem Rotor. Im Generator
entstehen wahrend der Energiewandlung mechanische und elektrische Verluste. Die mechanischen
Verluste sind Reibungsverluste und proportional zur Drehzahl des Rotors. Da die Drehzahl des Rotors
der Netzfrequenz entspricht und im Kraftwerksbetrieb konstant gehalten wird, verdandern sich die
mechanischen Verluste liber den Betriebsbereich des Generators nicht. Elektrische Verluste ergeben
sich im Rotor, als auch im Stiander des Generators, wobei die des Rotors aus der Entstehung des
magnetischen Feldes resultieren und ebenfalls aufgrund der unveranderlichen Drehzahl Giber den
Betriebsbereich konstant bleiben. Die einzigen lastabhangigen Verluste ergeben sich aufgrund des
elektrischen Widerstands in den aus Kupfer bestehenden Standerwicklungen des Generators, welche
quadratisch proportional zur Generatorlast sind [54]. Die Differenz zwischen elektrischer Brutto- und
Nettoleistung stellt den elektrischen Eigenbedarf des Kraftwerks dar, z.B. um notwendige
Peripherieaggregate zur Kraftwerksregelung, oder Sicherheitseinrichtungen mit Energie zu versorgen.
Diese elektrische Verlustleistung wird mit Hilfe des Eigenbedarfsfaktors abgeschatzt. Fur die
thermodynamische Modellierung des Generators wird aullerdem der Generatorwirkungsgrad
bendtigt, um das Verhaltnis aus generierter elektrischer Leistung zu eingesetzter mechanischer
Wellenleistung anzugeben:

P

77E — GN ,el ,net (361)
PGN,el,brut
F el ,bru

Moy = _GN.el.brut (3.6.2)

PGN

In der On-Design-Rechnung sind der Generatorwirkungsgrad, der Eigenbedarfsfaktor des Kraftwerks
sowie die gewlinschte elektrische Nettoleistung vorzugeben. Anschliefend lasst sich die notwendige
mechanische Wellenleistung, welche die Gas- und Dampfturbine abzlglich der Verdichterleistung an
den Generator liefern missen, berechnen:
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PG el ,bru PG el ne
Py = 2t = e (3.6.3)
Nenn e Mo

mit 77,y = 0,985 [07, 46] und 77, = 0,98

In der Off-Design-Rechnung muss nach Vorgabe der gewiinschten elektrischen Nettoteilleistung
zunachst der lastabhdngige Generatorwirkungsgrad mit Hilfe folgender Korrelation berechnet
werden, um die nétige mechanische Wellenleistung zu bestimmen [21]:

P

GN ,el ,net
oy

P

GNN ,el ,net

Non = (3.6.4)

2

+ (=776 )| 1+ F, - Tt _ 1

2
GNN ,el ,net GNN ,el ,net

. P GN ,el ,net
Nenn

mit £, = 0,43 [21]

Abbildung 3-8 zeigt den Verlauf des Generatorwirkungsgrades Uiber der relativen Generatorlast.
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Abbildung 3-8: Generatorwirkungsgrad (iber relativer Generatorlast

Der Verlustfaktor der Kupferwicklungen des Generatorstanders wird hier mit ,,Fc,“ bezeichnet, womit
sich bei einem Wert von 0,43 das Teillastverhalten eines groRen Turbogenerators mit Gleichung 3.6.4

hinreichend genau beschreiben ldsst. Analog zum On-Design ergibt sich schlieBlich die nétige
mechanische Wellenleistung:

P el ,oru P eL,ne
P, = GN el.brut  * GN el net (3.6.5)
Moy T Moy
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3.7 Kihlungssystem

Die mit heiRem Abgas beanspruchten Teile der Gasturbine missen geklhlt werden, um der hohen
thermischen Belastung Stand zu halten. Zu diesen hoch belasteten Bauteilen gehoren die
Brennkammer und besonders die Turbinenschaufeln. Als KihImedium hat sich aus dem Verdichter
abgezapfte Luft, gegenlber einer theoretisch denkbaren Kiihlung mittels Dampf aus dem
nachgeschalteten Dampfprozess, durchgesetzt. Die Griinde hierfiir sind vielfaltig. Zum einen ist eine
luftgekiihlte Gasturbine unabhangig vom nachgeschalteten Dampfprozess zu kihlen und damit
flexibler einzusetzen bzw. schneller auf ihrer Nennleistung. Zum anderen ergaben Untersuchungen
zu dampfgekiihlten Turbinenschaufeln, dass die thermischen Spannungen in den Turbinenschaufeln
durch die relativ zur Luft hohe Warmekapazitdt des Dampfes, die Grenzen der wirtschaftlich
einsetzbaren Werkstoffe (ibersteigen. Ein weiteres Problem mit dampfgekihlten Schaufeln ist die
hohere Viskositat des Dampfes gegeniber der Luft. Es besteht die Gefahr, dass die zum Teil stark
gekrimmten Schaufelvorderkanten von innen nicht vollstandig mit Dampf durchstrémt werden und
dadurch lokal {iberhitzen. Ebenfalls konnten Dampfleckagen beim Ubergang von der statischen
Dampfquelle in den Rotor der Gasturbine nicht zufriedenstellend beseitigt werden, was bis heute ein
zentrales Problem dampfgekihlter Turbinenschaufeln ist. Eine Ausnahme besteht hier fiir die
Brennkammern der Gasturbinen M701G und M701J) des Herstellers Mitsubishi Heavy Industries,
welche mittels Dampf am Austritt der Hochdruckturbine des nachgeschalteten Dampfprozesses
geklhlt werden. Die Flachen der Brennkammerwéande sind gegeniiber Turbinenschaufeln wenig
gekrimmt und kdnnen somit ausreichend mit Dampf beaufschlagt werden. Der durch die Kiihlung
der Brennkammer erhitzte Dampf wird dem Dampfprozess vor Eintritt in die Mitteldruckturbine
wieder zugefiihrt [67]. Der Flexibilitatsnachteil besteht allerdings auch wenn nur die Brennkammer
dampfgekihlt wird, aufgrund dessen Mitsubishi Heavy Industries fiir groRere Betriebsflexibilitdt auch
eine rein luftgekiihlte Version der 60 Hz-Variante M501) nachtraglich, unter der Bezeichnung
MS501JAC, voraussichtlich im Jahr 2015 auf den Markt bringen wird [56].

Fiir GTlab wurde ein eigenes Kiihlungssystem entwickelt, welches die aus dem Verdichter
abzuzapfende Kiihlluftmenge bzw. die aus dem Dampfprozess bendtigte Dampfmenge mit
Rickwirkung auf den thermodynamischen Kreisprozess iterativ berechnet. Die Kihlluftmenge wird
als relative GroBe zum Verdichtermassenstrom bzw. vorliegenden Abgasmassenstrom iterativ
bestimmt. Der Kihlluftanteil einer jeden Turbinenstufe wird einzeln berechnet. Dabei wird zwischen
drei verschiedenen Kihlluftmethoden fiir jede Turbinenstufe unterschieden, welche im Folgenden
vorgestellt werden. Weiterhin wird fiir jede Stufe zunachst die Kihlluftmenge des Stators und
anschlieBend die des Rotors bestimmt, welche in Summe die Kihlluftmenge der jeweiligen
Turbinenstufe ausmachen. Die Unterteilung in Stator- und Rotorkihlluft ist fir die sukzessive
Beimischung der Kihlluft zum Hauptgasmassenstrom notwendig. Die maximale Schaufeltemperatur
der ersten Turbinenstufe muss vorgegeben werden. Die Schaufeltemperatur der folgenden Stufen ist
aufgrund der groReren Schaufellange und damit hdheren Fliehkraftbeanspruchung und auch aus
wirtschaftlichen Griinden, resultierend aus einer anderen Werkstoffwahl oder dem Entfall einer
keramischen Hitzeschutzschicht, etwas geringer. Ausgehend von der Schaufeltemperatur der ersten
Turbinenstufe, wird die Schaufeltemperatur der nachfolgenden Turbinenstufen in Abhangigkeit von
der Stufenzahl angepasst. Der hier verwendete lineare funktionale Zusammenhang, ergibt sich aus
der Mittelung verschiedener Schaufeltemperaturen einzelner Stufen, welche in der Literatur zu
finden sind [53, 68].

TSch,_j = T

Sch,max

(0,022 j+1,022 (3.7.1)
( )
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fur je {l,...,zT}

mit T,

Sch,max

= Ty . =1025°C [01, 10]

Die Kuhlluft- bzw. Dampfmenge fiir die Brennkammer wird ebenfalls iterativ bestimmt, wobei die
maximale Temperatur der Brennkammerwande entsprechend der Werkstoffwahl vorzugeben ist.
Unabhangig von der Kihlungsmethode und des Werkstoffs werden insgesamt 2% des
Verbrennungsgasmassenstroms als Sperr- und Leckageluft sowie zur Kiihlung der Welle und als
Axialschubausgleich angenommen. Diese Luftmenge wird der Brennkammerkihlluft als konstanter
Anteil addiert, weil die Entnahme ebenfalls nach der letzten Verdichterstufe erfolgt.

s~ 0,02 (3.7.2)

Mg px

Bei modernen Gasturbinen bestehen Turbinenschaufeln und Flammrohre der Brennkammer aus
Legierungen auf Nickelbasis, welche bei extremen thermischen Belastungen zusatzlich monokristalin
oder direktional erstarrt sind, um die Warmfestigkeit weiter zu erhohen. Darliber hinaus werden
diese Bauteile in der Regel mit einer keramischen thermischen Schutzschicht tberzogen, welche
durch eine niedrige Warmeleitfahigkeit die maximale Oberflaichentemperatur um bis zu 100 K
steigert [13, 36]. Die aktuelle Oberflachentemperatur im Dauerbetrieb fir mit Heilgas beaufschlagte
Bauteile liegt, flir eine hohe Lebensdauer und moderate Materialkosten, bei ca. 1025 °C [01, 10].

3.7.1 Konvektionskiihlung

Konvektiv geklhlte Bauteile werden im Inneren von Kihlluft durchstromt. Dabei wird Warme vom
heilen Bauteil auf die kiihlere Luft Gbertragen, wodurch sich das Bauteil abkiihlt respektive die
Kihlluft erwdarmt. Die Kihlluft tritt erst an der Schaufelhinterkante bzw. am Ende des Flammrohres
aus und mischt sich dort mit dem Heilgasstrom. Diese Art der Kiihlung wird bei modernen
Brennkammern gegeniber der effektiveren Filmkihlung bevorzugt, da die kontinuierliche
Beimischung von Kiihlluft im Flammrohr fiir eine inhomogene Temperaturverteilung und
Stréomungsstorungen in der Brennkammer sorgt und dadurch die Bildung von NO,- bzw.
CO-Emissionen und Verbrennungsinstabilitaten beglinstigt werden [34]. Abbildung 3-9 stellt den
konvektiven Warmetransfer schematisch dar.
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Abbildung 3-9: Konvektionskihlung

Aus der Energiebilanz um die Turbinenschaufel bzw. das Flammrohr folgt [22]:

Q=nmy, “ChKL '(TKL,z _TKL,I):mG ChG '(TG,l _TG,2)
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S0 =kgx Asenrsi - (TG,I - TSch/BK) (3.7.3)

wobei TKL,Z < Tonis

Weiterhin wird der Kihlungswirkungsgrad des Systems eingefiihrt:

T. —T
Miom = — 2 = 0,4 [55] (3.7.4)

TSch/BK “ LKL

Mit Gleichung 3.7.2 und 3.7.3 ergibt sich:

0= mKL “Cpxr  Mkony '(Tsch/BK - TKL,1)= kG»KL 'ASch/BK '(Tc,l - TSch/BK) (3.7.5)

Fiir dhnliche Gasturbinen gilt ein konstantes Flachenverhaltnis zwischen Schaufelflache bzw.
Flammrohrflache und durchstromten Gaskanalquerschnitt. Mit Hilfe der Kontinuitdtsgleichung lasst
sich die Schaufelflache bzw. Flammrohrflache berechnen:

Asenise _ c
4 =Cy
G
m
S Agpipx =4 Ag =¢y - ¢ (3.7.6)
Ps " Cs
Eingesetzt in Gleichung 3.7.5 ergibt sich:
. g
My~ Cp ki " Mony '(TSch/BK - TKL,I): N '(TG,1 - TSch/BK)
Pc " Cc
N My, _ kg ok ) Ty = Tonini
mg  Pg-Cq “Cpxr Mkony Tohing — TKL,l
Mit Einflhrung der Stanton-Zahl lasst sich schreiben:
mKL _ Cpo StGﬁKL TG,I _TSch/BK
LARYE : : (3.7.7)
mg Cokt Mionv Tsenise — Tir
k
mit StG —_ "GoKL

Cp6 P: Cs

Durch die Definition der konvektiven Kihlungseffektivitit und der Schaufelanzahl bzw.
Flammrohranzahl errechnet sich schlieRlich der relative Kihlluftbedarf:

Myr 5K C,¢ St To,— Ty
. t = ZSch/BK ' CA £ ' GoAL ' gKonv : T T (378)
mg Coxt Mk konv sen/Bk — Lkr
T. —T
mit &, = 2% ynd St ., = 0,005 [07, 53, 65]

TG,l kL
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3.7.2 Filmkiihlung

Thermisch besonders hoch belastete Turbinenschaufeln werden neben konvektiver Kiihlung
zusatzlich filmgekiihlt. Dabei tritt die Kiihlluft durch feine Bohrungen an der Schaufeloberflache aus
und legt sich um die von Heillgas umstromte Schaufel. Hierbei bildet sich ein thermisch schiitzender
Luftfilm um die Schaufel, welcher sich sukzessive mit dem Heillgasstrom mischt. Abbildung 3-10 stellt
den Warmetransfer im Fall der Filmkiihlung schematisch dar.

TG.l
) B AG '4_‘“&: TSc?: TG::
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Abbildung 3-10: Filmkiihlung

Aus der Energiebilanz um die Schaufel, der Stanton-Zahl und Gleichung 3.7.7 ergibt sich analog zur
Konvektionskiihlung [22]:

Q =y "CokL '(TKL,z _TKL,1)= g e '(TG,l _TG,2)= kokr * Ase '(Tad _TSch)

mg

=% “ChkL '(TKL,z _TKL,I): ke kr " Cy '(Tad - TSch)
¢ " Co
m €, T,-T,
= .KL =Cy,- P 'StG—>KL . % (3.7.9)
mg CpkL kr2 Lk

wobei Ty, , < T, mit St; ., =0,005 [07, 53, 65]

Zusatzlich wird auch hier die Kiihlungseffektivitat eingefiihrt, welche als konstant abgeschatzt wird:

TG 1 Tad
Epim = = 0,4 [22] (3.7.10)
TG,l - TKL,Z

Mit dem Kihlungswirkungsgrad fiir Filmkihlung und der Kihlungseffektivitat fiir Konvektionskiihlung
ldsst sich das Temperaturverhdltnis aus Gleichung 3.7.9 wie folgt formulieren:

Tad — TSch _ gKanv - (1 - 77Film ) : gFilm B gKonv ) gFilm ) 77Film

- (3.7.11)
Typr =Ty, NEitm * (1 - gKonv)

T. ,—T,
mit 7, = —=2—*L = 0,6 [22, 55

TSch “ LKL

Aus der Schaufelanzahl der Stufe errechnet sich der Stufenkihlluftbedarf bei Filmkihlung:
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Mgy s CpG

= Zgy, Cq Stk
mg ChKL
gKonv — (1 — ﬂFilm)' ‘C"Film — 8Konv : gFilm ) ﬂFilm

77Film ’ (1 - gKonv)

(3.7.12)

3.7.3 Dampfkiihlung

Die dritte Kihlungsmethode ist die Dampfkihlung, welche kommerziell ausschlieRlich in
Brennkammern eingesetzt wird. Der Kihlungsdampf wird dem nachgeschalteten Dampfprozess
entnommen und nach der Kiihlung wieder zugefiihrt, womit es sich im Gegensatz zur Luftkiihlung um
einen geschlossenen Kiihlungskreislauf handelt. In Abbildung 3-11 ist der Warmetransfer im Fall der
Dampfkihlung skizziert:

Abbildung 3-11: Dampfkihlung

Die Berechnung erfolgt analog zur luftgekiihlten Brennkammer mittels Gleichung 3.7.8, allerdings mit
einer fiir Dampf angepassten Stanton-Zahl:

mD,BK _ Cp G StGHD TG,] - TD,]
. ~ “BK cA : : " CKonv (3713)
mg € Mkonv Ty — TD,I
T, -T

£ und St,,_,,, =0,0034 [67]

mit 8K0nv = T
Gl 1Dy

3.7.4 Schaufel- und Brennkammergeometrie

Die zu kiihlenden Flachen und Gasquerschnittsflichen werden fiir jeden Stator und Rotor einer Stufe
sowie fur die Brennkammer einzeln bestimmt. Dabei werden typische Geometrieverhéltnisse fir
Heavy-Duty Gasturbinen angenommen.

mit (%J = (0,7 (Nabenverhaltnis) [60]
a/t

und (%)Sch = 3 (Langenverhiltnis) [60]

und (%)&h = 0,8 (Teilungsverhaltnis) [22]
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und (%Z)BK = 2 (Durchmesserverhiltnis) [41]

Die Querschnittsflaiche am Turbineneintritt bzw. —austritt ergibt sich aus dem Brennkammermodul

bzw. aus dem Kamin-/Abhitzekesselmodul. Fur die Querschnittsflichen der einzelnen Turbinenstufen

wird ein linearer Verlauf zwischen der bekannten Ein- und Austrittsflache der Turbine angenommen:
z.—1

A, =4+~ -(AZT—AI) (3.7.14)

z, —1

fur je {2,...,ZT - 1}

Die Gbrigen GeometriegrofRen lassen sich wie folgt berechnen:

— A./
o, = - (3.7.15)
7Z'-|:1— i ) }
r[l
Tij = Taj '(ri rﬂ) (3.7.16)
Ly = (1= 17), (3.7.17)

1 (V)
Ssan; =1 (/s - (3.7.18)
Lsen,j = Ssen,j '(%)Sch (3.7.19)

Abbildung 3-12 illustriert die geometrischen Zusammenhange einer Turbinenstufe.

Abbildung 3-12: Turbinengeometrie

Die zu kihlende Flache fiir jede Schaufel umfasst neben der eigentlichen Schaufeloberflache
zusatzlich die Wandbereiche an der Nabe bzw. am Geh&use. Somit ergibt sich, bei Annahme eines
konstanten Staffelungswinkels tiber alle Stufen, die Kiihlflache je Schaufel zu:
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70 - €08(Ag) | ( (3.7.20)

ra +’:)j

ASch,j =2- Ssen, j '|:lSch,j +

Zseh,j
mit Ay, =35° [17]

Die Schaufelanzahl der jeweiligen Stufe ergibt sich aus der Stufenquerschnittsflache:

N (3.7.21)
P (1 't)Sch,j N

Die mit HeiBgas durchstromte Kanalquerschnittsfliche ergibt sich bei konstantem
Schaufelabstromwinkel wie folgt:

Ag; = (1-1)g,, - cos(ag,,) (3.7.22)
mit o, =75°(67]

Neben der Schaufeloberfliche und den Ringraumflachen in der Turbine wird zusatzlich Kuhlluft far
den SchaufelfuR und Flachen in dessen unmittelbarer Umgebung benétigt. Diese zusatzliche Flache
wird mit 35 % der Schaufelseiten abgeschatzt und kann ausschlielich konvektiv gekihlt werden [22]:

AFu/fJ =0,35-2- (Z ' S)Sch,j (3.7.23)

Die Brennkammergeometrie ergibt sich aus der Schaufellange der ersten Turbinenstatorreihe und
dem Flammrohrwinkel. Zunachst werden der Durchmesser und die Liange eines Flammrohres
bestimmt:

dpe =2 lSch,l (3.7.24)
IBK = %)BK 'dBK (3.7.25)

Die zu kiihlende Mantelflache fiir ein Flammrohr ergibt sich unmittelbar:
Age =70 d g -l (3.7.26)

Mit Hilfe des Flammrohrwinkels errechnet sich der mittlere Radius der Flammrohre wie folgt:

Fogk =Ty + Ly -sin( By ) (3.7.27)
mit 3, = 40°

In Abbildung 3-13 sind die geometrischen Zusammenhéange fiir die Brennkammer skizziert. Diese
vereinfachte Geometrieberechnung gilt nur fiir radial verteile Flammrohrbrennkammern, welche bei
modernen Heavy-Duty Gasturbinen fast ausschlieflich verbaut sind. Der Vorteil gegeniber einer
Ringbrennkammer liegt darin, Druckamplituden wahrend der relativ instabilen Vormischverbrennung
lokal in einem Flammrohr zu isolieren und so Brennkammerschwingungen einzuddmmen, womit
hohere Verbrennungstemperaturen kontrollierbar bleiben. Nachteilig sind die groRRere zu kihlende
Flache und der Verzicht auch keramische Hitzeschilde, welche aufgrund der Flammrohrkrimmung
hier nicht zum Einsatz kommen. Jedoch sind auch die metallischen Flammrohre der Brennkammer,
wie vorderen Turbinenschaufeln mit keramischen Hitzeschutzschichten tiberzogen.
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Abbildung 3-13: Brennkammergeometrie

Die Anzahl an Flammrohren, welche radial um die Welle angeordnet werden, ergibt sich wie folgt:

2-7-
Zge = {—d rm’BKJ (3.7.28)
BK

Zum Schluss bleibt wieder die von Heillgas durchstromte Querschnittsflache zu bestimmen:

A4, =+ (3.7.29)

3.7.5 Entnahmestellen im Verdichter

Die Kuhlluft der verschiedenen Turbinenstufen wird auch in verschiedenen Stufen des Verdichters
abgezapft. Die Entnahmestelle im Verdichter richtet sich nach dem jeweilig benétigten Kihlluftdruck
um sicher zu stellen, dass es bei der Kihllufteinspeisung in der Turbine nicht zu einer Riickstromung
des heiBen Abgases in die Kihlluftkandle kommt. Folglich muss der Druck an der
Kihlluftentnahmestelle, aufgrund der Druckverluste bis zur Einspeisung in die Turbine, immer etwas
groer als der vorliegende Druck der zu kihlenden Turbinenstufe sein. Die
Verdichterentnahmestellen werden bei einer Umgebungstemperatur von 50 °C und im On-Design
(Volllast) bestimmt, um eine ausreichende Kuhlluftversorgung wunter den thermisch
anspruchsvollsten Betriebsbedingungen sicherzustellen. AuRerdem muss der jeweilige Druck an den
Entnahmestellen bei maximal geschlossener Leitschaufelstellung und einer Aullentemperatur von bis
zu -20 °C groler als der jeweilige Turbinenstufendruck sein [34]. Im Off-Design wird die Kuhlluft an
denselben Verdichterentnahmestellen abgezapft wie im On-Design, jedoch wird die Kihlluftmenge
entsprechend der geringeren Temperaturen im Verdichter bzw. der Turbine fiir den aktuellen Bedarf
neu berechnet und eingestellt. Die Regelung der Kihlluftmenge erfolgt in Realitdt iber Stellventile
und ist bei modernen stationdren Gasturbinen vorzufinden.

Der minimal bendtigte Druck, welcher an der Kiihlluftentnahmestelle vorliegen muss, ergibt sich aus
dem Eintrittsdruck der zu kiihlenden Turbinenstufe und dem Druckverlust iber den Transport der
Kihlluft bis hin zur Turbine. Dieser Druckverlust muss kleiner als der Druckverlust des
Hauptgasmassenstroms in der Brennkammer aus Gleichung 3.3.8 sein, damit es nicht zur
Rickstromung des HeilRgases in die Kihlluftkanidle kommen kann:
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S Prsij

Py = 1-Apy,

(3.7.30)

mit Ap,, =0,02 und je{l,...,z, }

Der jeweilige Eintrittsdruck der Turbinenstufe ergibt sich aus dem Druck der vorherigen
Turbinenstufe und dem Stufendruckverhaltnis der Turbine:

P

)
1 _ TT,St,j R T.5t,) 07 por’
I Tr 5t.ja1

1

,(Lﬂ] .
lP 1/_[ 2 R T,St,j UT.puI'
ht,T,S S
ST, = o
L, ] T 2
Corsj Arsij1
Prsi j-1
& Pro, = (3.7.31)
T,St,j

Die einzelnen Turbinenstufen werden gekihlt und folglich liegt keine adiabate bzw. polytrope
Zustandsanderung vor. Zundchst wird der Turbinenstator gekihlt bevor das Gas adiabat, also

ungekihlt entspannt wird [30]. AnschlieSend wird der Turbinenrotor gekiihlt, wie in Abbildung 3-14
dargestellt.

y2!

: Stator ungetanlt

T,

Stator getihit

P>

Rotor ungekuhit

T,

Rotor gekuhic

s [kJ/(kgK)]

Abbildung 3-14: Zustandsanderung der gekiihlten Turbine
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Fiir die adiabate Entspannung von Zustandspunkt 1 nach 2 ist der polytrope bzw. isentrope
Wirkungsgrad der Turbine giiltig, jedoch nicht fiir die gesamte Zustandsdanderung von 1‘ nach 2‘. Der
fiktive Wirkungsgrad der gekihlten Turbine kann daher nur naherungsweise mit Hilfe eines
Korrekturfaktors bestimmt werden [22]:

\ 1
Trpot’ = Mot 7 122] (3.7.32)

Der Wirkungsgradkorrekturfaktor ergibt sich iterativ aus der SchlieBungsbedingung fir das
Gesamtdruckverhaltnis der Turbine und den einzelnen Turbinenstufendruckverhaltnissen, wobei sich
ein Startwert von 0,15 als sinnvoll erwiesen hat:

[0, =1, (3.7.33)
j=1

=Y iterativ (Newton-Verfahren)

Die Stufendruckverteilung des Verdichters ergibt sich analog zur Turbine, wobei hier eine adiabate
Zustandsanderung vorliegt und der polytrope bzw. isentrope Verdichterwirkungsgrad seine Giiltigkeit
behalt. Der polytrope Wirkungsgrad ist unabhangig vom Druck, womit er fiir jede Stufe als konstant
angenommen werden kann und wird daher fiir die Berechnung der Stufendruckverteilung wie schon
bei der Turbine bevorzugt:

‘p

W '77V,pvl
TV Sti ( R jV,Sl.i
HV,St,i =

T,

V.St
S Pysi = Prsia Wy (3.7.34)
mit [ € {1,...,2,,}

Auch hier muss die SchlieBungsbedingung fiir das Gesamtdruckverhaltnis des Verdichters erfiillt sein:
[, =1, (3.7.35)
i=l

Mit den Stufendriicken des Verdichters und dem mindestens erforderlichen Turbinenkthlluftdruck
aus Gleichung 3.7.30 ergibt sich die jeweilige Stufenzahl im Verdichter, nach welcher die Kihlluft zu
entnehmen ist:

DPysii 2 Pxi,j (3.7.36)
= Zy ki,

Die jeweilige Temperatur bzw. der jeweilige Druck, der aus dem Verdichter entnommenen Kihlluft,
konnen anschlieffend mit Hilfe der Polytropenbeziehung wie folgt berechnet werden:

Pxrj = Pvsii (3.7.37)
T =Ty seim 1y s h (3.7.38)

mit i =z, 4 ;
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3.7.6 Berechnung der Turbinenstufen

Fir die Berechnung der Kihlluftmengen fiir die Turbinenschaufeln wird jede Stator- bzw. Rotorreihe
der Turbine separat betrachtet und erst zum Schluss in das einstufige Turbinenmodell von GTlab
Uberfiihrt. Die Berechnung beginnt mit der Statorreihe der Turbinenstufe, indem die bendtigte
Kahlluftmenge je nach gewahlter Kiilhlungsmethode ber Gleichung 3.7.8 bzw. 3.7.12 bestimmt wird.
Die StatoreintrittsgrofRen sind die AustrittsgroBen aus der vorherigen Rotorreihe, oder im Fall der
ersten Statorreihe die AustrittsgroRen der gekiihlten Brennkammer, welche sich aus Gleichung 3.7.8
bzw. 3.7.13 errechnen. Daraus ergibt sich der Massenstrom am Statoraustritt wie folgt:

m
. . . KL,St
mStatur,aus,j - mStator,ein,j + mStator,ein,j : . (3739)
mG .
Stator, j

My,
. KL,j _ —
mit . - f(ZSch ’ TStator,ein > TKL > TSch > AG s ASch s AFu/j ° Cp,KL > Cp,Stator,ein )]-
mg . ;
Stator, j

Mit dem Massenstrom am Statoraustritt lassen sich die gemischte spezifische Warmekapazitat und
die Gaskonstante bestimmen:

. + 7 My &
mStator,ein,j cp,Stator,ein J mStator,ein,j m Cp,KL,j
G Stator, j
cp,Stator,aus,j - (3740)
Stator,aus, j
m
by . KL,St
mStatar,ein,j ’ RStator,ein,j + mStat()r,ein,j ’ ( m J ’ RKL,j
— G Stator, j (3 7 41)

Stator ,aus, j .
mStator,aus,j

Die Statoraustrittstemperatur ergibt sich liber die Energiebilanzierung um die Statorreihe folglich zu:

_ mStator,ein,j ' (Cp,Stator,ein,j + Cp,u ) (TStator,ein,j - Tu )

Stator,aus,j

+...
mStator,aus,j ' (cp,Stator,aus,j + cp,u)

m
. KL,St
M statorein,j *| . : (cp,KL,j T Cpu ) (T kg 1 u)
m _
Stator, j

+T (3.7.42)

. u
mStatur,aus,j ! (cp,Stator,aus,j + Cp,u )

Als nachstes wird der Zustand in der Rotorreihe berechnet, wobei hier die EingangsgroRRen gleich den
AustrittsgrofRen der vorherigen Statorreihe sind. Die benétigte Kiihlluftmenge errechnet sich analog
zur Statorreihe:

j =7 0 s (3.7.43)
mRotor,aus,j - mRotor,ein,j mRotor,ein,j . oh
mG .
Rotor,j

My,
. KL,j _ —
mit . - f(ZSch H TRotor,ein H TKL b TSch o AG b ASch 4 AFu/f s cp,KL ° cp,Rotor,ein )/-
mG . )
Rotor,j
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Aus dem Rotoraustrittsmassenstrom ergeben sich wieder die spezifische Warmekapazitat und die

Gaskonstante:
. + 7 My s
mRotor,ein,j cp,Rotor,ein,j mRutor,ein,j m cp,KL,j
G Rotor,j
p,Rotor,aus,j . (3744)
m Rotor,aus,j
m
. . KL,St
mRomr,ein,j ’ RRomr,ein,j + mRolor,ein,j ’ m : RKL,j
— G Rotor,j (3 7 45)

Rotor,aus, j
Rotor,aus, j

In der Rotorreihe wird Arbeit verrichtet, wobei sich die Rotoraustrittstemperatur zunachst ohne die
Zumischung der Rotorkihlluft wie folgt ergibt:

- T, pol
A 1 p T.,St,j

Rotor,aus,j = TRotar,ein,j : H

(3.7.46)

T.St,j

Mit der Energiebilanzierung um den Rotor berechnet sich schlielRlich die Rotoraustrittstemperatur:

_ mRotor,ein,j ’ (cp,Rotor,ein,j + Cp,u ) (TRotor,aus,j - Tu ) +
Rotor,aus,j ~— . (
mRotor,aus,j ’ cp,Rotor,auS,j + cp,u
m
. KL,St
mRotur,ein,j : m : (CP,KL,j + Cp,u ) (TKLJ - Tu)
G Rotor,j
L +T (3.7.47)

mRotor,aus,j ’ (cp,Rotor,aus,j + cp,u )

Abbildung 3-15 stellt die Schnittebenen in einer Turbinenstufe dar.

Myr js Txz j>C p ez jo Rice j

m Stator gin, j> m Rotor aus. j »
T Stator ein, j? TRomr aus , j?
—_—p—tmmm i mr = = b———
Cp_Smmr_.ﬁ'r: NE Cp Rotor aus, j>
R.S'mror:sb: o RR,oror,aL.: o
Stator,ein Stator,aus = Rotor,ein Rotor,aus

Abbildung 3-15: Turbinenstufe im Kiihlungssystem
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3.7.7 Riickfiihrung auf das einstufige Modell

Nachdem die aus dem Verdichter an der jeweiligen Stelle entnommene Kihlluft die entsprechende
Turbinenstufe geklhlt hat, wird die Kiihlluft dem Hauptgasmassenstrom wieder zugefiihrt. Dies
geschieht entweder kontinuierlich Gber die Kihlluftbohrungen im Fall einer Filmkihlung, oder bei
der Konvektionskihlung durch Austrittséffnungen an der Schaufelhinterkante. In GTlab werden der
Verdichter und die Turbine als einstufiges Modell abgebildet, womit die Mischung der Kuhlluft mit
dem Hauptgasmassenstrom (iber gemittelte GrofRen erfolgt. Der dem Verdichter zu entnehmende
Luftmassenstrom ergibt sich aus den einzelnen Kihlluftmassenstromen fiir die Turbinenstufen, dem
Anteil zur Kihlung der Brennkammer sowie dem Sperrluftmassenstrom:

Z by .
. ZT: . | ks + 5 | ML +
My, = mG,Stator,j . mG,Rutor,j . e
J J

Jj=1 G,Stator mG,Rotor

mg gk

m
- {MJ (3.7.48)

Somit kann der Kihlluftanteil des vom Verdichter angesaugten Massenstroms aus Gleichung 3.2.7
bzw. B.2.8 berechnet werden:

Yo =— (3.7.49)

Der Anteil des Verdichtermassenstroms fir die Brennkammerkiihlung und sonstige Luftentnahmen
ergibt sich wie folgt:

. Myr st
Mg gk ;
mg px

= 3 (3.7.50)
my,

Y BK+SL

Der Anteil des Kiihlluftmassenstroms, welcher der Brennkammer zugefiihrt wird betragt folglich:

o oy
G.BK .
Mok ) _ Vokest (3.7.51)

mKL yKL

y Brennkammer

Der verbleibende Kihlluftmassenstrom wird fiir die Kiihlung der Turbinenstufen verwendet. Ein
bestimmter Anteil wird im Stator des einstufigen Turbinenmodells zugemischt, der restliche Anteil
wird dem Rotor zugemischt. Dabei verrichtet nur der Anteil, welcher dem Stator zugemischt wird —
durch die anschlieBRende Stromung Uber den Rotor — Wellenarbeit. Die auf das einstufige Modell
umgerechneten Massenanteile fiir Aufteilung der Kuhlluft auf den Rotor bzw. Stator errechnen sich
aus der vorherigen Berechnung der Turbinenstufen wie folgt:

zr g
. | Mris
mG,Stator,j .

Jj=1 G,Stator

= ! (3.7.52)

. ' Myr prssL
My — Mg px

Mg sk

Turbinenstator
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Z7

. My s
mG,Rotor,j

Jj=1 mG,Rotor .
— J =1

My prest

(3.7.53)

y Turbinenrotor - y Turbinenstator

mKL - mG,BK ' .
Mg px

Die Kiihlluft kann im einstufigen Modell nur am Verdichteraustritt entnommen werden. Damit ist die
errechnete Verdichterleistung etwas zu grof}, da der komplette Kihlluftmassenstrom auf den
Verdichteraustrittsdruck gebracht werden muss. Fir eine korrekte Berechnung der Wellenleistung
wird die zuséatzlich erbrachte Verdichterarbeit, mit Hilfe der in Gleichung 3.7.36 berechneten
Verdichterentnahmestellen, von der Gesamtleistung des Verdichters subtrahiert. Die
Brennkammerkiihlluft, sonstige Entnahmeluft und die Kiihlluft der ersten Turbinenstufe werden am
Verdichteraustritt entnommen und bleiben daher fiir die Korrektur der Verdichterleistung
unberiicksichtigt:

B jore = By = APy (3.7.54)
Z7 m m
. _ . KL,St . KL,St
mit A])KL - mG,Stator,j ’ + mG,Rotor,j ’
j=2 mG,Stator . G,Rotor ]
J J
C +cC ;
p.V aus p.KL,j ( )
. 2 ’ TV,aus - TKL,j } (3755)

Die hier beschriebenen Kihlluftberechnungen werden fiir jeden Betriebspunkt solange wiederholt,
bis die absolute Abweichung zwischen der letzten und der aktuellen Iteration der dem Verdichter zur
entnehmenden Kiihlluftmenge aus Gleichung 3.7.49 kleiner als 10°® ist. Als Startwert fir die erste
Iteration werden 30 % des Verdichtermassenstroms als Kihlluftanteil angenommen. Fir den
Kahlluftanteil aus Gleichung 3.7.51 wird ein Startwert von 0,2 und fir den Anteil aus
Gleichung 3.7.52 ein Startwert von 0,5 angenommen.

3.8 Dampfprozess

Die heiRen Abgase der Gasturbine lassen sich nutzen, um einen nachgeschalteten Dampfprozess mit
Warme zu versorgen, was die Effizienz und Leistung des gesamten Kraftwerks signifikant steigert. Die
Verschaltung von einer Gasturbine liber einen nicht zusatzlich befeuerten Abhitzekessel mit einer
Dampfturbine auf einer Welle hat sich gegeniiber mehrwelligen Konfigurationen weitgehend
durchgesetzt [34]. Zum einen werden durch einen mittig zwischen Gas- und Dampfturbine auf einer
gemeinsamen Welle angeordneten Generator die relativ hohen Kosten fiir einen zweiten, oder sogar
dritten Generator im Fall einer mehrwelligen Konfiguration eingespart und die Moglichkeit des
alleinigen Betriebs der Gasturbine ohne Dampfturbine beibehalten. Zum anderen senkt eine
Nachfeuerung im Abhitzekessel, durch die hohe Entropieproduktion bei Verbrennungsprozessen, in
jedem Fall den thermischen Wirkungsgrad des Kraftwerks.

Die Unterteilung des Dampfmassenstroms in mehrere Druckniveaus ermoglicht eine bessere
Ausnutzung des von der Gasturbine gelieferten Abgaswarmestroms. Der Warmetransfer findet in
jeder Druckstufe in drei Schritten statt. Zuerst wird das Wasser im Vorwarmer auf Siedetemperatur
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erwdrmt, anschlieend im Verdampfer der Phasenwechsel von fliissigem zu gasférmigem Wasser bei
konstanter Temperatur vollzogen und die Dampftemperatur schlieRlich im Uberhitzer weiter erhéht.
Die Temperaturdifferenzen zwischen Abgas und Dampf bzw. Wasser missen ausreichend grof3
gewahlt werden, damit ein ausreichender Warmetransfer stattfindet. Die kleinste
Temperaturdifferenz zwischen Abgas und Dampf bzw. Wasser einer jeden Druckstufe liegt am
Siedepunkt im Verdampfer vor. Diese sogenannte ,Pinch-Point-Temperaturdifferenz” sollte groR
genug gewahlt werden um ein ausreichendes Temperaturgefalle fir den Warmetransfer
sicherzustellen. Fir den Hoch- und Mitteldruckteil liegt die Pinch-Point-Temperaturdifferenz
zwischen 8 K und 10 K, fir den Niederdruckteil zwischen 12 K und 15K [34]. Die sogenannte
»Approach-Point-Temperaturdifferenz” gibt den Temperaturunterschied zwischen dem Wasser am
Austritt des Vorwarmers und dem Dampf am Eintritt des Verdampfers an. Diese Temperaturdifferenz
soll verhindern, dass Wasser bereits teilweise im Vorwarmer verdampft und betragt ca. 5 K [34]. Die
Trennung von Wasser und Dampf erfolgt klassisch in einer Verdampfertrommel mittels Naturumlauf,
durch die bei der Verdampfung von Wasser entstehenden Dichtegradienten. In modernen
Abhitzekesseln kommen vornehmlich im Hochdruckteil Zwangsdurchlaufverdampfer mit

Ill

Dampfabscheidern zum Einsatz, wie z. B. beim , Benson-Abhitzekessel”“ vom Hersteller Siemens. Hier
wird keine Approach-Point-Temperaturdifferenz bendétigt. Durch eine Zwischenliberhitzung des aus
der Hochdruckturbine austretenden Dampfes, vor Einspeisung in die Mitteldruckturbine, wird die
Temperaturdifferenz des Warmetransfers im Abhitzekessel zusatzlich reduziert und der
Wirkungsgrad des Dampfprozesses somit gesteigert. Ohne Zwischenentspannung in der
Hochdruckturbine wire fir die Ubertragung der gleichen Wairmemenge eine hohere
Temperaturdifferenz notwendig. Diese thermodynamischen Zusammenhdnge lassen sich aus

Gleichung 3.8.1 zur irreversiblen Entropieproduktion fiir Warmetransferprozesse schliefRen [35]:

gs =L~y

= 3.8.1
" T (381)

AulBerdem kann der Dampf vor der Mitteldruckturbine durch die Zwischenlberhitzung auf das
Temperaturniveau der Hochdruckturbine erhitzt werden, wodurch sich die Entspannung in der
Mitteldruck- und Niederdruckturbine zu einem geringeren Nasseanteil am Austritt der
Niederdruckturbine hin verschiebt. Auf einen geringen Endnasseanteil ist bei der
Kraftwerksauslegung Wert zu legen, da sonst die Endstufen der Niederdruckturbine durch
auskondensierte Wassertropfen erodiert werden konnen. Die Wahl von drei Druckniveaus und einer
Zwischenilberhitzung hat sich als wirtschaftlich sinnvollste Losung herausgestellt. Eine Erhéhung auf
vier Druckniveaus, oder zwei Zwischenlberhitzungen, wirde die dadurch gewonnene
Effizienzsteigerung gegeniiber dem technischen Aufwand und den damit verbundenen Kosten,
derzeit nicht gerecht werden [34]. Die Vorwarmung des Erdgases fiir die Gasturbine, mit heilem
Wasser aus dem nachgeschalteten Dampfprozess, erhoht die Effizienz des Kraftwerks ebenfalls durch
die Reduzierung der Temperaturdifferenz der Warmezufuhr wahrend der Verbrennung des Erdgases
in der Gasturbinenbrennkammer. Hierfliir wird dem Dampfprozess eine bestimmte Menge Wasser
aus der Verdampfertrommel des Mitteldruck- oder Niederdruckteils etwas unterhalb der
Siedetemperatur entnommen, womit der Gasturbinenbrennstoff (iber einen Warmelbertrager
vorgewarmt wird. Das dadurch abgekiihlte Wasser wird anschlieBend dem Dampfprozess wieder
zugefiihrt. Dabei begrenzt in der Regel die verwendete Brennertechnologie der Gasturbine die
Brennstoffvorwarmtemperatur, da sich die vorgemischte Verbrennung im Allgemeinen mit
Steigerung der Brennstofftemperatur instabiler verhalt.
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Die im Folgenden aufgefiihrten Gleichungen fiir die thermodynamische Berechnung des
Dampfprozesses sind fiir das On- sowie Off-Design giiltig. Die Leistung der Dampfturbinen reduziert
sich im Off-Design indirekt durch die reduzierte Warmemenge, welche aus dem geringeren
Abgasmassenstrom der Gasturbine resultiert. Der Dampfprozess wird im Gleitdruckverfahren
geregelt, d. h. mit sinkender Abgaswarmemenge werden der Frischdampfmassenstrom und der
Frischdampfdruck Uber die Leistungsregelung der Wasserpumpen verringert. Der Vorteil der
Gleitdruckregelung gegeniliber einer Drosselregelung, oder einer Disengruppenregelung
(Mengenregelung) ist, dass die Dampftemperatur im Abhitzekessel konstant bleibt, wobei der
Abhitzekessel das zeitlich dominierende Glied in der Regelungskette des Dampfprozesses ist.
Dadurch werden Warmedehnungen im Teillastbetrieb weitgehend verhindert und die Lebensdauer
des  Abhitzekessels  signifikant  erhoht. Zudem  werden die Laufschaufeln  der
Dampfturbinenregelstufen im Fall der Drossel- und Diisengruppenregelung teilbeaufschlagt, wodurch
die wechselnden mechanischen Belastungen der Leitschaufeln sehr groR werden und die Gefahr von
Materialermidung besteht [06]. Die Wahl der Frischdampfdriicke fiir die verschiedenen
Druckniveaus ist mehr eine wirtschaftliche als eine thermodynamische Entscheidung. Der
Abhitzekessel macht einen GroRteil der Kosten fiir die Errichtung des GuD-Kraftwerks aus,
insbesondere durch die enormen Mengen an Rohrleitungen in den Warmelbertragungsflachen.
Daher sind die Anforderungen an das Rohrmaterial, definiert durch die Frischdampftemperatur bzw.
den Frischdampfdruck, eine fiir die Auslegung des Kraftwerks kritische GroRe. Je nach Hohe der
Frischdampftemperatur ist es lohnenswert ein Material zu wahlen, welches ebenfalls einen hohen
Frischdampfdruck bewaltigen kann. Bei eher niedrigen Abgastemperaturen respektive
Frischdampftemperaturen ist in der Regel auch ein geringerer Frischdampfdruck wirtschaftlich
sinnvoller, bis hin zum Entfallen der Zwischeniberhitzung und der Reduzierung auf zwei, oder sogar
nur eine Druckstufe ohne Brennstoffvorwarmung [26]. Der Frischdampfdruck der Niederdruckstufe
sollte zwischen 4 bar und 5 bar liegen. Als thermodynamisch und wirtschaftlich sinnvoll hat sich ein
Verhédltnis von ca.7 zwischen Mitteldruck- und Niederdruckstufe bewahrt, womit der
Frischdampfdruck der Mitteldruckstufe zwischen 28 bar und 35bar liegen sollte. Der
Frischdampfdruck des Hochdruckteils kann je nach Frischdampftemperatur zwischen 125 bar und
170 bar variieren, wobei es mit steigender Frischdampftemperatur lohnenswert ist, auch den
Frischdampfdruck zu steigern, sofern das Rohrmaterial der Belastung standhdlt. Die
Frischdampftemperatur des Hochdruckteils ist unmittelbar durch die Abgastemperatur und die
Effektivitat des Abhitzekessels bestimmt.

In Abbildung 3-16 sind einige typische Driicke von realisierten Abhitzekesseln der neusten
Generation mit Benson-Technologie (iber der Dampftemperatur dargestellt [49]. Anhand dieser
Daten kénnen schlieflich fir jedes Druckniveau wirtschaftlich sinnvolle Dampfdriicke in Abhdngigkeit
von der Frischdampftemperatur gewahlt werden. Die Pinch-Point-Temperaturdifferenz und
Approach-Point-Temperaturdifferenz werden je nach Technologie des Abhitzekessels entsprechend
Tabelle 3-1 gewahlt [34]. Die maximal mdégliche Frischdampftemperatur ist durch die thermische
Belastbarkeit des verwendeten Rohrmaterials im Abhitzekessel begrenzt. In der Regel kommen hier
Chrom-Molybdéan-Legierungen zum Einsatz, womit eine Frischdampftemperatur von 625 °C nicht
Uberschritten werden sollte [51]. AuRerdem sollte die Frischdampftemperatur nicht kleiner als ca.
525 °C sein, da sich der Einsatz eines nachgeschalteten Dampfprozesses sonst nicht rentiert.
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Abbildung 3-16: Druckniveaus fir moderne 3-DrZU-Abhitzekessel
Art des Abhitzekessels ATPP,HD ATPP,MD ATPP,ND ATAP,HD ATAP,MD ATAP,ND
Trommeltechnologie 10K 10K 15K 5K 5K 5K
Benson-Technologie 8 K 8 K 12 K 0K 5K 5K
Tabelle 3-1: Pinch-Point- und Approach-Point-Temperaturdifferenzen
Im Folgenden wird die Berechnung eines nachgeschalteten Dampfprozesses mit

3-Druck-Zwischeniberhitzung und Mitteldruck-Brennstoffvorwarmung erldautert. Die Relationen von
Druck und Temperatur sind im T,s-Diagramm fir den GuD-Prozess in Abbildung 3-17 qualitativ

dargestellt.
Die Frischdampftemperatur der Hochdruckstufe ergibt sich aus der Turbinenaustrittstemperatur am
Eintritt in den Abhitzekessel und einer ausreichenden Temperaturdifferenz, um das treibende

Temperaturgefille aufrechtzuerhalten:

TDZ,HD = TG,ein - AT, (3.8.2)
Die Temperaturdifferenz bewegt sich, je nach verfligbarer Warmelibertragungsflache, fir
ausgefiihrte Abhitzekessel zwischen 20K und 40K. Die Frischdampftemperatur fiir die

Zwischenilberhitzung ist mit der des Hochdruckteils meist identisch, da die Zwischeniberhitzung
parallel zur Hochdruckiiberhitzung im Abhitzekessel stattfindet:

T (3.8.3)

G,ein

- ATG%D

TDz,ZU =
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Abbildung 3-17: T,s-Diagramm fiir den 3-DrzU+MD-BVW-Prozess

Die Frischdampftemperatur des Mitteldruck- bzw. Niederdruckteils ergibt sich aus der
Gaseintrittstemperatur des Mitteldruck- bzw. Niederdruckteils, welche {ber die jeweilige

Pinch-Point-Temperaturdifferenz definiert ist:

TD2,MD = TGI,MD - ATG—>D (3.8.4)
TD2,ND = TGl,ND - ATG—)D (3.8.5)

mit TGl,MD =dg3up = TD,st (pHD)+ ATPP,HD

und TGl,ND =lgsup = TD,sz(pMD)+ ATPP,MD

Analog entspricht die Gasaustrittstemperatur des Niederdruckteils der Gaseintrittstemperatur des

Kondensatvorwarmers:
T kmw = Tosmm = TD,st(pND)+ AT pp np (3.8.6)

Die Dampftemperaturen am Austritt sind gleich den Siedetemperaturen des jeweiligen Verdampfers:

TDl,HD = TD,sz (pHD) (3.8.7)
TD],MD = TD,st (pMD) (3.8.8)
oo =Tpy (pND) (3.8.9)
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Die Wassertemperaturen am Eintritt des jeweiligen Verdampfers ergeben sich mit Hilfe der
Approach-Point-Temperaturdifferenz:

Tyoup =Tpy (pHD )_ AT p1p (3.8.10)
Tyomp = TD,st(pMD)_ AT 4p sp (3.8.11)
Tyonp = TD,st(pND)_ AT p o (3.8.12)

Abbildung 3-18 illustriert die Temperaturverldaufe der einzelnen Druckniveaus im Abhitzekessel
qualitativ im T,Q-Diagramm.

Es werden folgende thermodynamische Zustandsgrofien am Ein- und Austritt von jeder Komponente
des Dampfprozesses berechnet: Temperatur, Druck, Enthalpie und Entropie. Dabei sind die Enthalpie
und Entropie Funktionen von Temperatur und Druck, welche mit Hilfe der Wasser-/Dampftabellen
des VDI-Wéarmeatlas 2010  ausgewertet  werden. Die Interpolation innerhalb  der
Wasser-/Dampftabellen erfolgt bei allen ZustandsgroRen linear.

4

T,

120 = Lo .em

G2HD/ZC
Tovo = Tosmn
Tono
Toro = Tesup
Torso
I =

GLKVIF G3ND

Torsw = TG_m.:

ElipElmo Vo UppE2ip Vmp Unio Vip Onp
Enp E2 0
P MD P E3 ZU

(KVW) MD HD HD MD

Abbildung 3-18: T,Q-Diagramm fiir den 3-DrzU+MD-BVW-Prozess

3.8.1 Berechnung der Wasserpumpen

Der Kondensatordruck, welcher indirekt vom Riickkihlsystem fiir die vollstdndige Kondensation des
Nassdampfes nach der Niederdruckturbine bereitgestellt wird, ist nach ISO 3977 fir die Berechnung
von Kraftwerken mit Wasserriicklaufkiihlung auf 45 mbar festgelegt. Zwecks Vergleichbarkeit
verschiedener GuD-Kraftwerke ist der Kondensatordruck konstant zu halten [58]. Die Berechnung der
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ZustandsgroRen des kondensierten Wassers beginnt bei der Niederdruckpumpe nach dem

Kondensator:
Pwppein = Pk (3.8.13)
mit p, = 0,045bar [58]
TNDP,ein = TD,st (pK) (3.8.14)
hNDP,ein = h’(TNDP,ein ) (3.8.15)
SNDP ein = S'(TNDP,ein ) (3.8.16)
Der Austrittszustand aus der Niederdruckpumpe ergibt sich aus der Wassertabelle wie folgt:
Pwopaus = P (3.8.17)
1-Apy,
mit Ap,,, = 0,05 [67]
= hNDP,aus,is =hy (S NDP cin > P NDP ein )
Mpps = hNDP,aus,is - hNDP,ein
’ hNDP,aus - hNDP,ein
= hNDP,aus = (hNDP’aum - hNDP’em ) + hNDP,ein (3.8.18)
Mpep.is
mit 77ypp,s = 0,85 [52, 66]
= Typpaus = Ty (hNDP,aus > pNDP,aus) (3.8.19)
= Suonas = 50 Uaorass Pavrs) (3.8.20)

Der Eintrittszustand der Mitteldruckpumpe wird durch die Wassertemperatur am Austritt des
Kondensatvorwéarmers bestimmt:

Puppein = Pnp (3.8.21)

TMDP,ein = TWZ,ND (3.8.22)

hMDP,ein = h’(T MDP.cin ) (3.8.23)

SMDPein = S’(TMDP,ein ) (3.8.24)
Der Austrittszustand folgt analog zur Berechnung der Niederdruckpumpe:

Pyop.aus = P (3.8.25)

1=Apyy

hMDP,aus,is = hW (SMDP,ein H pMDP,aus )
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h - —h ,
MDP ,aus is MDP ein
= hMDP,aus = + hMDP,ein (3826)
Mvpe.is

mit 77,pp, = 0,85 [52, 66]
= TMDP,aus = TW (hMDP,aus H pMDP,ein ) (3827)

= Suppaus = Sw (TMDP,aus > PMpp ein ) (3.8.28)

Die Berechnung der Hochdruckpumpe erfolgt auf gleiche Weise:

Puppein = Pup (3.8.29)

THDP,ein = TW2,MD (3.8.30)

hHDP,ein = h'(T HDP ein ) (3.8.31)

S HDP ein = S,(THDP,ein ) (3.8.32)

Prapp s = — 22— (3.8.33)
1- ApWU

hHDP,aus,is =hy, (S HDP ein > P HDP aus )

h =h,
HDP ,aus ,is HDP ein
= Pypp s = + Mypp ein (3.8.34)

M upp s

mit 7,005 = 0,85 [52, 66]
= THDP,aus =Ty (hHDP,uus > P HDP ein ) (3.8.35)

= Supp.aus = Sw (THDP,aus > P HDP ein ) (3.8.36)

3.8.2 Berechnung der Brennstoffvorwarmung

Die Wasservorlauftemperatur fiir die Brennstoffvorwarmung wird durch die Temperatur am Austritt
des Vorwarmers bestimmt. Das Druckniveau, aus welchem das Wasser am Vorwarmer entnommen
wird, richtet sich nach der vom Brenner der Gasturbine beherrschbaren Brennstofftemperatur. Der
Brennstoff kann im Gegenstrom bis auf eine gewisse Temperaturdifferenz zum Wasservorlauf
aufgewarmt werden. Dabei kihlt sich der Wasserriicklauf bis auf das Temperaturniveau ab, bei dem
er dem Hauptwassermassenstrom wieder zugefiihrt wird. Die Temperaturdifferenz zwischen
Brennstoffaustrittstemperatur und Wasservorlauf liegt fir gangige Warmedbertrager zwischen 15 K
und 25 K. Die Berechnung wird im Folgenden exemplarisch fiir eine Brennstoffvorwarmung mit
Wasser aus dem Mitteldruckvorwarmer durchgefihrt:

TW,ein = TWZ,MD (3.8.37)
TW,aus = TNDP,aus (3838)

hW,ein = h'(TW,ein) (3839)
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hW,aus = hNDP,aus (3840)

Der vom Brennstoff aufgenommene Warmestrom ergibt sich wie folgt:

Ty aus

QB = mB ) (hB,aus - hB,ein): mB ' J.Cp,B ' dT (3841)
T3 ein
mlt TB,ein = ISOC [53] Und TB,aus = TW,aus _ATW—>B

Uber den Wirkungsgrad des Wairmelibertragers ldsst sich der fiir die Brennstoffvorwdrmung
bendtigte Wassermassenstrom berechnen:

: 9,
QW,BVW =——=2
BVW
= Iy gy = O (3.8.42)

hW,aus - hW,ein

mit 77,,,, = 0,90 [66]

3.8.3 Berechnung der Hoch- und Mitteldruckturbine

Flr die Hochdruckdampfturbine ergeben sich die thermodynamischen ZustandsgréRen wie folgt:

Puprein = Pup (3.8.43)
THDT,ein = TDZ,HD (3.8.44)
hHDT,ein =h, (THDT,ein > PHDT ein ) (3.8.45)
SHDT ein = SD (THDT,em s PHDT ein ) (3.8.46)

Mit Hilfe des isentropen Turbinenwirkungsgrades errechnet sich die reale Enthalpie aus der
isentropen Enthalpie am Turbinenaustritt:

Pupr.aus = Pup (3.8.47)
Pt ausis = o (pHDT,aus > S HDT ein )

= hypr aus = Maprein + Mpr s - (hHDT,aus,is - hHDTm'n) (3.8.48)
mit 77,57 = 0,88 [46, 47]
THDT,aus =T, (hHDT,aus > PHDT .aus ) (3.8.49)

SHDT,aus = SD (THDT,WS ’ pHDT’e,',, ) (3850)

Die Berechnung der Mitteldruckturbine ist identisch mit der Berechnung der Hochdruckturbine:

Puprein = Pup (3.8.51)
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Lo ein = TDz,ZU (3.8.52)
hMDT,ein =hy, (TMDT,ein > PMDT ein ) (3.8.53)
SupT ein = SD (TMDT,ein s Pupr ein ) (3.8.54)
Pupr.aus = Pap (3.8.55)
Mot ausis = P (p MDT aus > MDT,ein)

= Pyt aus = Myt ein + Mypr s * (hMDT,aus,is - hMDT,ein) (3.8.56)
mit 7,57 = 0,92 [46, 47]
Tvioraus =T (hMDT,aus > PMDT aus ) (3.8.57)
Supt aus = Sp (TMDT,aus s Pupr ein ) (3.8.58)

3.8.4 Berechnung der Warmeiibertrager

Die Wassertemperaturen am Eintritt in die Vorwarmer einer jeden Druckstufe ergeben sich aus den
Austrittszustanden der Wasserpumpen:

TWI,ND = TNDP,aus (3.8.59)
TWI,MD = TMDP,aus (3.8.60)
TW],HD = THDP,aus (3.8.61)

Der Warmestrom, welcher vom Abgas auf den Zwischeniberhitzer und Hochdruckverdampfer mit
-Uberhitzer an den Dampf Gbertragen wird, ergibt sich mit dem Wirkungsgrad des Abhitzekessels wie
folgt:

QIS,HD+ZU =mg '[h(TG,em)_ h(TG3,HD) "Nk (3.8.62)
mit 77 ., = 0,95 [52]

Auf gleiche Weise lassen sich die Warmestrome fiir den Mitteldruckverdampfer mit -liberhitzer bzw.
den Niederdruckverdampfer mit -liberhitzer berechnen:

QIS,MD = ’hG ) [h(TGl,MD )_ h(TG3,MD )] N 4ux (3.8.63)

Q13,ND =1l '[h(TGl,ND)_h(TG&ND) "N ank (3.8.64)

Von der Wasser-/Dampfseite aus betrachtet ergibt sich die Energiebilanz um den Zwischentberhitzer
und Hochdruckverdampfer mit -liberhitzer wie folgt, wobei die Dampfmenge fir eine dampfgekihlte
Gasturbinenbrennkammer lber das Kiihlungssystem bestimmt wird:

QIS,HD+ZU = mW,HD ’ [hD (TDz,HD >Pup )_ h’(TWZ,HD ) T

"'(mW,HD =My g ) I.hD (Tm,zC/ > Pup )_ R inr aus J+
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mWMD lh (DZZU’pMD) hD(TDZ,MD’pMD)J (3.8.65)

Aus den Energiebilanzen um den Mitteldruckverdampfer mit -lUberhitzer bzw. den
Niederdruckverdampfer mit -Uberhitzer ergibt sich:

Q13,MD = mW,MD ’ [hD (TD2,MD > Pup )_ h’(TW2,MD )]+

"'mW,HD ’ [h’(TW2,HD )_ hHDP,aus] (3.8.66)
Q13,ND = mW,ND : [hD (TD2,ND > Pnp )_ h'(TWZ,ND )] +..
"'(mW,HD + mW,MD + mW,BSV ) [hl(TWZ,MD )_ hMDP,aus] (3.8.67)

Die Wassermassenstrome fiir die jeweiligen Druckniveaus ergeben sich aus der Losung des
Gleichungssystems mit den Gleichungen 3.8.62 bis 3.8.67:

hy, (TDz,MD > Pup )_ h’(TWZ,MD ) :|

Q13,MD - Q +20
| 13,HD+ZU h, (TDz,zU s Do )— h,, (TDz,MD > Pup )
My yp = N :

M sy ° |_hD (TDZ,MD > Pup )_ h’(TWZ,MD )J .
N

{ hy, (TDZ,ZU’pMD)_ hHDT,aus } (3.8.68)
hy, (sz,zU s Pup )_ hy, (TDz,MD s Pup )

mit N = h ( W2 HD ) hHDP,aus - [hD (TDZ,MD > pMD )_ h’(TWZ,MD )] e

m|:hD(Tsz»pMD) Mt aus + M (TDZ,HD’pHD)_h'(TWZ,HD):I
( DZZU’pMD) D(TD2,MD9pMD)

— QIS,HD+ZU

- p\Lp2zo>Pup )~ "o\ payps Pup
NG )T, )

" _ |:hD (TDz,zU’ Pup )_ hinr s T h ( Trs s pHD) h,(TWZ,HD ):I _
i hy, (Tm,zUspMD) hy, (TDz,MDﬂpMD)

. hy, (T p2.20° Pup )_ hHDT,aux
M gy (3.8.69)
hD (Tm,zU> Pup )_ hD (TDz,MD > Pup )
" . Q13,ND B (mW,HD + 1y v + mW,BVW ) [h’(TWz,MD )_ hMDP,aus] (3.8.70)
W,ND — .0.
hy, (TDZ,ND > Pap )_ h’(TWZ,ND )
Die Dampftemperatur am Eintritt des Zwischeniberhitzers folgt aus der Dampfenthalpie:
(mW,HD - mD,BK ) hHDT,aux + mW,MD “hy, (TDZ,MD ) pMD)
th,zU = (3.8.71)

My up —Mp g + My yp
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= TDI,ZU = TDI,ZU (th,ZU’pMD) (3.8.72)

Der Warmestrom fiir den Zwischeniiberhitzer lasst sich ebenfalls berechnen:
le,zU = (mW,HD - mD,BK ) [hD (TDz,ZU > Pup )_ hHDT,aus ] + ..

Ty v |.hD (TD2,ZU > Pymp )_ hy (TD2,MD » Pup )J (3.8.73)

Der Warmestrom fiir den Hochdruckulberhitzer und die Warmestrome fur den Mitteldrucklberhitzer
bzw. Niederdruckiberhitzer mit zugehdrigen Vorwadrmern (Economizer) lassen sich wie folgt
berechnen:

QIZ,HD = mW,HD ) [hD (TDZ,HD > Prp )_ h”(Tm,HD )] (3.8.74)

QIZ,MD = mW,MD ) [hD (TDZ,MD’ Pup )_ h”(TDl,MD) T

"'mW,HD ’ [h'(TWZ,HD )_ hHDP,aus ] (3.8.75)
QIZ,ND = mW,ND ’ [hD (TDZ,ND » Pnp )_ h”(TDl,ND )] T
"'(mW,HD + mW,MD + mW,BVW ) [h’(TWZ,MD )_ hMDP,aus ] (3.8.76)

Die Warmestrome der jeweiligen Verdampfer ergeben sich zu:

Q23,HD =My yp * [h"(TDl,HD )_ h’(TWZ,HD )] (3.8.77)
Q23,MD = mW,MD ) [h”(TDI,MD )_ h’(TWZ,MD )] (3.8.78)
Q23,ND = mW,ND : [h "(TDI,ND )_ h’(TW2,ND )] (3.8.79)

Der Warmestrom des Kondensatvorwarmers berechnet sich wie folgt aus seiner Energiebilanz:

Q12,KVW = (mW,HD + mW,MD + mW,ND + mW,BVW ) [h’(TWz,ND )_ hNDP,aus] (3.8.80)

Aus der abgasseitigen Energiebilanz um den Kondensatvorwarmer ergibt sich schlielich die
Temperatur des Abgases am Abhitzekesselaustritt:

Q12,KVW =mg - [h(TG3,ND )— h(TG’auS) .
< h(TG’am.)= h(TG&ND)_.leﬂ
Me 1] 4ux

=T, =h"Gaus (3.8.81)

G,aus

Es lassen sich noch der gesamte Dampfwarmestrom und Abgaswarmestrom wie folgt berechnen:
QD = QIZ,KVW + QIZ,ND + QZB,ND + QIZ,MD + Q23,MD + QlZ,HD + Q23,HD + Q12,ZU

< 0p =0nxmw +OQusap + Qs + Q13,HD+zU (3.8.82)

Op = titg - [T )~ H(T; 1 )] = 2 (3.8.83)
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3.8.5 Berechnung der Niederdruckturbine

Die Entspannung in der Niederdruckturbine geht bis in das Nassdampfgebiet, wo fllissiges und
gasformiges Wasser gleichzeitig vorhanden sind. Damit die Turbinenschaufeln der
Niederdruckendstufen nicht zu stark von Erosion durch auskondensierte Wassertropfen beansprucht
werden, muss ein geringer Wasseranteil am Turbinenaustritt sichergestellt werden. Der Dampfanteil
sollte daher nicht kleiner als 88 % sein, was nach der Berechnung der Niederdruckturbine zu
kontrollieren ist [27, 47]. Die EintrittsgroRen der Niederdruckturbine ergeben sich wie folgt:

Pwprein = Prp (3.8.84)
A . mW,ND 'thND + (mW,MD + mW,HD)' hMDT,aus
NDT ein — . . . (3.8.85)
My np + My + My
Typren =T (hNDT,ein > PNDT ein ) (3.8.86)
SNDTein = SD (TNDT,ein > PNDT ein ) (3.8.87)

Der Austrittsdruck der Niederdruckturbine entspricht dem Kondensatordruck. Die
Turbinenaustrittstemperatur im Nassdampfgebiet ergibt sich aus der Sattigungslinie:

pNDT,aus = pK (3888)

T,

NDT ,aus

=T (pK) (3.8.89)

Flr eine isentrope Entspannung lasst sich der Dampfanteil wie folgt iterativ bestimmen:

’
SNDT ein ~ S (T NDT,aus)

Xpis = ’ (3.8.90)
S (T NDT ,aus )_ § (T NDT aus )
z— !
mit x, = ——— und z als ZustandsgréRe
z'—z

Damit ergibt sich die isentrope Austrittsenthalpie:

hNDT,aus,is = h’(TNDT,auS )+ 'xD,is ) [h ”(TNDT,aus )_ h,(TNDT,auS )] (3891)

Mit dem isentropen Wirkungsgrad der Niederdruckturbine errechnet sich schlielRlich die tatsachliche
Austrittsenthalpie:

hNDT,aus = hNDT,ein + MINDT s '(hNDT,aus,is - hNDT,ein) (3.8.92)
mit 7y = 0,92 [46, 47]

Damit kann auch der tatsachliche Dampfanteil bestimmt werden:

hNDT,aus B h'(T NDT ,aus )
h"(TNDT,aus )_ h’(TNDT,aus

fur x, > 0,88 [27, 47]

X, = j (3.8.93)

Es bleibt noch die Austrittsentropie zu berechnen:

SNDT aus = S’(TNDT,aus )+ Xp - [S ”(TNDT,aus )_ S,(TNDT,aus )] (3.8.94)
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3.8.6 Leistungsberechnung

Da nun alle Massenstréme und Zustande bekannt sind, konnen die mechanischen Leistungen der
Wasserpumpen und Dampfturbinen berechnet werden. Die Turbinenleistungen ergeben sich wie
folgt:

Popr = mW,HD ) (hHDT,aus - hHDT,ein) (3.8.95)
PMDT = (mW,HD + n./lW,MD)' (hMDT,aus - hMDT,ein) (3896)
Popr = (mW,HD + mW7MD + mW,ND ) (hNDT,aus - hNDnem) (3.8.97)

Die Pumpenleistungen ergeben sich analog:

Ppp = mW,HD : (hHDP,aus - hHDP,ein) (3.8.98)
Pypp = (mW,HD + mW,MD + mW,BVW ) (hMDP,aus - hMDP,ein) (3.8.99)
PNDP = (mW,HD + mW,MD + mW,ND ) (hNDP,aus - hNDP,ein) (3.8.100)

SchlieBlich kann die Gesamtleistung des Dampfprozesses wie folgt bestimmt werden:

PDT = PT’ges + Pp,ges (3.8.101)
mit PT,ges = PHDT + PMDT + PNDT und PP,ges = PHDP + PMDP + PNDP

Die elektrischen und mechanischen Verluste zum Betrieb der Wasserpumpen werden Uber den
Eigenbedarfsfaktor des Generators erfasst. AbschlieRend ergibt sich der Kondensatwarmestrom,
welcher im Kondensator an die Umgebung Gbertragen wird:

QK = (mW,HD + mW,MD + mW,ND ) (hNDT,aus - hNDP,ein) (3.8.102)

Alternativ kann auch die Energiebilanz um den Dampfprozess herangezogen werden:
Op =Ppr +0¢ + QW,BVW

S QK = QD - QW,BVW - Py (3.8.103)

Im  Off-Design  ergeben sich aus den Gleichungen3.8.68 bis 3.8.70 geringere
Frischdampfmassenstrome, da  der  Abgaswdrmestrom  aufgrund eines  geringeren
Abgasmassenstroms sinkt. Zudem werden die Frischdampfdriicke tiber die Pumpen reduziert und die
Leistung des Dampfprozesses somit geregelt. Die isentropen Wirkungsgrade der Turbinen und
Pumpen sinken ebenfalls entsprechend des Lastzustands aufgrund des geringeren Volumenstroms.
Unter Anhang E ist das verwendete Kennfeld der Turbinen und Pumpen des Dampfprozesses sowie
die Frischdampfkennlinie in Abhangigkeit von der relativen Leistung zu finden [06].
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4 Validierung von GTlab

In diesem Kapitel wird GTlab anhand von drei GuD-Kraftwerken verschiedener Hersteller validiert.
Die Maschinen werden bei einer Frequenz von 50 Hz betrieben und sind als einwellige Konfiguration
ausgefiihrt, bestehend aus einer Gasturbine, einem Abhitzekessel, einer Dampfturbine und einem
Generator. Die Anordnung der Komponenten eines typischen GuD-Kraftwerks illustriert
Abbildung 4-1.

Ansaughaus Abhitzekessel

. -éuelle: General Electric

Abbildung 4-1: GuD-Kraftwerk mit einwelliger Konfiguration

Als ZielgroRe wird die elektrische Nettoleistung des Kraftwerks vorgeben. Weitere EingangsgrofRen
sind die maximale Schaufeltemperatur, die Kihlungsmethoden fiir die Turbinenstufen bzw. die
Brennkammer, die Stufenanzahl des Verdichters und der Turbine sowie der polytrope Wirkungsgrad
des Verdichters und der isentrope Wirkungsgrad der Turbine. AulRerdem wird das
Verdichterdruckverhaltnis bei vorgegebener Verbrennungstemperatur iterativ bestimmt. Bei allen
Kraftwerken kommt ein 3-Druck-Zwischenliberhitzungs-Dampfprozess mit Brennstoffvorwdarmung
aus dem Mitteldruckteil zum Einsatz. Ergebnisse der Rechnung sind unter anderem die
Turbinenaustrittstemperatur, der Verdichter- und Abgasmassenstrom, das Fuel-Air-Ratio (FAR) sowie
das Druckverhdltnis der Turbine.

Die Berechnung erfolgt mit der Erdgaszusammensetzung aus AnhangA und bei
ISO-Umgebungsbedingungen:

T, =288,15K und p, =1,01325bar und ¢, = 0,60
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mit H, , = 46,38MJ / kg
Der elektrische Bruttowirkungsgrad der Gasturbine lasst sich wie folgt bestimmen:

n _ PGT,el,brut _ . PV + PT *Tnech
GT,el,brut — . — 'IGN .
my - H my - H

u

(4.1)

u

Der elektrische Bruttowirkungsgrad des nachgeschalteten Dampfprozesses lasst sich aus der
elektrischen Leistung der Dampfturbine und der vom Abhitzekessel gelieferten Warmemenge
bestimmen:

P . P, -
_ " DT.el.brut =7 .o DT .nmech (42)

N7 et prur = - GN
o O o,

Der Eigenbedarf des GuD-Kraftwerks an elektrischer Energie wird Uber den Eigenbedarfsfaktor des
Generators berlcksichtigt. Somit ergibt sich der elektrische Nettowirkungsgrad des GuD-Kraftwerks
wie folgt:

PGuD el bru P + (P + P ) nmec
nGuD,el,net = nE ’ nGuD,el,brut = 77E T, — = 77E ' UGN L T DL h (43)
my - H my - H

u

u

Eine von den Kraftwerksherstellern oft verwendete Grole ist die Turbineneintrittstemperatur nach
ISO 2314. Diese Temperatur stellt eine fiktive Mischungstemperatur dar, bei der alle zur Kihlung der
thermisch beanspruchten Bauteile benétigten Luftmengen mit der Brennkammeraustrittstemperatur
gemischt werden:

mBK,aus ’ (hBK,aus - hu )+ mKL ' (hV,aus - hu)

hT,ein,ISO = : ; +h,
Mgk qus T Mgy,

= TT,ein,ISO = h_lT,ein,ISO (44)

Im Folgenden werden die verfligbaren offiziellen On-Design-Werte des jeweiligen
Gasturbinenherstellers im GuD-Betrieb mit den von GTlab berechneten Werten verglichen.

4.1 Vergleich mit SGT5-8000H

Die neuste Entwicklung im Bereich der Heavy-Duty Gasturbinen aus dem Hause Siemens ist die
SGT5-8000H. Sie wurde fiir hochste Effizienz bei zugleich hoher Betriebsflexibilitdt entwickelt.
Aufgrund der vermehrten Nutzung erneuerbarer Energien sind zukilinftig gréBere Lastschwankungen
im Netz zu erwarten, wodurch schnell reagierende Kraftwerkssysteme notwendig sind. Um den
neuen Marktanforderungen gerecht zu werden und hohe Lastgradienten zu realisieren, setzt
Siemens weiterhin auf rein luftgekihlte Gasturbinen. Die SGT5-8000H verfiigt Gber einzelne auf dem
Umfang verteilte Flammrohre und Uber vier variable Verdichterleitreihen flir den effizienteren
Teillastbetrieb. Die SGT5-8000H ist zudem die weltweit erste Gasturbine, welche im GuD-Betrieb
einen elektrischen Nettowirkungsgrad von {iber 60 % erreicht. Die elektrische Nettoleistung der
Gasturbine betragt 375 MW. Im GuD-Betrieb gibt das Kraftwerk eine Leistung von 570 MW ab, wobei
der nachgeschaltete Dampfprozess (iber drei Druckstufen mit Zwischenlberhitzung und
Brennstoffvorwarmung verfiigt [50]. Der Hochdruckteil ist dabei als Zwangsdurchlauf nach dem
Benson-Prinzip konzipiert. Die Frischdampfparameter konnten dadurch gesteigert werden und
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belaufen sich auf 600 °C bei 170 bar fiir den Hochdruckteil, 35 bar bzw. 5 bar fir den Mitteldruck-
respektive Niederdruckteil. Die Brennstoffvorwarmtemperatur belduft sich auf rund 215 °C [57]. Die
Nachrechnung wird mittels der in Tabelle 4-1 aufgelisteten Randbedingungen durchgefiihrt. In
Tabelle 4-2 stehen die berechneten GréRen den Angaben von Siemens gegeniber.

Quelle: Siemens

Poup et ner = STOMW z, =13 T max =995°C

T, =1570°C z, =4 Tyy max =995°C

I, =19,4 Pup = 170bar BK = konvektionsgekiihlt
My por = 91,5% Pup = 35bar 1.Stufe = filmgekiihlt

N =91,9% Do = Sbar 2.Stufe = filmgekiihlt

AT, ,, =30°C Py =0,045bar 3.Stufe = konvektionsgekiihlt
AT, ,, =20°C Chatans = 30m /s 4.Stufe = ungekiihlt

Tabelle 4-1: SGT5-8000H — Randbedingungen
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Die Angaben des Herstellers Siemens werden mit GTlab im Fall der SGT5-8000H bis auf eine relative
Abweichung von ca. £1,5 % genau berechnet. Abbildung 4-3 zeigt das sich aus den Berechnungen

ergebende T,Q-Diagramm des nachgeschalteten Dampfprozesses.

On-Design Siemens GTlab abs. Fehler rel. Fehler
Pt eter - 375,00 MW 377,84 MW 2,84 MW 0,7571 %
N6 ol mat - 40,00 % 40,17 % 0,17 %-Pkt. 0,4153 %
nGuD,el,net : >60 % 60'59 % h h
IT, : 19,20 19,40 0,20 1,0417 %
Mg 829,00 kg/s 822,94 kg/s -6,06 kg/s -0,7311 %
Ty ein - 1505,76 °C - -
Ty s 627,00 °C 636,04 °C 9,04°C 1,4423 %
T,: 215,00 °C 217,56 °C 2,56 °C 1,1902 %
Tipr e 600,00 °C 606,04 °C 6,04 °C 1,0072 %
Tabelle 4-2: SGT5-8000H — Wertevergleich
— Abhgas —KVW,Wasser == NDV,Wasser =———=NDV,Dampf =——=NDU,Wasser
———=NDU,Dampf =MDV, Wasser MDV, Dampf MDU,Wasser MDU,Dampf
HDV,Dampf ===HDU,Dampf ==7ZU,Dampf
700
600 /‘
500 /, e ,/
p— /
g 400 7
: P
® 300 P
o .
g— =
& 200 /
100 VA
0 T T T T T T T T
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

Warmestrom [MW]

Abbildung 4-3: SGT5-8000H — T,Q-Diagramm
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4.2 Vergleich mit GE9HA

Die aktuell modernste Heavy-Duty Gasturbine fiir den 50 Hz-Markt des Herstellers General Electric ist
die GE9HA, welche die Antwort von General Electric auf die SGT5-8000H von Siemens bzw. die
M701) von Mitsubishi Heavy Industries ist. General Electric hat in den letzten 20 Jahren viel
Entwicklungsarbeit in die geschlossene Dampfkihlung von Turbinenschaufeln investiert. Ein Nachteil
der Dampfkihlung ist die hohere Komplexitdit und geringere Flexibilitdt, was den aktuellen
Marktanforderungen  widerspricht. Andere Probleme sind Dampfleckagen, zu hohe
Temperaturgradienten in den Turbinenschaufeln und unzureichende Dampfdurchstrémung der
engen Vorderkantenbereiche der Turbinenschaufeln weshalb General Electric den Fokus wieder auf
rein luftgekihlte Gasturbinen legte. Die GE9HA wurde fiir hochste Betriebsflexibilitat entwickelt und
ist somit rein luftgekiihlt. Die Brennkammer ist als radial verteilte Flammrohrbrennkammer
ausgefiihrt. Der Verdichter verfligt tiber 14 Verdichterstufen, wovon drei verstellbar sind. Die Turbine
wurde vierstufig ausgefiihrt. Es werden zwei Versionen der GE9HA angeboten, die GE9HA.01 und die
GE9HA.02, welche sich lediglich in ihrer Leistungsklasse unterscheiden. Die GE9HA.O1 stellt im
GuD-Betrieb 592 MW bereit und bei der GE9HA.02 sind es 701 MW. Die GE9HA.O1 ist damit ein
direkter Konkurrent fir die SGT5-8000H und die GE9HA.02 ein direkter Konkurrent fir die M701J.
Mit einem elektrischen Nettowirkungsgrad von Uber 61 %, verspricht General Electric nicht nur die
leistungsstarkste sondern zugleich auch effizienteste Maschine am Markt anzubieten [15]. Fir die
Nachrechnung wird im Folgenden die leistungsstarkere Version GE9HA.02 betrachtet. In Tabelle 4-3
sind die Randbedingungen der Nachrechnung der GE9HA.02 aufgelistet.

Quelle: General Electric

Abbildung 4-4: GE9HA
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Pt = TOLMW z, =14 Tgpmee =1015°C
T,, =1600°C z, =4 Ty e =1015°C
I1, =22,1 Pup = 170bar BK = konvektionsgekiihlt
My pot = 91,4% Pup = 35bar 1.Stufe = filmgekiihlt
Nris =92,1% Pp =Sbar 2.Stufe = filmgekiihlt
AT, ,, =30°C px = 0,045bar 3.Stufe = konvektionsgekiihlt
AT, ., =20°C Cntauns =30m/ s 4.Stufe = ungekiihlt

Tabelle 4-3: GEQHA — Randbedingungen

Die Angaben des Herstellers General Electric werden bis auf eine relative Abweichung von ca. 1,5 %
genau berechnet, wie Tabelle 4-4 zu entnehmen ist. In Abbildung 4-5 ist das sich aus den
Berechnungen ergebende T,Q-Diagramm des nachgeschalteten Dampfprozess dargestellt.

On-Design GE GTlab abs. Fehler rel. Fehler
) A 470,00 MW 474,73 MW 4,73 MW 1,0060 %
N6r el et - 41,00 % 41,50 % 0,50 %-Pkt. 1,2200 %
Nou e >61 % 61,28 % - .

IT, : 21,80 22,10 0,30 1,3761 %
mg : 978,40 kg/s 991,81 kg/s 13,41 kg/s 1,3706 %
Tt ain - 1534,64 °C - ]

TTMS 619,00 °C 627,99 °C 8,99 °C 1,4527 %
T,: - 217,56 °C - ]

Tonr ein - 597,99 °C - ]

Tabelle 4-4: GE9QHA — Wertevergleich
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— Abgas —_— KVW,Wasser NDV,Wasser NDV,Dampf ———NDU,Wasser
——NDU,Dampf —— MDV,Wasser MDV,Dampf MDU,Wasser MDU,Dampf
HDV,Dampf =———=HDU,Dampf ——7U0,Dampf
700
/
600 -
//
>00 — //
9 400 // prd
o, ~ rd
2 -
® 300 -
1]
g i
2 200 / 7/
100 7’
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

Warmestrom [MW)]

Abbildung 4-5: GE9HA — T,Q-Diagramm

4.3 Vergleich mit M701J

Mitsubishi Heavy Industries erweiterte im Jahr 2013 sein Heavy-Duty Gasturbinenportfolio um die
M701) und brachte damit als zweiter Hersteller nach Siemens ein GuD-Kraftwerk mit Gber 60 %
elektrischem Nettowirkungsgrad auf den 50 Hz-Markt. Mitsubishi Heavy Industries setzt schon im
Vorgangermodell M701G auf radial verteilte Flammrohre als Brennkammer, welche allerdings mittels
Dampf aus einem geschlossenen Kreislauf gekiihlt werden. Der Kiihlungsdampf wird dem
nachgeschalteten Dampfprozess am Austritt der Hochdruckturbine entnommen, durch die
Brennkammerkiihlung erhitzt und anschlieRend vor dem Eintritt in die Mitteldruckturbine wieder
zugefiihrt [67]. Abgesehen von Sperr- und Leckageluft wird dem Verbrennungsgas nach der
Brennkammer keine Kuhlluft zugemischt, weshalb die Turbineneintrittstemperatur fast der
Verbrennungstemperatur entspricht. Das Vorgangermodell M701G bendétigt zur Teillaststabilitat der
Verbrennung und Einhaltung der gesetzlichen NO,-Limitierung eine Abgasrezirkulation zwischen
Brennkammereintritt und —austritt. Bis auf die Abgasrezirkulation wurde das Brennkammerkonzept
der M701G auf die M701J (ibertragen. Eine Rezirkulation des Abgases ist dort aufgrund besserer
Mischungsvorgange in den Brennern nicht mehr noétig. Durch die Dampfkihlung der Brennkammer
erreicht die M701) eine Turbineneintrittstemperatur von Uber 1600 °C, unter Einhaltung der
NO,-Grenze von 25 ppm im Jahresmittel. Nachteilig ist hier die Tragheit des Kiihlungssystems. Die
Gasturbine ist von der Konditionierung des Dampfes abhangig und biiRt damit an Betriebsflexibilitat
ein. Mitsubishi Heavy Industries mochte daher ab dem Jahr 2015, zunachst fiir die 60 Hz-Version
M501J) ebenfalls eine rein luftgekiihlte Variante mit der Bezeichnung M501JAC anbieten [56]. Einige
Entwicklungen, welche in der M701) zum Einsatz kommen, stammen aus einem im Jahr 2004
gestarteten, national geforderten Projekt zur Erreichung einer Turbineneintrittstemperatur von
1700 °C. Dabei werden alle Hauptkomponenten der Gasturbine verbessert, im Vordergrund liegen
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jedoch weiterentwickelte Hochtemperaturwerkstoffe und insbesondere keramische
Hitzeschutzschichten fiir die Turbinenschaufeln [24]. Der Verdichter verfiigt wie bei der GEQHA Uber
14 Verdichterstufen, wovon hier vier verstellbar sind. Die Turbine wurde wieder vierstufig ausgefiihrt
und ist rein luftgekihlt. Im GuD-Betrieb wird ein elektrischer Nettowirkungsgrad von 61,7 % erreicht
und es werden 680 MW an elektrischer Nettoleistung vom Generator bereitgestellt [39]. Tabelle 4-5
zeigt die Randbedingungen der Nachrechnung.

Quelle: Mitsubishi

P et nes = 680MW z, =14 T max =1040°C

T, =1615°C z, =4 Ty e = 1040°C

IT, =231 Pup = 170bar BK = dampfgekiihlt

My pot =91.3% DPup = 35bar 1.Stufe = filmgekiihlt

N =91.8% Dyp = Sbar 2.Stufe = filmgekiihlt

AT, ,, =30°C px =0,045bar 3.Stufe = konvektionsgekiihlt
AT, ., =20°C Cxatans =30m/ s 4.Stufe = ungekiihlt

Tabelle 4-5: M701) — Randbedingungen

Die relativen Abweichungen belaufen sich auf weniger als +1,5 %. Abbildung 4-7 stellt das sich aus
den Berechnungen ergebende T,Q-Diagramm des nachgeschalteten Dampfprozesses dar. Tabelle 4-6
vergleicht die berechneten GréoRen mit den verfligbaren Angaben von Mitsubishi Heavy Industries.
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On-Design MHI GTlab abs. Fehler rel. Fehler
Por cimer - 470,00 MW 468,71 MW -1,29 MW -0,2744 %
N67 el et >41 % 42,18 % - -
T 6ub clmet - 61,70 % 62,44 % 0,74 %-Pkt. 1,2003 %
IT, : 23,00 23,10 0,10 0,4348 %
g 893,00 kg/s 905,09 kg/s 12,09 kg/s 1,3539 %
T; o 1600,00 °C 1596,22 °C -3,78 °C -0,2363 %
Ty s 638,00 °C 645,69 °C 7,69 °C 1,2056 %
T,: - 217,56 °C - -
Tinr ein - 615,69 °C - _
Tabelle 4-6: M701) — Wertevergleich
— Abgas —KVW,Wasser ===—=NDV,Wasser =——NDV,Dampf =—=NDU,Wasser
——NDU,Dampf =———MDV,Wasser MDV, Dampf MDU,Wasser MDU,Dampf
HDV,Dampf e===HDU,Dampf ====Z(,Dampf
700
600 /f
500 /
O'L_)' 400
s j
E 300 /—
g ~
E oo % g
(= /
100 /
e
0 T T T T T T T T
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

Warmestrom [MW]

Abbildung 4-7: M701J — T,Q-Diagramm

Anhand der drei vorgestellten Beispiele wurde gezeigt, dass die Leistungsdaten moderner
GuD-Kraftwerke verschiedener Hersteller mit GTlab hinreichend genau simuliert werden kénnen. Die
relativen Abweichungen zwischen den verfiigbaren Herstellerangaben und den Simulationswerten
sind in 1,5 %, Genauigkeit
Komponentenmodellierung und deren numerische Berechnung in GTlab nachgewiesen wurden.

allen Féllen kleiner als womit eine ausreichende der
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5 Komponentenpotential

In diesem Kapitel wird das Potential zur Effizienzsteigerung des gesamten GuD-Kraftwerks durch
Weiterentwicklung der Gasturbinenhauptkomponenten (Verdichter, Brennkammer und Turbine
inklusive Kihlungssystem) untersucht. Dabei wird jede VerbesserungsmaBnahme einer Komponente
isoliert betrachtet, d. h. alle anderen Komponenten bleiben auf unverdandertem Technologieniveau,
um das alleinige Verbesserungspotential der betrachteten Komponente auf das Gesamtsystem zu
quantifizieren. Der Stand der Technik wird durch ein generisches Referenzkraftwerk fiir den
50 Hz-Markt beschrieben, wobei das Verdichterdruckverhaltnis fir einen maximalen
GuD-Wirkungsgrad optimiert wird. Ausgehend vom Referenzkraftwerk, wird der entsprechende
thermodynamische Reprasentant fiir die jewelige Komponentenverbesserung schrittweise erhoht
und das Verdichterdruckverhaltnis jeweils neu fiir einen maximalen GuD-Wirkungsgrad optimiert, um
die mogliche Effizienzsteigerung durch die jeweilige Komponentenverbesserung zu berechnen.

Verdichter Brennkammer Turbine

Quelle: Siemens

Abbildung 5-1: Hauptkomponenten der Gasturbine

5.1 Referenzkraftwerkauslegung

Fur den Referenzzustand wird ein angesaugter Luftmassenstrom von 900 kg/s gewahlt, der zwischen
den Luftmassenstromen der SGT5-8000H und der GE9HA liegt. Ein weiteres Kriterium der
Kraftwerksauslegung ist eine maximale Verbrennungstemperatur von 1600 °C, was die aktuelle
Brennertechnologie bzgl. der Einhaltung von NO,-Limitierungen abbildet [01]. Fir hochste
Betriebsflexibilitdit wird eine rein luftgekiihlte Gasturbine verwendet, wobei die
Oberflachentemperatur der mit Heilgas beaufschlagten Bauteile 1025 °C angenommen wird [01, 10].
Das Kraftwerk wird im Volllastbetriebspunkt und bei ISO-Umgebungsbedingungen fir einen
maximalen elektrischen Nettowirkungsgrad ausgelegt und das Verdichterdruckverhaltnis
dahingehend optimiert. Als Brennstoff wird Erdgas mit einem unteren Heizwert von 46,38 MJ/kg und
der Brennstoffzusammensetzung aus Anhang A verwendet. Der Dampfprozess wird als
3-Druck-Zwischeniberhitzung mit Brennstoffvorwdarmung aus dem Mitteldruckteil ausgefihrt.
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Tabelle5-1 zeigt die Randbedingungen des Referenzkraftwerks im  Uberblick. Die
Pinch-Point-Temperaturdifferenz betragt fiir den Niederdruckteil 12 K und fiir den Mitteldruck- sowie
Hochdruckteil 8 K. Die Approach-Point-Temperaturdifferenz betragt flr den Niederdruck- und
Mitteldruckteil 5 K, wobei im Fall des Hochdruckteils aufgrund des Benson-Zwangsdurchlaufprinzips
auf eine Approach-Point-Temperaturdifferenz verzichtet werden kann [34]. Das optimale
Verdichterdruckverhaltnis liegt in diesem Fall bei 21,9, wie in Abbildung 5-2 zu sehen ist. Der
maximale elektrische GuD-Wirkungsgrad betragt dabei 61,43 % mit einer spezifischen elektrischen
Nettoleistung von 736 kl/kg. Damit ergibt sich eine elektrische Nettoleistung von 663 MW.
Abbildung 5-3 zeigt das zugehorige Auslegungsdiagramm des GuD-Prozesses.

I, = optimiert z, =13 Tgpmax =1025°C

m, =900kg /s z, =4 Ty max =1025°C

T,, =1600°C DPup = 170bar BK = konvektionsgekiihlt
My pot = 91,5% Pup = 35bar 1.Stufe = filmgekiihlt

Nris =92,0% Pap = Sbar 2.Stufe = filmgekiihlt
AT, ,, =30°C px =0,045bar 3.Stufe = konvektionsgekiihlt
AT, ,, =20°C Cxntaus = 30m /s 4.Stufe = ungekiihlt

Tabelle 5-1: Referenzkraftwerk — Randbedingungen
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Abbildung 5-2: Optimierung des Verdichterdruckverhéltnisses
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Das hochste  Druckverhdltnis liegt, unter der Annahme von einer maximalen
Verdichterschaufeltemperatur von 625 °C, bei einem Wert von 31,6, darliber hinaus wird die
Materialgrenze bei einer Umgebungstemperatur von 50 °C Uberschritten. Die Limitierung des
kleinsten Druckverhaltnisses wird aufgrund des Rohrmaterials im Abhitzekessel, durch die Annahme
einer maximalen Frischdampftemperatur von 625°C markiert und liegt im Fall des
Referenzkraftwerks bei 19,1.
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Abbildung 5-3: Referenzkraftwerk — GuD-Auslegungsdiagramm

In Abbildung 5-4 bzw. Abbildung 5-5 ist das Auslegungsdiagramm fir die Gasturbine bzw. den
Dampfprozess dargestellt. Der Auslegungspunkt des GuD-Prozesses ist einzeln betrachtet weder fiir
die Gasturbine noch fiir den Dampfprozess hinsichtlich des jeweiligen elektrischen
Nettowirkungsgrades optimal. Der Gasturbinenwirkungsgrad steigt mit dem Druckverhaltnis an,
dahingegen sinkt der Wirkungsgrad des nachgeschalteten Dampfprozesses durch die zunehmend
geringe Turbinenaustrittstemperatur. Dies ist fir die thermodynamische Auslegung des
GuD-Kraftwerks ein essentieller Effekt, durch den die gemeinsame Optimierung von Gas- und
Dampfturbine fiir einen maximalen GuD-Wirkungsgrad unerlasslich ist. Die Performance-Werte des
Referenzkraftwerks im On-Design sind in Tabelle 5-2 zu finden.
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Abbildung 5-4: Referenzkraftwerk — GT-Auslegungsdiagramm
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Abbildung 5-5: Referenzkraftwerk — DT-Auslegungsdiagramm
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PGuD,e[,net = 662:56MW

0, =540,44MW

Yy =22,95%

Por enee =448,38MW

0, =30385MW

Vs = 9,68%

Pyy o = 214,18MW

Oy sy =13.82MW

Ny =87,46%

Nub.otmer = 61,43% T, =217,56°C My o = 88,45%
Norane =41,57% T, .. = 463,34°C I, =21,90

Mot one = 39,63% T,, =1600,00°C I, =20,28

i, =900,00kg /s T, =1536,23°C ¥, ,, s =063
i, = 23,25kg /s Ty o ss0 = 1370,05°C W, = 1,24
g = 923,25kg /s T, . =633,47°C Ay = 5,06m?

iy, =206,55kg /s

Thrs s =84,31°C

Ay e = 0,38m?

Tty =109,26kg /s Tyopon = 603,47°C Ay =1,13m?
Tty v =17,50kg /s Typron = 603,47°C Ay s =10,77m?
Tty v =10,29kg /s Tyor .o = 317,69°C Ay s =31,93m2
Tty gy = 15,43kg /s T, =31,01°C x, =91,33%

Tabelle 5-2: Referenzkraftwerk - On-Design-Performance

Bei der Auslegung mit nur 12 Verdichterstufen ware die Stufenbelastung mit einer totalen
Stufenenthalpiekenngrofle von 0,68 zu hoch, weshalb die Wahl auf 13 Verdichterstufen bei einer
totalen StufenenthalpiekenngroBe von 0,63 fallt. Fir die Turbine ergibt sich eine totale
StufenenthalpiekenngrofRe von 1,24, womit noch ausreichend Belastungsreserven fiir eventuelle
Performance-Upgrades vorhanden sind. In der Turbine wird die Stromung beschleunigt und ist daher
im Vergleich zur verzégernden Stromung des Verdichters weitaus weniger anfillig gegeniber
Strémungsablosungen [34]. Die Umlenkungswinkel der Turbinenschaufeln kénnen somit deutlich
grolRer gewahlt werden als im Verdichter, was zu einen hoheren Belastbarkeit der Stufen fihrt.

Das skalierte Verdichterkennfeld bzw. Turbinenkennfeld mit der Lage des Auslegungspunktes ist in
Abbildung 5-6 bzw. Abbildung 5-7 zu sehen. Der Abstand zur Pumpgrenze ist ausreichend zu wahlen,
um Drehzahlschwankungen von bis zu 5%, je nach vorliegendem Grid-Code, ohne
Verdichterpumpen zu gewahrleisten. AuBerdem muss der stabile Betrieb des Verdichters gleichzeitig
bei Umgebungstemperaturen von bis zu -20 °C bzw. +50 °C garantiert werden [34]. Folglich muss der
Betrieb des Verdichters innerhalb eines Bereichs der relativen reduzierten Drehzahl von 0,897 bis
1,120 gewahrleistet sein. Abbildung 5-8 visualisiert  verschiedene Arbeitspunkte im
Verdichterkennfeld, von Volllast bis zur minimalen Teillast im Leitschaufelverstellbereich. Je nach
Leitschaufelverstellung verzerrt sich das Verdichterkennfeld, wodurch der Verdichtermassenstrom
bei konstanter Drehzahl reduziert wird. Dabei bleibt die Abgastemperatur konstant und die Driicke
der verschiedenen Druckstufen im Abhitzekessel werden entsprechend der erforderlichen Leistung
geregelt. Die zugehorigen T,Q-Diagramme der Arbeitspunkte sind in Abbildung 5-9 dargestellt.



5 Komponentenpotential

95

@ On-Design-Betriebspunkt
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Abbildung 5-6: Referenzzustand — Verdichterkennfeld
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Abbildung 5-7: Referenzzustand — Turbinenkennfeld
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Abbildung 5-8: Arbeitspunkte im Verdichterkennfeld bei Leitschaufelverstellung
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Abbildung 5-9: T,Q-Diagramme bei Teillastbetrieb
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5.2  Verdichterpotential

Die Leistung einer Gasturbine wird vornehmlich durch den vom Verdichter angesaugten
Luftmassenstrom bestimmt. Der weltweite Bedarf an elektrischer Energie wird auch in Zukunft
deutlich zunehmen, wodurch der Steigerung des Verdichtermassenstroms eine zentrale Rolle
zukommt, um eine ausreichende elektrische Leistung zu generieren. Limitierend fiir den
Verdichtermassenstrom ist die erste Stufe des Verdichters, da hier die Querschnittsfliche mit der
Steigerung des angesaugten Luftmassenstroms zunimmt. Weil der Nabendurchmesser zur Aufnahme
des maximalen Storfallmoments und des Axiallagers nicht verringert werden kann, erhéht sich so die
Schaufellange der vorderen Verdichterstufen. Da zudem die Drehzahl unverdndert bleiben muss,
nehmen die Schaufelfulspannungen aufgrund der hoheren Fliehkraftbelastung der langeren
Verdichterschaufeln des Rotors zu. Auflerdem erhohen sich die Umfangsgeschwindigkeiten bzw. die
Machzahlen in Umfangsrichtung an den Schaufelspitzen, welche aerodynamisch zu bewaltigen sind.

Quelle: Siemens

Abbildung 5-10: Montage einer SGT5-8000H

Der Verdichter einer Gasturbine lasst sich in erster Linie Uber die Weiterentwicklung der
Aerodynamik verbessern. Der thermodynamische Reprasentant fiir die Glte der
Verdichteraerodynamik ist der isentrope bzw. polytrope Wirkungsgrad des Verdichters. Die
Steigerung des Verdichterwirkungsgrades wird durch die Weiterentwicklung der Schaufelgeometrie
mit Hilfe von CFD-Analysen und Messungen an Verdichterprifstainden bewerkstelligt [28, 29].
Aktuelle Entwicklungen sind z.B. HPA-Schaufelprofile, durch welche derzeit ein polytroper
Wirkungsgrad von Uber 91,5% realisiert wird [17]. Auch die Nutzung von instationdren
Stromungseffekten —z.B. reflektierte VerdichtungsstéRe oder Wirbelablosungen—  zur
verlustarmeren Verdichtung ist hier vielversprechend.
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Abbildung 5-11: Modernes Verdichterschaufelprofil

5.2.1 Verdichtermassenstrom

Im Folgenden wird die Erhéhung des Verdichtermassenstroms bzgl. der Auswirkung auf die
Performance des GuD-Kraftwerks untersucht. Das Technologieniveau —und damit die
Wirkungsgrade — aller anderen Komponenten werden beibehalten. In den folgenden Abbildungen ist
der Einfluss des Verdichtermassenstroms auf eine Auswahl von Performance-Werten des
GuD-Kraftwerks im On-Design dargestellt.
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Abbildung 5-12: Verdichtermassenstrom —Massenstrome und Leistungen
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Der Verdichtermassenstrom wird vom Referenzwert mit 900 kg/s bis auf 1200 kg/s gesteigert. Die
Annahme einer Massenstromerhdéhung um ein Drittel begriindet sich vor allem durch den stetig
steigenden Energiebedarf, damit die zukiinftig benétigte Mehrleistung an elektrischer Energie auch
bereitgestellt werden kann. Das Verdichterdruckverhaltnis bleibt dabei unverdandert, da es
unabhangig vom Verdichtermassenstrom ist. Durch die Erhéhung des Verdichtermassenstroms wird
flr eine unveranderte mittlere Verbrennungstemperatur von 1600 °C entsprechend mehr Brennstoff
benotigt, da mehr Luft erhitzt werden muss. Der Abgasmassenstrom steigt resultierend auf gleiche
Weise. Die Gasturbinenleistung steigt linear mit der Erhéhung des Verdichtermassenstroms an. Mit
gleicher prozentualer Steigung erhoht sich auch die Leistung des nachgeschalteten Dampfprozesses,
da diesem aufgrund des erhéhten Abgasmassenstroms eine grolRere Abgasenergie zur Verfligung
steht. Die Leistungsaufteilung zwischen Gas- und Dampfturbine bleibt dabei unverandert.

Der GuD-Wirkungsgrad sowie die Wirkungsgrade von Gas- und Dampfturbine bleiben von der
Erhohung des Verdichtermassenstroms rechnerisch unbeeinflusst. Gleiches gilt fur die
Leistungsdichte des Kraftwerks. In Realitat wiirde sich allerdings eine geringe Wirkungsgraderhéhung
ergeben, weil sich z.B. Spaltverluste in den Turbomaschinen relativieren und so die
Komponentenwirkungsgrade positiv beeinflussen. Hier jedoch werden die
Komponentenwirkungsgrade nicht verdndert und rein der Verdichtermassenstrom erhoht. Die
elektrische Nettoleistung erhoht sich dabei von urspriinglich 663 MW auf bis zu 883 MW, was einer
relativen Steigerung von 33,2 % entspricht.
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Abbildung 5-13: Verdichtermassenstrom — Wirkungsgrade und Leistungsdichte

Der Innenradius am Verdichtereintritt wird zur Aufnahme des Axiallagers der Welle konstant mit
0,70m angenommen [34]. Aufgrund des Anstiegs der noétigen Querschnittsfliche am
Verdichtereintritt steigt der Aullenradius von urspriinglich 1,45 m auf bis zu 1,62 m. Der mittlere
Radius am  Verdichtereintritt  steigt  entsprechend ebenfalls, wodurch sich die
Umfangsgeschwindigkeit im Verdichtermittelschnitt von urspringlich 338 m/s auf bis zu 365 m/s
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erhoht. Das Nabenverhaltnis am Verdichtereintritt sinkt von urspriinglich Gber 0,48 auf bis 0,43, was

langeren Verdichterschaufeln entspricht.
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Abbildung 5-14: Verdichtermassenstrom
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Abbildung 5-15: Verdichtermassenstrom — Kamindurchmesser und Stufenbelastung

Aufgrund des hoheren Abgasmassenstroms wird auch eine groRere Querschnittsfliche am

Kaminaustritt bendtigt, um die Kaminaustrittsgeschwindigkeit zwecks Schallreduzierung nicht groRer
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als 30 m/s werden zu lassen [03]. Der Kamindurchmesser steigt dabei von urspriinglich 6,4 m auf bis
zu 7,4 m. Durch die Zunahme der mittleren Umfangsgeschwindigkeit wird die Verdichtung beglinstigt
und die Stufenbelastung im Verdichter sinkt, was in einer Verringerung der totalen
Stufenenthalpiekenngrofle von urspriinglich 0,63 auf bis zu 0,54 resultiert. Analog sinkt die
Stufenbelastung der Turbine mit einer totalen StufenenthalpiekenngrofRe von urspriinglich 1,24 auf
bis zu 0,93.

Insgesamt wirkt sich die Erhéhung des Verdichtermassenstroms direkt proportional auf die
generierte Leistung des GuD-Kraftwerks aus und fihrt zu einer Verringerung der Stufenbelastung.

5.2.2 Verdichterwirkungsgrad

Im Folgenden wird untersucht, wie sich eine Steigerung des Verdichterwirkungsgrades auf die
Performance des GuD-Kraftwerks auswirkt. Abgesehen vom Verdichter werden das
Technologieniveau —und damit die Wirkungsgrade — aller anderen Komponenten beibehalten. Die
folgenden Abbildungen zeigen den Einfluss des polytropen Verdichterwirkungsgrades auf die
wesentlichen Performance-Werte des GuD-Kraftwerks im On-Design. Der polytrope Wirkungsgrad
wird vom Referenzzustand mit 91,5% bis auf 93,0% gesteigert. Die Steigerung des
Verdichterwirkungsgrades gestaltet sich in der technischen Umsetzung als zunehmend schwieriger,
da Zielkonflikte bzgl. eines zugleich breitem Betriebsbereich und steigender Druckverhaltnisse
bestehen.

—PLV —PI,T —T,T,5T,ein —T,V,aus T,T,aus
32 1800 l ‘ ‘ 650

1750 625

w
o

1700 600

N
[e2]

1650 575

N
()}

=
[o2}
o
o

550

525

[
w1
o
o

500

N
N

=
=y
u
o

475

[
o

1400 450

Verdichter-/Turbinendruckverhiltnis [-]
R
Turbineneintrittstemperatur [°C]
&
o
Verdichter-/Turbinenaustrittstemperatur[°C]

=
[e2]

1350 425

16 i i i i i i 1300 i T T T T i 400
91.50 91.75 92,00 9225 9250 9275 93.00 91.50 9175 92.00 9225 9250 92.75 93.00

polytroper Verdichterwirkungsgrad [%] polytroper Verdichterwirkungsgrad [%]

Abbildung 5-16: Verdichterwirkungsgrad — Druckverhaltnisse und Temperaturen

Mit steigendem Druckverhaltnis werden die hinteren Schaufeln immer kirzer und es werden evtl.
mehr Schaufeln benétigt, womit die verlustreichen Randstromungen an Nabe und Gehaduse einen
grolReren Anteil an der Schaufelstromung annehmen. Daher wird das zukiinftige Potential fir die
Steigerung des Verdichterwirkungsgrades mit maximal 1,5 %-Punkte angenommen. Das
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Verdichterdruckverhaltnis wird bei jeder Steigerung des polytropen Verdichterwirkungsgrades fiir
einen maximalen GuD-Wirkungsgrad optimiert.

Das optimale Verdichterdruckverhiltnis steigt mit Erhohung des Verdichterwirkungsgrades
zunehmend an. Durch die Verringerung der nétigen Verdichterarbeit und der Kihllufttemperaturen
wird ein hoheres Druckverhaltnis fir einen maximalen GuD-Wirkungsgrad lohnenswert. Bei einem
Verdichterwirkungsgrad von 93,0 % betragt das optimale Druckverhaltnis 23,5 anstatt den
urspriinglichen 21,9 des Referenzzustands. Das Turbinendruckverhaltnis entwickelt sich bis auf den
Brennkammerdruckverlust analog. Die Turbineneintrittstemperatur vor der ersten Statorreihe bleibt
unverdndert. GréRere Anderungen sind bei der Verdichteraustrittstemperatur zu sehen, welche
aufgrund der Erhohung des Druckverhiltnisses von urspriinglich 463 °C bis auf 468 °C ansteigt. Es
wird bei fast gleichbleibender Turbineneintrittstemperatur ein héheres Druckverhaltnis entspannt,
was in einer geringeren Turbinenaustrittstemperatur resultiert. Daher sinkt die
Turbinenaustrittstemperatur von urspriinglich 633 °C bis auf 622 °C.
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Abbildung 5-17: Verdichterwirkungsgrad — Massenstrome und Leistungen

Der Verdichtermassenstrom wird nicht variiert und bleibt konstant bei 900 kg/s. Jedoch wird durch
die Erhohung des Verdichterwirkungsgrades bis zu 0,03 kg/s bzw. 0,13 % weniger Brennstoff
benctigt. Dies wirkt sich geringfligig auf den Abgasmassenstrom aus. Durch das hohere
Druckverhaltnis steigt die Leistung der Gasturbine und die Leistung der Dampfturbine sinkt.
Resultierend steigt der Leistungsanteil der Gasturbine fir das GuD-Kraftwerk von urspriinglich 67,7 %
auf bis zu 68,9 %.

Der Gasturbinenwirkungsgrad steigt von urspriinglich 41,6 % bis auf 42,6 %. Aufgrund der geringeren
Turbinenaustritstemperatur sinkt dagegen der Dampfturbinenwirkungsgrad von urspriinglich 39,6 %
auf 39,3 %. Zusammen ergibt sich eine Erhéhung des GuD-Wirkungsgrades von 61,4 % auf bis zu
61,8 %. Die elektrische Nettoleistung sowie die Leistungsdichte des GuD-Kraftwerks steigen dabei nur
gering.
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Abbildung 5-18: Verdichterwirkungsgrad — Wirkungsgrade und Leistungsdichte
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Abbildung 5-19: Verdichterwirkungsgrad — Kihlluftanteile und Stufenbelastung

Die vom Verdichter gelieferte Kiihlluft hat mit steigendem Druckverhaltnis an den jeweiligen
Entnahmestellen eine hohere Temperatur und ist somit weniger effektiv fir die Kihlung der
Turbinenschaufeln bzw. der Brennkammer. Dagegen steigt das Druckverhaltnis und folglich wird in
jeder Turbinenstufe ein héheres Stufendruckverhaltnis entspannt. Damit liegt nach jeder Stufe eine
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geringere Austrittstemperatur als im Referenzzustand vor. Also werden die hinteren Turbinenstufen
mit kéalterem Gas beaufschlagt und bendtigen weniger Kuhlluft; hingegen bendtigen die
Brennkammer und die erste Turbinenstufe, aufgrund der warmeren Kihlluft und der unveranderten
Verbrennungstemperatur, einen grofReren Kihlluftanteil. In Summe ergibt sich eine moderate
Verringerung des gesamten Kihlluftbedarfs von urspriinglich 23,0 % auf bis zu 22,8 %, durch die
Erhohung des Verdichterwirkungsgrades. Bei einer Erhéhung des Druckverhaltnisses ohne Steigerung
des Verdichterwirkungsgrades wiirde sich der Kiihlluftanteil erhohen. Der Nachteil durch die héhere
Kahllufttemperatur an den jeweiligen Verdichterentnahmestellen wiirde (iberwiegen und der
Wirkungsgrad des GuD-Kraftwerks sinken. Durch die Steigerung des Verdichterwirkungsgrades
erfolgt die Verdichtung bei geringerer Entropieproduktion, was der Temperaturerhbhung im
Verdichter entgegen wirkt. Die vierte Turbinenstufe kommt weiterhin ohne Kuhlluft aus, da die
Gastemperatur nach der dritten Stufe geringer als die maximale Schaufeltemperatur der vierten
Stufe ist. Die totalen StufenenthalpiekenngréBen des Verdichters und der Turbine steigen
zunehmend mit der Erhéhung des polytropen Verdichterwirkungsgrades an, was in der Erhéhung der
jeweiligen Druckverhaltnisse in den Turbokomponenten begriindet ist.

Insgesamt ldsst sich der GuD-Wirkungsgrad bei alleiniger Erhéhung des Verdichterwirkungsgrades
um bis zu 0,38 %-Punkte bzw. 0,62 % steigern. Dabei steigt die vom GuD-Kraftwerk generierte
elektrische Nettoleistung um maximal 3,2 MW bzw. 0,47 %.

5.3 Brennkammerpotential

In der Brennkammer liegt wahrend der Verbrennung die hochste Temperatur des gesamten
Gasturbinenprozesses vor. Eine Erhohung der Verbrennungstemperatur ist ein probates Mittel zur
Effizienzsteigerung. Die Verbrennungstemperatur ist allerdings aus mehreren Griinden limitiert, z. B.
durch die NO,-Emissionen, welche fliir moderne GuD-Kraftwerke im Jahresmittel unter 25 ppm
betragen missen. Die NO,-Emissionen setzten sich aus thermischen und prompten NO, zusammen,
wobei der thermische Anteil ausschlaggebend ist. Thermisches NO, wird durch den
Zeldovich-Reaktionsmechanismus gebildet, dessen Reaktionsgeschwindigkeit exponentiell mit der
Temperatur steigt, wie in Abbildung 5-28 qualitativ dargestellt [42].

A

NO,-Emissionen
= CO-Emissionen

NO,-Limit (25 ppm im Jahresmittel)
= = CO-Limit (10 ppm im Jahresmittel)

Betriebsbereich

Emissionen

Flammentemperatur

Abbildung 5-20: Emissionen in Abhangigkeit von der Flammentemperatur
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Durch die magere Vormischverbrennung in stationaren Gasturbinen konnen hohe Temperaturspitzen
weitgehend vermieden und so die NO,-Emissionen gering gehalten werden. Dabei spielt die
Brennertechnologie eine entscheidende Rolle. Je besser die Luft mit dem Brennstoff vorgemischt
wird, desto geringer fallen die lokalen Temperaturspitzen aus. Ein moglichst homogenes
Brennstoff-Luft-Gemisch  reduziert folglich die  NO,-Emissionen bzw. die mittlere
Verbrennungstemperatur bei gleichem Energieeintrag in die Brennkammer, respektive erhoht den
Energieeintrag bei gleichen NO,-Emissionen bzw. mittlerer Verbrennungstemperatur. Eine
Moglichkeit, die Verbrennungstemperatur zu steigern und dabei die Grenzwerte fiir NO,-Emissionen
nicht zu Gberschreiten ist also ein homogeneres Brennstoff-Luft-Gemisch herzustellen. Praktisch wird
eine hohere Mischungsqualitdt durch Drallgitter im Brenner realisiert, welche durch zusatzliche
Turbulenz in der Strémung eine schnellere Mischung von Luft und Brennstoff ermoglichen. Durch die
Verbesserung der Brennergeometrie darf zugleich die Verbrennungsstabilitit nicht leiden,
Flammenloschung bzw. —riickschlag missen verhindert werden. Zudem erhéhen sich durch die
Steigerung der Verbrennungstemperatur die Druckamplituden der Verbrennung, welche durch eine
entsprechende Brennraumgeometrie aufgefangen werden missen. Eine der neuesten
Brennerentwicklungen ist der FLOX-Brenner (flammenlose Oxidation), welcher sich durch eine
besonders homogene Mischung von Brennstoff und Luft und geringen Druckamplituden bei
niedrigen Emissionen auszeichnet [48].

_
Quelle: Siemens

Abbildung 5-21: Modernes Drallgitter eines Vormischbrenners

Ein weiteres Hindernis fir eine hohere mittlere Verbrennungstemperatur ist die begrenzte
Temperaturbestandigkeit der heiRgasfiihrenden Bauteile, also der Brennkammerwande und der
Turbinenschaufeln. Bei reduziertem Kuhlluftbedarf der Brennkammer ergibt sich eine hohere
Mischungstemperatur aus Verbrennungsgas und Kiihlluft am Eintritt in die erste Turbinenstatorreihe.
Wird der Kihlluftbedarf der Brennkammer reduziert, kann somit die Mischungstemperatur zwischen
Verbrennungsgas und Brennkammerkihlluft am Eintritt in die Turbine gesteigert werden.

Bei modernen Gasturbinen mit radial verteilten Flammrohrbrennkammern kommen thermisch
hochbestindige Nickellegierungen mit keramischen Hitzeschutzschichten zum Einsatz. Die
Entwicklung zielt darauf ab, den Brennkammerkihlluftbedarf durch thermisch noch bestdandigere
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Materialien zu reduzieren. Vielversprechend sind hier weiterentwickelte keramische
Hitzeschutzschichten aus Yttrium stabilisiertem Zirkonoxid (YSZ: ZrO, =92 %, Y,0; = 8 %), womit die
maximale Oberflachentemperatur von 1000 °C auf ca. 1100 °C erhoht werden kann [02, 25]. Fir eine
weitere Steigerung der maximalen Brennkammerwandtemperatur sind besonders keramische
Materialien geeignet. Durch die Verwendung einer entsprechenden Schutzschicht sind
Oberflachentemperaturen von 1200 °C bis 1300 °C moglich [05, 38, 45].

Quelle: Sulzer

Abbildung 5-22: Flammrohre mit keramischer Schutzschicht

5.3.1 Verbrennungstemperatur

Zunidchst wird das Performance-Potential durch die reine Steigerung der mittleren
Verbrennungstemperatur untersucht, etwa durch einen weiterentwickelten Brenner mit besserer
Mischungsqualitdt von Luft und Brennstoff. Somit werden lokale Temperaturspitzen, welche im
Wesentlichen fir die NO,-Emissionen verantwortlich sind, eliminiert und dafiir kann das mittlere
Temperaturniveau der Brennkammer angehoben werden ohne die NO,-Emissionen zu erhéhen. Die
Verbrennungstemperatur wird vom Referenzzustand mit 1600 °C bis auf 1750 °C gesteigert, wobei
das Druckverhaltnis wieder fir einen maximalen GuD-Wirkungsgrad optimiert wird. Der zukiinftigen
Brennertechnologie mit einer besseren Mischung von Luft und Brennstoff steht die stetig strengere
Limitierung der gesetzlich erlaubten NO,-Emissionen gegeniber. Daher wird die Annahme einer um
ca. 10% hoheren Verbrennungstemperatur unter Einhaltung der zukiinftig geringeren
NO,-Limitierung als realisierbar angesehen. Die Auswirkungen auf die wesentlichen
Performance-Werte des GuD-Kraftwerks bei einer Erhéhung der mittleren Verbrennungstemperatur
sind in den folgenden Abbildungen dargestellt.

Das optimale Verdichterdruckverhaltnis steigt sukzessive mit der Erhéhung der
Verbrennungstemperatur von urspringlich 21,9 auf bis zu 24,5. Das Turbinendruckverhaltnis verhalt
sich bis auf den Brennkammerdruckverlust analog. Die Temperatur vor der ersten
Turbinenstatorreihe steigt nahezu linear mit der Erhéhung der mittleren Verbrennungstemperatur
und kann um bis zu 130 °C auf 1666 °C erhoht werden. Die Verdichteraustrittstemperatur ist direkt
an das Druckverhaltnis des Verdichters gekoppelt und erhéht sich entsprechend auf bis zu 488 °C. Die
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Turbinenaustrittstemperatur steigt mit der Erhéhung der mittleren Verbrennungstemperatur und
sinkt mit der Erhéhung des Druckverhiltnisses in der Turbine, wodurch der Verlauf anfanglich eine
grolRere Steigung aufweist.
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Abbildung 5-23: Verbrennungstemperatur — Druckverhéltnisse und Temperaturen
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Abbildung 5-24: Verbrennungstemperatur — Massenstrome und Leistungen
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Der Brennstoffmassenstrom steigt mit der Erhéhung der mittleren Verbrennungstemperatur um bis
zu 0,72 kg/s bzw. 3,10 %, um die Verbrennungsluft auf die hohere Verbrennungstemperatur zu
erhitzen. Da der Verdichtermassenstrom konstant gehalten wird, erhoht sich folglich der
Abgasmassenstrom um den Zuwachs des Brennstoffmassenstroms. Durch die hohere
Turbineneintrittstemperatur kann in der Turbine eine groRere Enthalpiedifferenz abgebaut werden,
was zu einer Steigerung der Gasturbinenleistung fihrt. Zugleich steht dem Abhitzekessel aufgrund
der hoheren Turbinenaustrittstemperatur eine groRere Warmemenge zur Verfligung, wodurch ein
grolRerer Wassermassenstrom verdampft werden kann und folglich die Leistung der Dampfturbinen
steigt. Tendenziell entwickelt sich die Leistungsaufteilung zu Gunsten der Gasturbine, da der
Leistungszuwachs der Gasturbine grofRer als der des Dampfprozesses ausfallt. Anfanglich stellt die
Gasturbine 67,7% der gesamten Kraftwerksleistung bereit. Bei einer mittleren
Verbrennungstemperatur von 1750 °C sind es 68,2 %.

Der Gasturbinenwirkungsgrad steigt von urspriinglich 41,6 % kontinuierlich mit der Steigerung der
mittleren Verbrennungstemperatur und der Erhéhung des Druckverhaltnisses auf bis zu 42,9 %. Der
Wirkungsgrad des Dampfprozesses steigt ebenfalls durch die moderate Zunahme der
Turbinenaustrittstemperatur von urspriinglich 39,6 % auf bis zu 40,0 %. Es ergibt sich daher ein
kontinuierlicher Anstieg des GuD-Wirkungsgrades von urspriinglich 61,4 % auf bis zu 63,0 %. Die
elektrische Nettoleistung des GuD-Kraftwerks steigt zudem von urspriinglich 663 MW auf bis zu
700 MW, weil die Gasturbine und die Dampfturbine mehr Leistung liefern. Da der
Verdichtermassenstrom unverdndert bleibt, steigt die Leistungsdichte des GuD-Kraftwerks folglich
von urspringlich 736 kl/kg auf bis zu 778 kl/kg.
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Abbildung 5-25: Verbrennungstemperatur — Wirkungsgrade und Leistungsdichte

Die Kihllufttemperaturen an den Verdichterentnahmestellen sind direkt an das
Verdichterdruckverhaltnis gekoppelt und steigen bei einer Erhéhung entsprechend. Die
Gastemperatur vor der ersten Turbinenstufe nimmt unabhangig vom Druckverhéltnis mit steigender
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Verbrennungstemperatur zu, sinkt jedoch durch den steigenden Brennkammerkihlluftanteil.
Hingegen sind die Gastemperaturen vor der zweiten, dritten und vierten Turbinenstufe neben der
Verbrennungstemperatur vom Druckverhdltnis und insbesondere vom Stufendruckverhaltnis der
Turbine abhangig. Durch die Druckverhaltniserhhung wird bei gleicher Stufenanzahl ein grofReres
Druckverhéltnis in jeder Turbinenstufe abgebaut, womit sich eine geringere Gastemperatur nach
jeder Stufe ergibt. Allerdings ist dieser Effekt hier schwacher als die Zunahme des Temperaturniveaus
am  Brennkammeraustritt. Die  Gastemperaturen steigen mit der Erhohung der
Verbrennungstemperatur kontinuierlich an, wenn auch in den hinteren Turbinenstufen durch den
Einfluss des Stufendruckverhaltnisses in zunehmend abgeschwachtem Ausmal. Folglich ergibt sich
ebenfalls ein stetig steigender Kihlluftbedarf fir die Brennkammer und die Turbinenstufen von
insgesamt 23,0 % auf bis zu 30,7 %. Die Erhéhung der Druckverhaltnisse in den Turbokomponenten
und besonders die Erhohung der Enthalpiedifferenz in der Turbine verursachen einen deutlichen
Anstieg der Stufenbelastung. Im Verdichter wird bei einer mittleren Verbrennungstemperatur von
1750 °C eine totale StufenenthalpiekenngréRe von 0,67 erreicht. In diesem Fall sollte entweder eine
zusatzliche Verdichterstufe hinzugefiigt werden, oder die Umfangsgeschwindigkeit erhoht werden,
um die Stufenbelastung im Verdichter zu reduzieren. In der Turbine ergibt sich bei einer mittleren
Verbrennungstemperatur von 1750 °C eine totale Stufenenthalpiekenngroéfe von 1,43. Der Abstand
zum kritischen Wert von 2,5 ist zunachst noch ausreichend, jedoch wird die Belastungsreserve der
Turbine fur evtl. Performance-Upgrades verringert.
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Abbildung 5-26: Verbrennungstemperatur — Kiihlluftanteile und Stufenbelastung

Insgesamt lasst sich der GuD-Wirkungsgrad bei einer mittleren Verbrennungstemperatur von 1750 °C
um 1,54 %-Punkte bzw. 2,51 % steigern. Die elektrische Nettoleistung des GuD-Kraftwerks kann
ebenfalls um bis zu 37,4 MW bzw. 5,65 % gesteigert werden. Zugleich erhoht sich die Leistungsdichte
des Kraftwerks um bis zu 41,6 ki/kg bzw. 5,65 %, was in einem kompakteren GuD-Kraftwerk mit
leistungsspezifisch kleineren Komponenten resultiert.
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5.3.2 Flammrohrtemperatur

Durch den Einsatz von thermisch hoch belastbaren Materialien in der Brennkammer sind deutliche
Kahllufteinsparungen denkbar. Hier sind vor allem weiterentwickelte keramische Schutzschichten
durch ihre sehr geringe Warmeleitfahigkeit vielversprechend. Erste Versuche mit entsprechenden
Materialien ergaben eine maximale Oberflichentemperatur von ca. 1300 °C. Aufgrund von
zusatzlicher mechanischer Belastung in Form von Druckschwankungen und nétigen
Sicherheitsabstdnden beim realen Einsatz in der Gasturbine wird die maximale
Flammrohrtemperatur fiir eine realitdtsnahe Potentialuntersuchung von urspriinglich 1025 °C bis auf
1250°C erhoht. Die folgenden Abbildungen zeigen den Einfluss der maximalen
Flammrohrtemperatur auf die charakteristischen thermodynamischen GrofRen der Gasturbine. Das
Druckverhaltnis wird wieder fiir einen maximalen GuD-Wirkungsgrad optimiert.

Das optimale Druckverhaltnis des Verdichters und das Turbinendruckverhaltnis steigen beide mit der
Erhohung der maximalen Flammrohrtemperatur, weil der Kuhlluftanteil fir die Brennkammer
reduziert wird und so die Turbineneintrittstemperatur steigt. Jedoch flacht der Anstieg des
Druckverhaltnisses zunehmend ab, da durch die héhere Turbineneintrittstemperatur auch der
Kahlluftanteil fir die Turbinenschaufeln, insbesondere in der ersten Statorreihe, ansteigt. Die
Turbineneintrittstemperatur vor der ersten Statorreihe kann durch die Reduzierung des
Brennkammerkiihlluftanteils um bis zu 25 °C auf 1561 °C erhoht werden. Durch die Erhéhung des
Druckverhéltnisses steigt die Verdichteraustrittstemperatur ebenfalls auf bis zu 469 °C. Hingegen
bleibt die Turbinenaustrittstemperatur nahezu unverandert, weil die hohere
Turbineneintrittstemperatur die Verringerung der Turbinenaustrittstemperatur durch das hohere
Druckverhaltnis ausgleicht.
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Abbildung 5-27: Flammrohrtemperatur — Druckverhaltnisse und Temperaturen

Da weniger Brennkammerkihlluft bendtigt wird, kann nun mehr Luft an der Verbrennung
teilnehmen. Um eine unveranderte mittlere Verbrennungstemperatur von 1600 °C zu erreichen
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erhoht sich der Brennstoffmassenstrom um bis zu 0,16 kg/s bzw. 0,69 %. Der Abgasmassenstrom
steigt um eben diesen zusatzlichen Brennstoffmassenstrom, weil der Verdichtermassenstrom
unverandert bleibt. Durch die Erhéhung des Druckverhaltnisses und der Turbineneintrittstemperatur
wird in der Turbine eine groRere Enthalpiedifferenz abgebaut, was in einer Erhéhung der
Gasturbinenleistung resultiert. Da sich die Turbinenaustrittstemperatur und der Abgasmassenstrom
so gut wie nicht andern, bleibt auch die Leistung des nachgeschalteten Dampfprozesses konstant. Die
Leistungsaufteilung zwischen Gas- und Dampfturbine tendiert zu Gunsten der Gasturbine, wobei die
Anderungen gering sind. Bei einer maximalen Flammrohrtemperatur von 1250 °C werden von der
Gasturbine 67,8 % anstatt urspriinglich 67,7 % der elektrischen Nettoleistung generiert.

—m,V —m,G m,B —P,GT,el,net ——P,DT,el,net P,GT,el,net/P,GuD,el,net
1250 32 600 76
1200 31
550 74

[y
=
193]
o

30

S
< g
= Z .50 72 8
£ 1100 298 3 o
[} = =5 =
] E = £
|7} (5]
$ 1050 28 O 2950 70 3
] H = [C)

& c B
(] o = .
£ 1000 27 2 2 400 63 8
] G = [
ud £ % ©
L2 b= =
< 950 6% 2 °
~ 2 350 66 =
- [ ) =
2 S = s
£ %00 255 B <
= 2o =
e @ 300 64 'g
@ s
2 850 24 g
[y+]
250 62 O

800 23
750 22 200 60

1025 1050 1075 1100 1125 1150 1175 1200 1225 1250 1025 1050 1075 1100 1125 1150 1175 1200 1225 1250
maximale Flammrohrtemperatur [°C] maximale Flammrohrtemperatur [°C]

Abbildung 5-28: Flammrohrtemperatur — Massenstrome und Leistungen

Der elektrische Nettowirkungsgrad der Gasturbine steigt —aufgrund der hoheren
Turbineneintrittstemperatur und der Druckverhaltniserh6hung — von urspriinglich 41,6 % auf bis zu
41,8 %. Dabei nimmt die Steigung durch den zunehmenden Kihlluftbedarf der ersten
Turbinenstatorreihe mit Erhéhung der maximalen Flammrohrtemperatur ab. Da die
Turbinenaustrittstemperatur nahezu konstant bleibt, sinkt der Wirkungsgrad des Dampfprozesses
ebenfalls nicht. Der elektrische Nettowirkungsgrad des gesamten GuD-Kraftwerks steigt folglich mit
etwas abflachendem Verlauf, von urspriinglich 61,4 % auf bis zu 61,7 %. Zudem erhoht sich die
elektrische Nettoleistung des Kraftwerks kontinuierlich auf bis zu 670 MW, wodurch auch die
Leistungsdichte auf bis zu 744 kJ/kg ansteigt.

Der Kihlluftanteil fir die Brennkammer sinkt sukzessive mit der Erhéhung der
Flammrohrtemperatur. Da sich das optimale Verdichterdruckverhaltnis jedoch nur gering erhoht,
steigen die Stufendruckverhadltnisse der Turbine ebenfalls kaum. Da sich aber zugleich die
Turbineneintrittstemperatur erhéht, steigen alle Gastemperaturen in jeder Turbinenstufe. Durch die
hohere thermische Belastung der Turbinenschaufeln ergibt sich in jeder Stufe ein groRerer
Kahlluftanteil. Insgesamt sinkt jedoch der Kihlluftanteil, durch die erhebliche Verringerung des
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Abbildung 5-29: Flammrohrtemperatur — Wirkungsgrade und Leistungsdichte
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Durch die Einsparung von Brennkammerkihlluft ergibt sich schlieflich eine moderate
Performance-Steigerung des gesamten GuD-Kraftwerks. Der elektrische Nettowirkungsgrad des
GuD-Kraftwerks kann so um maximal 0,24 %-Punkte bzw. 0,39 % gesteigert werden. Die elektrische
GuD-Nettoleistung erhoht sich dabei um bis zu 7,1 MW bzw. 1,07 %, wodurch die Leistungsdichte
ebenfalls um bis zu 7,9 kl/kg bzw. 1,07 % gesteigert wird.

5.4 Turbinenpotential

Die Entwicklungen im Bereich der Turbine zielen zum einen auf die Verringerung des Kiihlluftbedarfs
und zum anderen auf eine verlustirmere Durchstromung der Turbine ab. Die Turbinenschaufeln
werden thermisch und mechanisch stark belastet, wodurch strapazierfahige Materialien mit hoher
Dauerlast- und Wechsellastbestdandigkeit notwendig sind. Aktuell werden aufgrund ihrer guten
Moglichkeiten zur Formgebung, Fertigung und dynamischen Belastbarkeit hochlegierte
Nickelwerkstoffe mit effizienter Filmkihlung und keramischen Hitzeschutzschichten verwendet. Die
maximale Oberflachentemperatur betragt bei modernen Schaufeln ca. 1025°C, unter
Beriicksichtigung von moderaten Materialkosten und einer moglichst langen Lebensdauer. Der
Warmelbergang vom Heiflgas in die Schaufel kann zudem durch verbesserte keramische
Schutzschichten aus Yttrium stabilisiertem Zirkonoxid (YSZ:ZrO, =92 %, Y,03=8 %) reduziert
werden, womit die maximale Oberflaichentemperatur auf bis zu 1100 °C erhoht werden kann
[02,25]. Um die maximale Schaufeltemperatur weiter zu steigern, kommen in erster Linie
monodirektional erstarrte oder einkristalline Geflige auf Nickelbasis in Verbindung mit verbesserten
keramischen Hitzeschutzschichten in Frage.

AM:'

Quelle: Siem ens

Abbildung 5-31: Moderne Turbinenschaufeln mit Aufbringung einer Schutzschicht

Rein keramische Schaufeln, z. B. aus Silizium-Carbid Matrix und Fasern (SiC/SiC-Komposition), oder
einer Komposition aus Aluminiumoxid (Al,Os/Al,0s-Komposition), versprechen eine maximale
Oberflachentemperatur von 1200 °C bis 1300 °C. Allerdings wiirden Lécher zur Filmkihlung durch die
entsprechende Kerbwirkung die Rissbildung der starren Keramik begtlinstigen und das Schadensrisiko
bei dynamischer Schaufelbelastung erhdohen. Bei einer rein konvektiven Schaufelkiihlung entstiinden
in der Schaufel, aufgrund der geringen Warmeleitfahigkeit von keramischen Materialien, hohe
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Temperaturgradienten und folglich groBe Thermospannungen. Zu grol3e Eigenspannungen fiihren bei
entsprechender dynamischer Belastung ebenfalls zur Zerstérung der Schaufel. Die Temperaturen des
Verbrennungsgases sind allerdings zu hoch, als dass auf die Schaufelkiihlung verzichtet werden
kénnte.

.......
LSSy

ON / Winbro Group

Abbildung 5-32: Moderne Turbinenschaufeln mit Kiihlluftbohrungen

Daher sind thermisch und dynamisch hochbelastbare metallische Schaufeln, welche mit einer
keramischen Schutzschicht versehen sind, fiir die Anwendung in der Gasturbine wahrscheinlich auch
noch in Zukunft das Mittel der Wahl. Durch die Erhéhung der Schichtdicke und die
Weiterentwicklung des keramischen Materials kann der Warmelbergangskoeffizient der
Schutzschicht weiter reduziert und so die Oberflachentemperatur der Schaufel auf bis zu 1250 °C
erhoht werden [05, 38, 45].

Auch in der Turbine tragen aerodynamische Verbesserungen mittels 3D-Gestaltung der
Schaufelprofile zur Performance-Steigerung des gesamten Kraftwerks bei. Vor allem durch die
geschickte Positionierung der Kahlluftbohrungen auf der Schaufel kénnen die aerodynamischen
Verluste verringert werden. Durch effizientere Schaufelprofile wird folglich der
Turbinenwirkungsgrad gesteigert.

5.4.1 Schaufeltemperatur

Durch die Verbesserung des Schaufelwerkstoffs sind erhebliche Kihllufteinsparungen in der Turbine
denkbar. Um das realistische Potential neuer keramischer Schutzschichten bzw. verbesserter
Schaufellegierungen im Gesamtsystem aufzudecken, wird die maximale Schaufeltemperatur, unter
Beriicksichtigung von Sicherheitsfaktoren und zusatzlichen Fliehkraftbelastungen fir die
Rotorschaufeln, bis auf 1250 °C erhoht. Die Kihlungsverfahren der einzelnen Turbinenstufen sowie
die restlichen Parameter des GuD-Kraftwerks bleiben dabei unverdandert. Die ersten beiden Stufen
werden filmgekiihlt und die dritte Stufe konvektionsgekihlt. Im Referenzzustand muss die vierte
Stufe nicht gekihlt werden, da die Gastemperatur unterhalb der maximalen Schaufeltemperatur
liegt, was sich je nach maximaler Schaufeltemperatur auch fir die restlichen Turbinenstufen ereignen
kann. Die folgenden Abbildungen zeigen die Verldufe der wesentlichen Performance-Werte (iber der
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maximalen Schaufeltemperatur. Wie zuvor wird das Druckverhaltnis fiir einen maximalen
GuD-Wirkungsgrad optimiert.

—PLV —PILT —T,T,5T,ein —T,V,aus T,T,aus

32 1800 l ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ 650

1750 — 625
30 =)
: S
= re g 1700 600 5
- — =
2 - o B

M =
2 / / 5 1650 575 g-
@ L -4

226 . 2 3
S L~ P & 1600 550 £
2 / £ £
E e g g
g 24 = 1550 —— 525 3
£ k=] <
- o
3 P e - 1500 500 5
£ 22 g 2
~ 7 c L S
o i / g ] =
£ / -5 1450 475 T
2 20 5 7 2
B = S
g 1400 450 2
S
18 4

1350 425

16 1300 400

1025 1050 1075 1100 1125 1150 1175 1200 1225 1250 1025 1050 1075 1100 1125 1150 1175 1200 1225 1250
maximale Schaufeltemperatur [°C] maximale Schaufeltemperatur [°C]

Abbildung 5-33: Schaufeltemperatur — Druckverhaltnisse und Temperaturen

Das optimale Verdichterdruckverhaltnis steigt kontinuierlich mit der Erhéhung der maximalen
Schaufeltemperatur. Bei einer maximalen Schaufeltemperatur von 1250°C betragt das
Druckverhaltnis 29,4, wobei die Schaufeln der letzten Verdichterstufe bei einer
Umgebungstemperatur von 50 °C nahe ihrer maximalen Temperatur von 625 °C kommen. Das
Turbinendruckverhaltnis erhoht sich, abgesehen vom Brennkammerdruckverlust, auf gleiche Weise.
Entsprechend steigt die Verdichteraustrittstemperatur durch die Erhohung des Druckverhaltnisses
von urspringlich 463 °C auf bis zu 529 °C. Die Eintrittstemperatur vor der ersten Turbinenstatorreihe
fallt etwas ab, weil der Brennkammerkihlluftanteil durch die signifikante Steigerung des
Verdichterdruckverhéltnisses ansteigt. Durch das héhere Stufendruckverhaltnis der Turbine sinkt die
Turbinenaustrittstemperatur zunehmend von urspriinglich 633 °C auf bis zu 623 °C, obwohl die
Gastemperaturen in den hinteren Turbinenstufen aufgrund des geringeren Kihlluftbedarfs
zunehmen.

Der benétigte Brennstoffmassenstrom nimmt mit der Erhéhung der maximalen Schaufeltemperatur
um bis 2,08 kg/s bzw. 8,9 % zu, jedoch mit abflachendem Verlauf. Das liegt daran, dass durch die
Kdhllufteinsparungen in der Turbine ein kontinuierlich gréBerer Luftmassenstrom an der
Verbrennung teilnimmt und auf 1600 °C erhitzt werden muss. Der Abgasmassenstrom erhoht sich als
Summe aus Verdichter- und Brennstoffmassenstrom entsprechend. Durch die Kihllufteinsparungen
stromt aullerdem ein grolRerer Gasmassenstrom Uber die Rotorschaufeln der Turbine, wodurch die
Gasturbinenleistung erheblich gesteigert wird. Allerdings sinkt aufgrund der geringeren
Turbinenaustrittstemperatur die Leistung des nachgeschalteten Dampfprozesses moderat ab. Die
Leistungsaufteilung zwischen Gas- und Dampfturbine verlagert sich mit der Steigerung des
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Druckverhaltnisses auf die Seite der Gasturbine, mit einem Leistungsanteil von urspriinglich 67,7 %
auf bis zu 72,2 %.
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Abbildung 5-34: Schaufeltemperatur — Massenstrome und Leistungen
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Abbildung 5-35: Schaufeltemperatur — Wirkungsgrade und Leistungsdichte

Der Gasturbinenwirkungsgrad steigt durch die Kihllufteinsparungen in der Turbine stetig, von
urspriinglich 41,6 % bis auf 46,1 %. Der Dampfturbinenwirkungsgrad sinkt durch die Reduzierung der
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Turbinenaustrittstemperatur von urspriinglich 39,6 % auf unter 39,2 % etwas ab. Insgesamt ergibt
sich eine Steigerung des elektrischen GuD-Nettowirkungsgrades von urspriinglich 61,4 % auf bis zu
63,8 %. Die elektrische Nettoleistung des GuD-Kraftwerks erhoht sich dabei auf bis zu 750 MW und
die Leistungsdichte steigt somit auf bis zu 833 kl/kg.
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Abbildung 5-36: Schaufeltemperatur — Kiihlluftanteile und Stufenbelastung

Die Kuhlluftanteile der Turbinenstufen sinken stetig mit der Erhéhung der maximalen
Schaufeltemperatur. Ab einer maximalen Schaufeltemperatur von 1175 °C muss neben der vierten
Stufe auch die dritte Stufe nicht mehr gekihlt werden. Dagegen steigt der Kuhlluftanteil fir die
Brennkammer, da die Kuhllufttemperatur durch das hohere Verdichterdruckverhaltnis zunimmt. Der
Gesamtkihlluftanteil sinkt von urspringlich 23,0% auf bis zu 11,4%. Die totale
Stufenenthalpiekenngrofle des Verdichters steigt durch die Erhéhung des Druckverhaltnisses auf
einen Wert von bis zu 0,73, was deutlich iber dem kritischen Grenzwert von 0,65 liegt. Daher ist hier
entweder die Anzahl an Verdichterschaufeln zu erhéhen, oder die Umfangsgeschwindigkeit im
Verdichter zu steigern. Die totale StufenenthalpiekenngroBe der Turbine verhalt sich mit einem
Maximalwert von 1,24 dagegen unkritisch.

AbschlieBend ergibt sich durch die Erhéhung der maximalen Schaufeltemperatur ein erhebliches
Performance-Potential. Der elektrische Nettowirkungsgrad des GuD-Kraftwerks kann um bis zu
2,41 %-Punkte bzw. 3,92 % gesteigert werden. Die elektrische Nettoleistung des GuD-Kraftwerks
steigt zudem um bis zu 87,4 MW bzw. 13,19 %. Dabei erhoht sich die Leistungsdichte um bis zu 97,1
kl/kg bzw. ebenfalls 13,19 %, was den leistungsspezifischen Bauraum bzw. Grundriss des Kraftwerks
deutlich reduzieren kdnnte.

5.4.2 Turbinenwirkungsgrad

Durch innovative 3D-Schaufel-Designs und optimierte Anordnung von Kuhlluftbohrungen auf den
Schaufeln kann die Effizienz der Turbine gesteigert werden. Fir die Untersuchung des
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Performance-Potentials durch die aerodynamische Verbesserung der Turbinenschaufeln wird der
isentrope Turbinenwirkungsgrad von 92,0 % bis auf 93,5 % gesteigert. Auch im Fall der Turbine wird
die Wirkungsgradsteigerung ahnlich wie beim Verdichter — bedingt durch zusatzliche Schaufeln und
kiirze Schaufelhéhen — schwieriger, womit das zukiinftige Potential des Turbinenwirkungsgrades
ebenfalls auf 1,5 %-Punkte begrenzt wird. Das Druckverhaltnis wird dabei wieder fiir einen
maximalen GuD-Wirkungsgrad optimiert. In den folgenden Abbildungen ist der Einfluss des
isentropen Turbinenwirkungsgrades auf die wesentlichen Performance-Werte des GuD-Kraftwerks
dargestellt.

Das optimale Druckverhaltnis erhoht sich durch die Steigerung des Turbinenwirkungsgrades bis auf
einen Wert von 23,3. Das Turbinendruckverhdltnis entwickelt sich bis auf den
Brennkammerdruckverlust gleichermaRen. Dadurch steigt auch die Verdichteraustrittstemperatur
auf bis zu 477 °C respektive sinkt die Turbinenaustrittstemperatur auf bis zu 611°C. Die
Turbineneintrittstemperatur vor der ersten Statorreihe bleibt dabei unverandert.
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Abbildung 5-37: Turbinenwirkungsgrad — Druckverhéltnisse und Temperaturen

Durch die Erhohung des Verdichterdruckverhadltnisses liegt eine geringere Temperaturdifferenz
zwischen der Verdichteraustritts- und der mittleren Verbrennungstemperatur vor. Der
Verbrennungsluftmassenstrom bleibt nahezu unverandert, wodurch der Brennstoffmassenstrom um
bis zu 0,19 kg/s bzw. 0,82 % verringert werden kann. Entsprechend ergibt sich ein etwas geringerer
Abgasmassenstrom, da der Verdichtermassenstrom nicht variiert wird. Durch den hoheren
Turbinenwirkungsgrad kann in der Turbine eine gréRere Temperaturdifferenz respektive
Enthalpiedifferenz abgebaut werden, wodurch die Gasturbinenleistung ansteigt. Durch die
effizientere Entspannung in der Turbine sinkt allerdings auch die Turbinenaustrittstemperatur, was
eine geringe Dampfturbinenleistung zur Folge hat. Schlieflich steigt der Leistungsanteil der
Gasturbine an der Gesamtleistung des GuD-Kraftwerks von urspriinglich 67,7 % auf bis zu 69,8 %.
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Abbildung 5-38: Turbinenwirkungsgrad — Massenstrome und Leistungen
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Abbildung 5-39: Turbinenwirkungsgrad — Wirkungsgrade und Leistungsdichte

Durch das hohere Druckverhaltnis bzw. die geringere Entropieproduktion in der Turbine steigt der
Gasturbinenwirkungsgrad kontinuierlich von urspriinglich 41,6 % auf bis zu 43,3 %. Aufgrund der
geringeren Turbinenaustrittstemperatur sinkt der Dampfturbinenwirkungsgrad von urspriinglich
39,6 % auf bis zu 38,9 %. Insgesamt steigt jedoch der GuD-Wirkungsgrad von urspriinglich 61,4 % auf



5 Komponentenpotential 120

bis zu 62,0 %. Die elektrische GuD-Nettoleistung steigt dabei mit 0,6 MW bzw. 0,08 % kaum, weil die
Leistungssteigerung der Gasturbine durch die Leistungsminderung des nachgeschalteten
Dampfprozess fast vollstandig kompensiert wird. Folglich fallt auch die Erh6hung der Leistungsdichte
mit nur 0,6 kl/kg bzw. 0,08 % gering aus.
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Abbildung 5-40: Turbinenwirkungsgrad — Kihlluftanteile und Stufenbelastung

Die Kahlluftanteile der Brennkammer und der ersten Turbinenstufe erhéhen sich aufgrund der
Druckverhaltnissteigerung und der damit verbundenen héheren Kiihllufttemperatur. Dagegen sinken
die Kuhlluftanteile fur die zweite und dritte Turbinenstufe, da sich das Stufendruckverhéltnis der
Turbine erhéht und zusatzlich durch die effizientere Entspannung in der Turbine eine geringe
Gastemperatur am Eintritt in die zweite bzw. dritte Stufe vorliegt. Zusammen ergibt sich eine
moderate Verringerung des Kiihlluftanteils von urspriinglich 23,0 % auf bis zu 22,8 %. Die totalen
StufenenthalpiekenngrofRen von Verdichter und Turbine steigen durch die Druckverhaltniserhéhung
an, bleiben aber unterhalb der kritischen Werte.

Insgesamt kann durch die Steigerung des Turbinenwirkungsgrades eine Erhéhung des elektrischen
GuD-Nettowirkungsgrades von bis zu 0,56 %-Punkte bzw. 0,91 % erzielt werden. Die elektrische
GuD-Nettoleistung sowie die Leistungsdichte des Kraftwerks erhdhen sich dabei vernachlassigbar
gering.

5.5 Komponentenpotentiale im Vergleich

Die untersuchten Komponentenverbesserungen unterscheiden sich hinsichtlich des technischen
Aufwandes und bzgl. der Performance-Steigerung fiir das Gesamtsystem. Abbildung 5-41 visualisiert
die Erhohung des elektrischen GuD-Nettowirkungsgrades und der elektrischen GuD-Nettoleistung,
ausgehend vom Referenzzustand, in Abhdngigkeit von der Steigerung des jeweiligen
Komponentenparameters.
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Abbildung 5-41: Performance-Steigerung einzelner Komponentenverbesserungen

Die Erhéhung des Verdichtermassenstroms hat keinen Einfluss auf die Effizienz, daflr aber umso
mehr auf die elektrische Nettoleistung des Kraftwerks. Eine Erhéhung des Turbinenwirkungsgrades
sowie des Verdichterwirkungsgrades zeigt sich bzgl. der Steigerung des GuD-Wirkungsgrades mit
mittlerer Effektivitdit, wobei die Verbesserung des Turbinenwirkungsgrades eine hohere
Effizienzsteigerung bewirkt als die Verbesserung des Verdichterwirkungsgrades. Dabei haben die
Verbesserung des Verdichter- und des Turbinenwirkungsgrades kaum einen Effekt auf die generierte
elektrische Leistung. Die Erhéhung der Flammrohrtemperatur wirkt sich moderat auf die Erh6hung
des GuD-Wirkungsgrades und ebenso auf die Erhéhung der GuD-Leistung aus. Effektiver zeigt sich
dagegen die Steigerung der mittleren Verbrennungstemperatur bzgl. des GuD-Wirkungsgrades sowie
der GuD-Leistung. Der GuD-Wirkungsgrad kann allerdings durch die Erhéhung der maximalen
Schaufeltemperatur am meisten gesteigert werden, womit sich zugleich die GuD-Leistung signifikant
erhoht. Allerdings wird hier besonders deutlich, dass trotz dquidistanter Erhéhung der maximalen
Schaufeltemperatur, die Wirkungsgrad- und Leistungssteigerung zunehmend kleiner ausfallen. Der
Grund hierfiir liegt in der stetigen Erhdéhung des Verdichterdruckverhaltnisses und der daraus
resultierenden hoheren Kiihllufttemperatur, wodurch die Kiihlung der Turbinenschaufeln weniger
effektiv wird. Zudem sinkt durch das hdhere Druckverhaltnis die Turbinenaustrittstemperatur und
folglich sinkt der Wirkungsgrad bzw. die Leistung des nachgeschalteten Dampfprozesses, was
zunehmend durch die Steigerung des Gasturbinenwirkungsgrades und der Gasturbinenleistung
kompensiert werden muss.

Abbildung 5-42 zeigt das maximale Performance-Potential far die  jeweiligen
Komponentenverbesserungen. Fiir die Steigerung des elektrischen GuD-Nettowirkungsgrades ist die
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Erhohung der maximalen Schaufeltemperatur mit 2,41 %-Punkten am wirkungsvollsten. Danach wirkt
sich die Erhéhung der mittleren Verbrennungstemperatur mit 1,54 %-Punkten, gefolgt vom
Turbinenwirkungsgrad mit 0,56 %-Punkten und dem Verdichterwirkungsgrad mit 0,38 %-Punkten, am
starksten auf den GuD-Wirkungsgrad aus. Fir die Steigerung der elektrischen GuD-Nettoleistung ist
die Erhohung des Verdichtermassenstroms mit einer Steigerung von ca. 221 MW der zu
favorisierende Weg. Aber auch die Erhéhung der maximalen Schaufeltemperatur bewirkt eine
Steigerung von Uber 87 MW. Die Erhohung der mittleren Verbrennungstemperatur ist zudem mit
einer Steigerung von mehr als 37 MW ebenfalls nicht zu vernachlassigen.
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Abbildung 5-42: Maximales Komponentenpotential

Damit ist das Potential der einzelnen Komponentenverbesserungen quantifiziert. Im Folgenden wird
das Potential der kombinierten Komponentenverbesserungen untersucht, also eine simultane
Verbesserungen von Verdichter, Brennkammer und Turbine.
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6 Gesamtpotential

In diesem Kapitel wird das Potential zur Effizienzsteigerung des gesamten GuD-Kraftwerks durch die
Weiterentwicklung der Gasturbinenhauptkomponenten (Verdichter, Brennkammer und Turbine
inklusiv  Klhlungssystem) in Kombination untersucht. Dabei werden die kombinierten
Verbesserungsmalinahmen der jeweiligen Komponenten in drei Stufen gesteigert und so
unterschiedliche Technologielevel im On- und Off-Design miteinander verglichen.

6.1 Vergleichskraftwerkauslegung

Es werden zum Vergleich mit dem Referenzkraftwerk aus Kapitel 5 zusatzlich drei weitere Kraftwerke
auf jeweils unterschiedlichem Technologielevel ausgelegt, wobei das Referenzkraftwerk dem ersten
Technologielevel entspricht. Alle Kraftwerke werden bei ISO-Umgebungsbedingungen ausgelegt und
als Brennstoff wird Erdgas mit der Brennstoffzusammensetzung aus Anhang A verwendet. Der
Gasturbine wird ein Dampfprozess mit 3-Druck-Zwischeniberhitzung und Brennstoffvorwarmung aus
dem Mitteldruckteil nachgeschaltet. Das Verdichterdruckverhaltnis wird fir einen maximalen
elektrischen Nettowirkungsgrad bei jedem Technologielevel optimiert.

I1, = optimiert Pup =170bar BK = konvektionsgekiihlt

z, =13 Pup = 35bar 1.Stufe = filmgekiihlt

z, =4 D = Sbar 2.Stufe = filmgekiihlt

AT, ,, =30°C py =0,045bar 3.Stufe = konvektionsgekiihlt
AT, ,, =20°C Crtaws =30m/ s 4. Stufe = ungekiihlt

Tabelle 6-1: Vergleichskraftwerke — allgemeine Randbedingungen

Technologielevel 1

Technologielevel 2

Technologielevel 3

Technologielevel 4

m, =900kg /s

m, =1000kg /s

m, =1100kg /s

m, =1200kg /s

My por = 91,5%

My por = 92,0%

My por = 92,5%

My por = 93,0%

T,, =1600°C T, =1650°C T, =1700°C T, =1750°C
Ty max =1025°C Ty e = 1100°C Ty e = 1175°C Ty e = 1250°C
T e =1025°C T e = 1100°C T = 1175°C T e =1250°C
My = 92,0% My = 92,5% Mrs = 93,0% e =93,5%

Tabelle 6-2: Vergleichskraftwerke — spezielle Randbedingungen

Tabelle 6-1 zeigt die fiir alle Kraftwerke geltenden allgemeinen Randbedingungen und Tabelle 6-2 die

technologisch spezifischen Randbedingungen.
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Das optimale Druckverhaltnis erhoht sich bei gleicher Dampfprozesstechnologie durch jede
Komponentenverbesserung der Gasturbine. Durch die Kombination der einzelnen
Komponentenverbesserungen miteinander (Uberlagern sich die Druckverhaltniserhdhungen
entsprechend. Somit betragt das flir einen maximalen elektrischen GuD-Wirkungsgrad optimierte
Druckverhaltnis des zweiten Technologielevels 26,0 und das des dritten Technologielevels bereits
30,3, gegenlber 21,9 des Referenzkraftwerks. Das thermodynamisch optimale Druckverhaltnis des
vierten Technologielevels betragt 38,5, welches allerdings die maximale
Verdichteraustrittstemperatur von 625 °C bei einer Umgebungstemperatur von 50 °C Uberschreitet.
Daher ist das Druckverhdltnis hier durch den Verdichter auf 33,4 limitiert, was den
GuD-Wirkungsgrad um ca. 0,06 %-Punkte gegeniiber dem thermodynamischen Optimum reduziert.
Abbildung 6-1 und Abbildung 6-2 zeigen die verschiedenen Druckverhaltnisverlaufe und die
errechneten GuD-Nettowirkungsgrade im Vergleich, jeweils innerhalb des minimalen bzw.
maximalen Druckverhiltnisses, welches sich aus den thermischen Materialgrenzen fiir die Rohre im
Abhitzekessel (griin) bzw. die Schaufeln am Verdichteraustritt (blau) ergeben.
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Abbildung 6-1: Optimierung der Verdichterdruckverhaltnisse

Die totale StufenenthalpiekenngréRe des Verdichters erhoht sich entsprechend mit dem Anstieg des
Druckverhaltnisses und verringert sich aufgrund der hoéheren Umfangsgeschwindigkeiten im
Verdichter mit der Erhéhung des Verdichtermassenstroms. Resultierend muss die Stufenanzahl des
Verdichters ab dem dritten Technologielevel von 13 auf 14 erhoht werden.
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Abbildung 6-2: Verdichterdruckverhaltnisse im Vergleich

Die totale StufenenthalpiekenngréBe in der Turbine sinkt durch die Erhéhung des
Verdichtermassenstroms und bewegt sich flir alle Technologielevel im unkritischen Bereich. Die
Frischdampftemperatur des Dampfprozesses bleibt trotz der Druckverhéltniserh6hung durch die
gleichzeitige Steigerung der mittleren Verbrennungstemperatur immer oberhalb von 595 °C, womit
eine  ausreichende  Frischdampftemperatur  sichergestellt ist. Eine  Ubersicht der
On-Design-Performance ist fiir jedes Technologielevel unter Anhang F zu finden.

6.2 Vergleich im On-Design

In den folgenden Abbildungen werden die Anderungen der wesentlichen Performance-Werte fiir die
verschiedenen Technologielevel im Auslegungsbetriebspunkt, also bei Volllast, miteinander
verglichen.

Das optimale Druckverhéltnis erhoht sich durch die Kombination der Komponentenverbesserungen
deutlich. Der Verlauf flacht allerdings aufgrund der Limitierung des Druckverhéltnisses durch die
maximale Verdichteraustrittstemperatur beim vierten Technologielevel ab. Wegen des hoheren
Druckverhaltnisses steigt die Verdichteraustrittstemperatur um bis zu 82 °C bzw. 17,6 % auf 545 °C.
Da zugleich die mittlere Verbrennungstemperatur erhoht wird, sinkt die Turbinenaustrittstemperatur
vergleichsweise gering um nicht mehr als 8°C bzw. 1,3% auf 625°C. Durch die hohere
Verbrennungs- und Flammrohrtemperatur steigt die Eintrittstemperatur vor der ersten
Turbinenstatorreihe um bis zu 162 °C bzw. 10,6 % auf 1699 °C.
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Abbildung 6-3: Technologielevel — Druckverhaltnisse und Temperaturen
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Abbildung 6-4: Technologielevel — Massenstrome und Leistungen

Durch Erhéhung des Verdichtermassenstroms und der mittleren Verbrennungstemperatur sowie der
Verringerung des Kihlluftanteils in Brennkammer und Turbine, wird sukzessive um bis zu 15 kg/s
bzw. 63,5 % mehr Brennstoff bendtigt. Entsprechend ergibt sich ein grolRerer Abgasmassenstrom,
wodurch ein groRerer Wassermassenstrom im Abhitzekessel verdampft werden kann und die
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Leistung des nachgeschalteten Dampfprozesses ansteigt. Die Gasturbinenleistung steigt durch die
Summe der jedoch deutlich an, sich die
Leistungsaufteilung zwischen Gas- und Dampfturbine von urspriinglichen 67,7 % auf bis zu 76,3 %
mehr auf die Seite der Gasturbine verschiebt.
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Abbildung 6-5: Technologielevel — Wirkungsgrade und Leistungsdichte
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Abbildung 6-6: Technologielevel — Kiihlluftanteil und Nabenverhaltnis
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Der Gasturbinenwirkungsgrad steigt durch die Kombination der Komponentenverbesserungen von
urspriinglich 41,6 % auf bis 2zu 51,8%. Durch die moderate Verringerung der
Turbinenaustrittstemperatur sinkt der Dampfturbinenwirkungsgrad von urspriinglich 39,6 % auf
etwas Uber 39,2 %. Insgesamt ergibt sich jedoch eine Erhohung des GuD-Wirkungsgrades von
urspriinglich 61,4 % auf bis zu 67,8 %. Die elektrische Nettoleistung des GuD-Kraftwerks steigt vor
allem durch die Erhéhung des Verdichtermassenstroms um bis zu 533 MW bzw. 80,4 %. Die
Leistungsdichte des GuD-Kraftwerks steigt dabei um bis zu 260 kl/kg bzw. 35,3 %. Der Kiihlluftanteil
kann, durch die Steigerung der maximalen Materialtemperaturen in Brennkammer und Turbine, von
urspriinglich 23,0 % auf bis zu 14,0 % stetig verringert werden. Beim vierten Technologielevel muss
neben der vierten auch die dritte Turbinenstufe nicht mehr gekiihlt werden. Die
Umfangsgeschwindigkeit im Verdichtermittelschnitt erhoéht sich aufgrund der ldngeren
Verdichterschaufeln um bis zu 27,4 m/s bzw. 8,2 % und entsprechend sinkt das Nabenverhiltnis.

Beim dritten Technologielevel wiirde die totale Stufenenthalpiekenngrée des Verdichters bei 13
Verdichterstufen einen Wert von 0,65 annehmen, was genau dem Grenzwert entspricht. Um auch in
auBerordentlichen Betriebspunkten einen ausreichenden Pumpgrenzabstand zu garantieren, wird
die Verdichterstufenanzahl auf 14 erhéht womit sich eine totale Stufenenthalpiekenngréfie von 0,60
ergibt. Die totale StufenenthalpiekenngréRe des Verdichters wiirde beim vierten Technologielevel
mit einem Wert von knapp 0,65 ebenfalls dem Grenzwert entsprechen, womit die Stufenanzahl des
Verdichters auch hier um eine Stufe zu erhéhen ist. Der Anstieg des Druckverhaltnisses vom dritten
auf den vierten Technologielevel fillt geringer aus als z. B. vom ersten auf das zweite bzw. vom
zweiten auf das dritte Technologielevel, womit sich die Stufenbelastung ebenfalls nicht so deutlich
erhoht wie bei den vorherigen Technologieleveln. Die totale StufenenthalpiekenngréBe der Turbine
sinkt dagegen kontinuierlich, womit die Stufenanzahl beibehalten werden kann. Drei anstatt vier
Turbinenstufen waren beim vierten Technologielevel moglich, was aber aufgrund von nétigen
Leistungsreserven fir evtl. Performance-Upgrades nicht zu empfehlen ist. Zudem vereinfacht die
geringere Stufenbelastung die Realisierung der hoheren Turbinenwirkungsgrade.
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Der Vergleich im On-Design hat fiir die verschiedenen Technologielevel gezeigt, dass die kombinierte
Verbesserung der Gasturbinenkomponenten noch immer ein erhebliches Performance-Potential fir
das GuD-Kraftwerk aufweist. Schon beim zweiten Technologielevel kann der elektrische
Nettowirkungsgrad des GuD-Kraftwerks um 2,05 %-Punkte, Uber 4,22 %-Punkte beim dritten
Technologielevel, bis zu 6,37 %-Punkte beim vierten Technologielevel gesteigert werden. Zugleich
kann die elektrische Nettoleistung des GuD-Kraftwerks beim zweiten Technologielevel um 154 MW,
beim dritten Technologielevel um 330 MW und beim vierten Technologielevel um bis zu 533 MW
erhoéht werden. Auch die Leistungsdichte erhoht sich mit 80 kl/kg, bzw. 166 ki/kg und 260 kJ/kg
kontinuierlich. Durch die Verbesserung der Gasturbine verschiebt sich die Leistungsaufteilung
zwischen Gas- und Dampfturbine zunehmend auf die Seite der Gasturbine. Wenn der Dampfprozess
aber ebenfalls verbessert wird, z. B. durch Hinzunahme einer weiteren Druckstufe, oder durch
Erhohung der Frischdampftemperatur, verschiebt sich die Leistungsaufteilung wieder etwas zuriick in
Richtung der Dampfturbine und es ergibt sich ein geringeres thermodynamisch optimales
Druckverhéltnis. Die Verbesserung des Dampfprozesses wird in dieser Arbeit jedoch nicht betrachtet,
um das alleinige Performance-Potential der Gasturbine im GuD-Kraftwerk zu extrahieren.

6.3  Vergleich im Off-Design

Der elektrische Nettowirkungsgrad des GuD-Kraftwerks ist in Abbildung 6-8 in Abhangigkeit von der
relativen Generatorleistung fiir die verschiedenen Technologielevel dargestellt. Die einzelnen
Komponentenverbesserungen resultieren ebenfalls in einer Steigerung der Kraftwerkseffizienz im
Off-Design.
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Wird das Kraftwerk z.B. bei einer relativen Generatorleistung von 70 % betrieben, liegt der
elektrische Nettowirkungsgrad des zweiten Technologielevels um 1,92 %-Punkte hoher als der des
ersten Technologielevels und steigt damit von urspriinglich 58,6 % auf 60,5 %. Beim dritten
Technologielevel steigt der elektrische Nettowirkungsgrad um weitere 1,83 %-Punkte auf 62,3 % und
beim vierten Technologielevel noch einmal um 1,62 %-Punkte auf insgesamt 63,9 %. Bei einer
relativen Generatorleistung von 40 % erhoht sich der elektrische Nettowirkungsgrad vom ersten auf
den zweiten Technologielevel um 1,91 %-Punkte und betrdgt damit 54,1 % anstatt urspriinglich
52,2 %. Die Steigerungen auf das dritte und das vierte Technologielevel fallen fiir eine relative
Generatorlast von 40 % liegen bei 1,78 %-Punkte auf 55,9 % beim dritten Technologielevel und
nochmal 1,56 %-Punkte auf 57,5 % beim vierten Technologielevel. Die Effizienzsteigerung durch die
Komponentenverbesserungen fallt mit jedem Technologielevel geringer aus. Bei einer relativen
Generatorlast von 70 % erhoht sich der elektrische Nettowirkungsgrad vom ersten auf den zweiten
Technologielevel um 3,3 %. Vom zweiten auf den dritten Technologielevel betragt die relative
Erhohung des GuD-Wirkungsgrades 2,9 % und vom dritten auf den vierten Technologielevel lediglich
2,6 %. Analog ergibt sich bei einer relativen Generatorleistung von 40 % eine relative Erhohung des
GuD-Wirkungsgrades vom ersten auf den zweiten Technologielevel von 3,6 %. Die relative Differenz
zwischen dem zweiten und dem dritten Technologielevel betragt 3,3 % und zwischen dem dritten
und dem vierten Technologielevel nur noch 2,7 %.
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Abbildung 6-9: Technologielevel — spez. Brennstoff- und CO,-Massenstrom

trotz
aquidistanter Verbesserung der jeweiligen Komponentenparameter. Es sei angemerkt, dass dieser
Effekt auch bei der Wahl des rein thermodynamisch optimalen Druckverhiltnisses beim vierten
Technologielevel besteht, wenn auch in etwas geringerem Ausmal. Der Grund hierfir liegt in den

Letztendlich schrumpft die Effizienzsteigerung mit jedem weiteren Technologielevel,

stetig hoheren Druckverhaltnissen, welche zu einer hoheren Kuihllufttemperatur an den
Verdichterentnahmestellen filhren und so die Kihlung der Brennkammer bzw. der
Turbinenschaufeln negativ beeinflussen. Allerdings zeigt sich auch, dass die relativen
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Effizienzsteigerungen  groRer  ausfallen je  geringer die  Generatorlast ist.  Die
Komponentenverbesserungen machen sich also mit tieferer Teillast zunehmend positiv bemerkbar.

Abbildung 6-9 zeigt den Verlauf des Brennstoff- bzw. des CO,-Massenstroms, bezogen auf die
elektrische GuD-Nettoleistung, Uber der geforderten Generatorleistung fir die verschiedenen
Technologielevel. Der leistungsspezifische Brennstoffbedarf verringert sich sukzessive mit jedem
Technologielevel (iber den gesamten Betriebsbereich des GuD-Kraftwerks, wobei die
Brennstoffeinsparungen analog zum elektrischen Nettowirkungsgrad mit jedem Technologielevel
geringer ausfallen. Ebenfalls zeigt sich hier eine héhere Brennstoffeinsparung je kleiner die
anliegende Generatorleistung ist. So werden unter Volllast beim vierten Technologielevel
115 kg/MWh anstatt urspriinglich 126 kg/MWh Erdgas benétigt, was einer Brennstoffeinsparung von
11,4 kg/MWh bzw. 9,0 % entspricht. Bei einer relativen Generatorleistung von 40 % ist die absolute
Brennstoffeinsparung mit 135 kg/MWh anstatt urspriinglich 149 kg/MWh etwas groRer und betrégt
13,6 kg/MWh bzw. 9,1 %. Gleiches gilt fir die Verlaufe der CO,-Emissionen. Unter Volllast werden
beim vierten Technologielevel 305 kg/MWh anstatt urspriinglich 337 kg/MWh CO, emittiert, was
einer Verringerung von 31,3 kg/MWh bzw. 9,3 % entspricht. Bei einer relativen Generatorleistung
von 40% werden im Fall des vierten Technologielevels 358 kg/MWh und beim ersten
Technologielevel 395 kg/MWh CO, emittiert, also eine Verringerung von 37,2 kg/MWh bzw. 9,4 %.

Der Vergleich im Off-Design hat fiir die verschiedenen Technologielevel gezeigt, dass die kombinierte
Verbesserung der Gasturbinenkomponenten besonders im Teillastbetrieb eine deutliche
Performance-Steigerung des GuD-Kraftwerks ermdoglicht. Der GuD-Wirkungsgrad kann bei einer
relativen Generatorleistung von 40 % um bis zu 5,2 %-Punkte bzw. 10,0 % erhoht werden. Dies
resultiert im gleichen Betriebspunkt in einer leistungsspezifischen Brennstoffersparnis von 9,1 % und
folglich in einer Verringerung der leistungsspezifischen CO,-Emissionen um 9,4 %. Es sei an dieser
Stelle angemerkt, dass sich die relative Brennstoffersparnis und die relative Verringerung der
CO,-Emissionen durch die Verschiebung des chemischen Gleichgewichtzustands geringfligig
unterscheiden. Aufgrund der etwas sinkenden Abgastemperatur verschiebt sich das chemische
Gleichgewicht am Kaminaustritt zu geringeren CO,-Konzentrationen (siehe auch Anhang A).

6.4 Vergleich bei verschiedenen Betriebsweisen

GuD-Kraftwerke werden durch den Zuwachs an fluktuierender Einspeisung in das Elektrizitatsnetz
durch erneuerbare Energien zukinftig deutlich haufiger Betriebspunkte im unteren Teillastbereich
anfahren missen. Dieser Wandel und dessen Folgen sollen anhand von zwei unterschiedlichen
generischen Betriebsweisen abgebildet werden. Abbildung 6-10 zeigt die zugrunde gelegte
Betriebsstundenverteilung der unterschiedlichen Betriebsweisen fiir ein Jahr, welche jeweils einem
mathematischen Exponentialansatz folgen. Die aktuelle Betriebsweise zeichnet sich durch einen
hohen Anteil an Volllastbetriebsstunden pro Jahr aus, um den taglichen Mittel- bis Grundlastbedarf
an elektrischer Energie zu decken. Die zukiinftige Betriebsweise hat dagegen einen deutlich
geringeren Anteil an Volllastbetriebsstunden und dafilir hohere Anteile an Teillastbetriebsstunden
pro Jahr. Insgesamt wird das Kraftwerk bei beiden Betriebsweisen 8410 h/a betrieben, was einer
jahrlichen Verfligbarkeit von 96 % oder 350 d/a entspricht. Die restlichen 15 Tage des Jahres sind fur
ungeplante Stillstdande vorgesehen [34]. Durch den zunehmenden Bedarf an Regelenergie ist ein
Abschalten des Kraftwerks nicht sinnvoll. Das GuD-Kraftwerk kann deutlich schneller aus einem
unteren Teillastbetriebspunkt auf eine sporadische Bedarfsanderung im Elektrizitdtsnetz reagieren,
als wenn es zuerst hochgefahren werden muss.
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Abbildung 6-10: Betriebsstundenverteilung fiir ein Jahr

Die folgenden Abbildungen zeigen, wie sich die verschiedenen Betriebsweisen des Kraftwerks und
die verschiedenen Technologielevel auf die absolut und leistungsspezifisch bendétigte jahrliche
Brennstoffmasse bzw. die emittierte jahrliche CO,-Masse auswirken. Abbildung 6-11 zeigt die
bereitgestellte elektrische Energie fiir die verschiedenen Technologielevel bei den unterschiedlichen

Betriebsweisen.

Durch die Steigerung der elektrischen GuD-Nettoleistung wird mit jedem Technologielevel pro Jahr
eine groRere elektrische Energiemenge bereitgestellt. Durch die héheren Teillastanteile bei der
zukiinftigen Betriebsweise fallt die jahrlich bereitgestellte elektrische Energiemenge geringer aus, als
es bei der aktuellen Betriebsweise der Fall ist. Absolut wird mit jedem Technologielevel eine gréRere
jahrliche Brennstoffmasse bendtigt um den Zuwachs an bereitgestellter elektrischer Energie zu
ermoglichen. Durch die Effizienzsteigerung verringert sich der leistungsspezifische Brennstoffbedarf,
um bis zu 12 kg/MWh bzw. 9,4 % beim vierten Technologielevel und aktueller Betriebsweise. Bei der
zuklnftigen Betriebsweise fallt die Verringerung mit ebenfalls bis zu 12 kg/MWh bzw. 9,3 %
unwesentlich geringer aus.

Analog zum absoluten Brennstoffbedarf steigt auch die absolut emittierte CO,-Masse mit jedem
Technologielevel. Allerdings verringern sich die leistungsspezifischen CO,-Emissionen um bis zu
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31 kg/MWh bzw. 9,2 % im Fall des vierten Technologielevels und der aktuellen Betriebsweise. Bei der
zukiinftigen Betriebsweise ergibt sich ebenfalls eine Verringerung von bis zu 31 kg/MWh bzw. 9,0 %.

M aktuelle Betriebsweise M zukiinftige Betriebsweise
12000
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Abbildung 6-11: Elektr. Energiemenge im Vergleich

Aufgrund der Komponentenverbesserungen der Gasturbine kann der leistungsspezifische
Brennstoffbedarf, unabhangig von der Betriebsweise, um etwa 9 % verringert werden. Dabei ist eine
Reduzierung der leistungsspezifischen CO,-Emissionen von ebenfalls 9 % moglich. Trotz unglinstiger
Betriebsweise mit einem hohen Teillastanteil ermdglichen die Komponentenverbesserungen eine
deutliche Einsparung von fossilem Erdgas und eine Verringerung der leistungsspezifischen
CO,-Emissionen. Somit werden die fossilen Erdgasreserven geschont und dem Klimawandel
entgegengewirkt. Zudem wird aus der gleichen Brennstoffmenge eine gréRere Menge an elektrischer
Energie bereitgestellt, was zur Erhaltung der Wirtschaftlichkeit von GuD-Kraftwerken beitragt.
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Abbildung 6-12: Brennstoffbedarf im Vergleich



6 Gesamtpotential 135

i aktuelle Betriebsweise M zukiinftige Betriebsweise
3.5
3.0 -
— 25
o
=
]
E 2.0 -
o
@
m 15 -
=
(2]
8 10
05 -
0.0 - : : - :
Technologielevel 1 Technologielevel 2 Technologielevel 3 Technologielevel 4
i aktuelle Betriebsweise i zukinftige Betriebsweise
350
340 -
= —
S 330 -
3 o
— 320 -
L)
w
V4]
©
2 310 -
N 300 -
=13
wy
290 -
280 - T ; T :
Technologielevel 1 Technologielevel 2 Technologielevel 3 Technologielevel 4

Abbildung 6-13: CO,-Emissionen im Vergleich

6.5 Entwicklungsperspektive

In diesem Kapitel wird eine zeitliche Prognose fiir die Performance-Steigerung von GuD-Kraftwerken
durch die Weiterentwicklung der Gasturbine gegeben. Die im Folgenden aufgezeigte
Entwicklungsperspektive beruht auf den vorher erlauterten Ergebnissen und einer Extrapolation der
zeitlichen Entwicklungszyklen vergangener Weiterentwicklungen im Bereich der Heavy-Duty
Gasturbinen [34]. Die prognostizierten Werte gelten nur fir den Fall, dass alle
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Komponentenwicklungen wie in den vorherigen Kapiteln beschrieben realisiert werden und jeweils
Einzug in den kommerziellen Betrieb erhalten. Wirtschaftliche Einflussfaktoren wie z. B. zukiinftige
Brennstoffkosten, konkurrierende Kraftwerkssysteme und finanzielle Aufwendungen fir die
Umsetzung der vorgestellten Komponentenentwicklungen bleiben unberticksichtigt.
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Abbildung 6-15: Entwicklung von Turbineneintrittstemperatur und Leistung
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Abbildung 6-14 zeigt die zeitliche Entwicklung des GuD-Wirkungsgrades und des
leistungsspezifischen Brennstoffbedarfs bzw. der leistungsspezifischen CO,-Emissionen. Es ist davon
auszugehen, dass die zeitlichen Entwicklungsabstande zwischen den jeweiligen Technologielevel
zunehmend langer werden. Der Entwicklungsaufwand wird fortwahrend gréer, da der Abstand zum
theoretisch moglichen Optimum immer geringer wird. So reduziert sich die Differenz zwischen dem
Carnot-Wirkungsgrad und dem GuD-Wirkungsgrad von 22,3 %-Punkte beim ersten Technologielevel
bis auf 17,2 %-Punkte beim vierten Technologielevel. Der auf die elektrische GuD-Nettoleistung
bezogene Brennstoffmassenstrom verringert sich ebenfalls mit zeitlich abflachendem Verlauf. Eine
dhnliche Entwicklung errechnet sich bei den leistungsspezifischen CO,-Emissionen, welche sich
prozentual aufgrund einer Verschiebung des chemischen Gleichgewichtszustands am Kaminaustritt
von der relativen Brennstoffersparnis geringfligig unterscheiden.

In Abbildung 6-15 ist die zeitliche Entwicklung der Turbineneintrittstemperatur und der GuD-Leistung
bzw. der Leistungsdichte dargestellt. Die Eintrittstemperatur vor der ersten Turbinenstatorreihe
steigt vom ersten bis zum vierten Technologielevel um 163 °C und liegt bis zum Jahr 2050
voraussichtlich bei rund 1700 °C. Die Turbineneintrittstemperatur nach ISO 2314 hat einen etwas
steileren Anstieg zu verzeichnen, da hier auch die Reduzierung des Kihlluftanteils mit einflielSt. Vom
ersten bis zum vierten Technologielevel betragt die Erhohung der Turbineneintrittstemperatur nach
ISO 2314 234 °C und steigt damit auf iber 1600 °C. Bei der elektrischen GuD-Nettoleistung ist durch
die kontinuierliche Erhéhung des Verdichtermassenstroms sowie der mittleren Verbrennungs- und
maximalen Schaufeltemperatur mit einem rasanten Anstieg bis zum Jahr 2050 zu rechnen. Die
GuD-Leistung wird sich bis dahin beinahe verdoppeln und somit in die Leistungsklasse von Kohle- und
Nuklearkraftwerken fallen. Die Leistungsdichte wird ebenfalls deutlich zunehmen, womit auch
zuklnftige GuD-Kraftwerke mit deutlich mehr Leistung kompakt bleiben.

Die Weiterentwicklung des nachgeschalteten Dampfprozesses ermoglicht eine zusatzliche Steigerung
der GuD-Performance, welche in dieser Arbeit nicht untersucht wird. Eine héhere Abgastemperatur
ist fir die Wirkungsgradsteigerung des nachgeschalteten Dampfprozesses bzw. den wirtschaftlichen
Einsatz einer weiteren Druckstufe unumganglich. Die hohere Abgastemperatur wirde das
Druckverhaltnis der Gasturbine und damit den Gasturbinenwirkungsgrad reduzieren, was nur durch
eine signifikante Wirkungsgradsteigerung des Dampfprozesses zu kompensieren ist. Hier ist vor allem
die Verbesserung der Turbokomponenten im Dampfprozess sinnvoll, da diese ohne Erhéhung der
Abgastemperatur eine direkte Erhohung des GuD-Wirkungsgrades nach sich ziehen. Die
Prozessauslegung wird folglich malgeblich von der Gasturbine bestimmt, aufgrund dessen das
Performance-Potential des Dampfprozesses geringer ausfallen wird als das der Gasturbine.
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7 Wasserstoff als Brennstoff

Der Anteil an erneuerbaren Energien, wie Wind- und Solarenergie, im Elektrizitdtsnetz wird national
wie auch international zukiinftig deutlich zunehmen. Oft ist das Elektrizitatsnetz jedoch nicht in
ausreichender Form ausgebaut, um die Mengen an erneuerbarer elektrischer Energie vom Ort der
Generierung bis hin zum Nutzer zu (bertragen. Auch kommt es vor, dass an Tagen mit hoher
verfligbarer erneuerbarer Leistung kaum elektrische Energie benétigt wird. Bislang werden die
erneuerbaren Anlagen in solchen Fallen vom Elektrizitdtsnetz getrennt, obwohl sie in der Lage wéren
elektrische Energie bereitzustellen. Das Problem liegt in der Speicherung von elektrischer Energie in
grolRen Mengen, welches bis heute noch nicht zufriedenstellend geldst ist. Eine Moglichkeit ist die
Produktion von Wasserstoff tiber Elektrolyse aus liberschiissiger elektrischer Energie, in Phasen eines
hohen Angebots von Wind- oder Solarenergie. Der so erzeugte Wasserstoff konnte verflissigt und
zwischengespeichert werden, bevor er in Phasen eines geringen Angebots an erneuerbarer Energie
wieder in elektrische Energie umgewandelt wird. Fiir die Umwandlung von Wasserstoff in elektrische
Energie ist ein GuD-Kraftwerk die erste Wahl. Brennstoffzellen sind aufgrund ihrer vergleichsweise
geringen Leistungsdichte auf absehbare Zeit nicht fiir die zentrale Wasserstoffumwandlung geeignet
und verfligen dariber hinaus nicht (iber die hohe Betriebsflexibilitdt eines GuD-Kraftwerks. Zudem ist
der thermische Wirkungsgrad einer Brennstoffzelle Gber den gesamten Betriebsbereich geringer, als
der eines modernen GuD-Kraftwerks. Der so erzeugte Wasserstoff konnte je nach Bedarf dem Erdgas
zugemischt und in GuD-Kraftwerken verbrannt werden und so den Nutzen von erneuerbaren
Energien im Elektrizitdtsnetz deutlich steigern. Eine grundlegende Wirtschaftlichkeitsanalyse fiir ein
Energiekonzept bestehend aus flexiblen GuD-Kraftwerken und regenerativer Energie mit
Wasserstoffelektrolyse ist in [20] zu finden.

Bei der Zumischung von Wasserstoff in das Erdgasnetz ergeben sich auch einige technische
Herausforderungen. Das aktuelle Limit des Wasserstoffanteils fiir Gaspipelines liegt bei 5 — 20 vol.-%,
je nach lokal verfligbarer Infrastruktur [20, 64]. Die derzeitige Brennertechnologie verfiigt noch nicht
Uber die notige Brennstoffflexibilitdt, um hohe Wasserstoffanteile im Brennstoff stabil verbrennen zu
konnen. Dies resultiert aus den unterschiedlichen Druckanforderungen an das Brennersystem bzw.
die Fordereinrichtung der Gaspipeline, welche sich im Wobbeindex quantifizieren lassen. Der
Wobbeindex beschreibt die Austauschbarkeit von gasformigen Brennstoffen unterschiedlicher
Dichte. Bei gleichem Wobbeindex zweier gasférmiger Brennstoffe ergibt sich bei unverandertem
Brennerdisendruck eine identische Warmebelastung. Bei unterschiedlichem Wobbeindex ergibt sich
eine abweichende Warmebelastung im Brenner und der Diisendruck muss angepasst werden, um
den gleichen Energieeintrag in die Brennkammer zu realisieren. Der untere Wobbeindex wird aus
dem unteren Heizwert und der Dichte des Brennstoffs bzw. von trockener Luft berechnet [64]:

W = H,, 'pB(TB) (7.1)

P\ Ty

(7= 0°C)

Moderne magere Vormischbrenner tolerieren eine Variation des Wobbeindex von +5 %. Dariiber
hinaus sind Anderungen der Brenners nétig [20, 64]. Wasserstoff unterscheidet sich signifikant
hinsichtlich der Ziindverzugszeit bzw. der Flammengeschwindigkeit gegeniiber Erdgas.
Verbrennungsexperimente von verschiedenen Brennstoffmischungen aus Wasserstoff und Erdgas
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haben gezeigt, dass durch die Zumischung von Woasserstoff die Flammendynamik und die
Verbrennungsstabilitdt beeinflusst werden. Durch die enormen Unterschiede im Heizwert und
Molekulargewicht zwischen Wasserstoff und Erdgas, muss das Verbrennungssystem in der Lage sein
grolle Variationen der Disendruckanforderung bzw. des Wobbeindex zu bewaltigen [64]. Fir eine
robuste Verbrennung muss das Risiko des Flammenriickschlags fiir jeden eingesetzten Brennstoff
vermieden werden, woraus sich eine Begrenzung des maximalen Wasserstoffanteils im Brennstoff
ergibt. Untersuchungen an modernen mageren Vormischbrennern haben gezeigt, dass der
Wasserstoffanteil im Brennstoff fiir eine stabile Verbrennung einen Wert von 30 vol.-% nicht
Uberschreiten sollte [32, 33, 64]. Es wurden auch Wasserstoffanteile bis zu 80 vol.-% erfolgreich ohne
Flammenriickschlag getestet, aber bislang sind Vormischbrenner mit einer entsprechenden
Brennstoffflexibilitdt noch Gegenstand der Forschung [32, 33]. Allerdings ist davon auszugehen, dass
die zuklnftigen Entwicklungen auf dem Gebiet der Brennerbrennstoffflexibilitat die tolerierbaren
Variationen im Wobbeindex steigern werden. Ein Beispiel fiir ein neues Brennkonzept, welches
Erdgas und Wasserstoff in beliebigem Mischungsverhaltnis stabil verbrennen soll, wird in [11]
diskutiert.

In diesem Kapitel wird der Einfluss von Wasserstoff auf das generische GuD-Kraftwerk aus Kapitel 5
untersucht. Um den Einfluss der zukinftigen Brennerentwicklungen bzgl. der Brennstoffflexibilitat
abzubilden, wird der maximale Wasserstoffanteil im Brennstoff fiir die folgenden Untersuchungen
auf 75 vol.-% festgelegt. Die Kraftwerks-Performance wird bei verschiedenen Mischungsverhaltnissen
von Erdgas und Wasserstoff fir die Gasturbine analysiert. Hier wird nicht wie in den vorherigen
Untersuchungen ein neues Kraftwerk ausgelegt, indem das Verdichterdruckverhaltnis fiir einen
maximalen GuD-Wirkungsgrad optimiert wird, sondern die Performance des bestehenden Kraftwerks
mit unterschiedlichen Brennstoffvarianten untersucht.

7.1  Vergleich bei Volllast

Die folgenden Abbildungen zeigen den Einfluss verschiedener Wasserstoffanteile im Brennstoff der
Gasturbine auf die wesentlichen Performance-Werte des GuD-Kraftwerks unter Volllast.

Durch die Zumischung von Wasserstoff zum Erdgas steigt der untere Heizwert des Brennstoffs
entsprechend von 46,38 MJ/kg fur reines Erdgas um bis zu 39,8 % auf 64,85 MJ/kg. Wasserstoff hat
mit einem Molekulargewicht von 2,016 kg/kmol, gegeniliber dem hier verwendeten Erdgas mit
20,575 kg/kmol, je nach Druck und Temperatur eine vergleichsweise geringe Dichte. Dadurch betragt
der Massenanteil des Wasserstoffs im Brennstoff gerade 22,7 mas.-%, wobei der Volumenanteil des
Wasserstoffs im Brennstoff bereits 75,0 vol.-% ausmacht. Entsprechend sinkt der Wobbeindex um bis
zu 20,5 %. Fir die Oxidation von Kohlenstoff wird ein Sauerstoffmolekiil je Kohlenstoffatom bendétigt,
hingegen wird fir die Wasserstoffoxidation nur ein Viertel eines Sauerstoffmolekils je
Wasserstoffatom benétigt. Durch den hoheren Wasserstoffanteil respektive geringeren
Kohlenstoffanteil im Brennstoff sinkt die stochiometrisch bendtigte Luftmasse und das Luftverhaltnis
der Verbrennung steigt bei unveranderter tatsachlich verfligbarer Luftmasse am
Brennkammereintritt. Das stéchiometrische FAR verhalt sich reziprok und sinkt von urspriinglich
6,27 % auf bis zu 4,87 %, obwohl sich die stéchiometrische Luftmasse verringert. Mit der Erhéhung
des Wasserstoffanteils im Brennstoff sinkt das Brennstoffmolekulargewicht —und damit die
Brennstoffmasse — was sich starker als die Verringerung der stochiometrischen Luftmenge auf das
stochiometrische FAR auswirkt.
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Abbildung 7-1: Volllast — Heizwert und Wobbeindex
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Abbildung 7-2: Volllast — Spez. Warmekapazitat und Leistung

Mit der Erhohung des Wasserstoffanteils im Brennstoff steigt der Anteil an Wasser bzw. sinkt der
CO,-Anteil im Verbrennungsgas. Wasserdampf hat je nach Temperatur eine um den Faktor 1,8 bis 2,2
hohere Warmekapazitat als CO,. Dies zieht eine Erhéhung der massenspezifischen Warmekapazitat
des Abgases von urspriinglich 1,196 kJ/(kgK) auf bis zu 1,213 kJ/(kgK) nach sich. Folglich steigt die in



7 Wasserstoff als Brennstoff 141

der Turbine abgebaute Enthalpiedifferenz und die Gasturbine liefert mehr Leistung. Bei komplett
geodffneten Leitschaufeln leistet das Kraftwerk um bis 17,7 MW bzw. 2,7 % mehr Leistung als mit
reinem Erdgas, sofern alle Komponenten diese Mehrleistung verkraften. Um die Generatorleistung
auf das Niveau wie im reinen Erdgasbetrieb zu begrenzen, misste die Leitschaufel des Verdichters
um bis zu 2,3 ° zugedreht werden.
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Abbildung 7-3: Volllast — Druckverhaltnisse und mittlere Verbrennungstemperatur

In der Turbine stellt sich sukzessive ein geringeres Druckverhéltnis ein, weil durch den geringeren
Brennstoffmassenstrom der Gasmassenstrom sinkt. Die geometrische Flache des engsten
Querschnitts in der Turbine bleibt unverandert, womit die erste Turbinenstufe durch den geringeren
Massendurchsatz bei einem kleineren Druckverhaltnis gesperrt ist. Entsprechend ergibt sich ein
geringerer Gegendruck und das Verdichterdruckverhaltnis sinkt von urspriinglich 21,9 bis auf 21,7.
Weil das Kraftwerk nach der gleichen Turbinenaustrittstemperatur wie fiir reines Erdgas geregelt
wird, ergibt sich die mittlere Verbrennungstemperatur Uber das geometrisch bedingte
Turbinendruckverhaltnis unmittelbar. Die Verbrennungstemperatur steigt dabei um bis zu 13,1 °C
bzw. 0,82 % an, was die Entstehung von NO,-Emissionen fordert. Die Verbrennungstemperatur
konnte ebenfalls konstant bei 1600 °C gehalten werden, allerdings musste das Kraftwerk dann auf
eine niedrigere Turbinenaustrittstemperatur geregelt werden. Dadurch wiirden sich geringere
Frischdampftemperaturen im Abhitzekessel ergeben und der Dampfturbinenwirkungsgrad bzw. der
Gesamtwirkungsgrad des Kraftwerks sinken. Die Kuhlluft hat aufgrund des geringeren
Verdichterdruckverhaltnisses eine geringere Temperatur und ist so etwas effektiver. Allerdings
bendtigen die Brennkammer und die Turbine durch die erhohte Warmekapazitat des
Verbrennungsgases mehr Kihlluft. In Summe ergibt sich ein Anstieg des Kihlluftanteils von
urspriinglich 23,0 % auf bis zu 23,9 %.

Der Verdichtermassenstrom bleibt bei voll gedffneten Leitschaufeln unverandert. Allerdings kann der
Brennstoffmassenstrom durch den kontinuierlich hoheren Heizwert um bis zu 6,4 kg/s bzw. 27,6 %
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verringert werden. Entsprechend reduziert sich der Abgasmassenstrom. Die Eintrittstemperatur vor
der ersten Turbinenstatorreihe steigt analog zur mittleren Verbrennungstemperatur um bis zu
11,6 °C bzw. 0,76 %. Die Verdichteraustrittstemperatur verringert sich aufgrund der Reduzierung des

Verdichterdruckverhdltnisses gering von  urspringlich 463°C bis auf 461°C. Die
Turbinenaustrittstemperatur bleibt entsprechend der Kraftwerksauslegung konstant bei 633 °C.
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Abbildung 7-5: Volllast — Gasturbinen- und Dampfturbinenwirkungsgrad
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Die in der Turbine abgebaute Enthalpiedifferenz steigt aufgrund der zunehmenden Warmekapazitat
des Verbrennungsgases um bis zu 44 kl/kg bzw. 3,7 %. Damit steigt der Gasturbinenwirkungsgrad
von urspriinglich 41,6 % bis auf etwa 42,5 %. Zudem profitiert der nachgeschaltete Dampfprozess
von dem stetig sinkenden Brennstoffmassenstrom, da dieser einen entsprechend geringeren
Wassermassenstrom fiir die Brennstoffvorwdarmung benétigt. Der fir die Brennstoffvorwarmung
benttigte Wassermassenstrom kann somit um bis zu 4,3 kg/s bzw. 27,7 % verringert werden. Der so
eingesparte Wassermassenstrom wird stattdessen im Abhitzekessel verdampft und nimmt an der
Entspannung in der Dampfturbine teil. Da die Turbinenaustrittstemperatur konstant bleibt, steigt der
Dampfturbinenwirkungsgrad fortwahrend von urspriinglich 39,6 % auf bis zu 39,9 %. Dabei wirkt die
Erhohung der Abgaswarmekapazitit einer geringeren Abgasenergie aufgrund des kleineren
Abgasmassenstroms entgegen.
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Abbildung 7-6: Volllast — Leistungen und Leistungsdichte

Folglich leistet die Dampfturbine bis zu 2,3 MW bzw. 1,1 % mehr. Die Leistung der Gasturbine steigt
aufgrund der gréRReren Enthalpiedifferenz in der Turbine um bis zu 15,4 MW bzw. 3,4 %. Durch den
Wirkungsgradanstieg der Gas- und Dampfturbine steigt der GuD-Wirkungsgrad von urspriinglich
61,4 % auf bis zu 62,3 %. Die Leistungsdichte steigt ebenfalls von urspringlich 736 kl/kg auf bis zu
756 ki/kg.

Der Vergleich zwischen den verschiedenen Wasserstoffanteilen im Brennstoff unter Volllast hat
gezeigt, dass sich die Erhohung des Wasserstoffanteils im Brennstoff positiv auf die
Kraftwerks-Performance auswirkt. Der elektrische Nettowirkungsgrad des GuD-Kraftwerks kann so
um bis zu 0,86 %-Punkte bzw. 1,40 % gesteigert werden. Eine Erhohung der Leistungsdichte um bis zu
19 kJ/kg bzw. 2,63 % ist durch die Erhohung des Wasserstoffanteils im Brennstoff ebenfalls zu
verzeichnen. Allerdings sinkt der Wobbeindex um bis zu 20,5 %, womit hochflexible Brennersystem
notwendig sind. Zudem wird die Entstehung von NO,-Emissionen bei unverdnderter
Abgastemperaturregelung, durch eine um bis zu 0,82 % hohere Verbrennungstemperatur begiinstigt.
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7.2 Vergleich bei Teillast

Anhand folgender Abbildungen wird im Weiteren der Performance-Einfluss verschiedener
Wasserstoffanteile im Brennstoff unter Teillast analysiert.

Der elektrische GuD-Nettowirkungsgrad steigt tiber den gesamten Betriebsbereich mit der Erhéhung
des Wasserstoffanteils im Brennstoff an. Dies folgt aus der Steigerung des Gasturbinen- und
Dampfturbinenwirkungsgrades, hervorgerufen durch die grofRere Enthalpiedifferenz in der Turbine
und dem kleineren Wassermassenstrom zur Brennstoffvorwarmung, welche sich jedoch bei
geringerer Generatorleistung weniger stark auswirkt. So kann der GuD-Wirkungsgrad bei einer
Generatorleistung von 375 MW um bis zu 0,42 %-Punkte und fir 575 MW um bis zu 0,59 %-Punkte
erhoht werden.
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Abbildung 7-7: Teillast — Wirkungsgradsteigerung

Je groBer der Wasserstoffanteil im Brennstoff, desto mehr Erdgas kann eingespart werden. So
werden fur eine Generatorleistung von 575 MW bis zu 9,3 kg/s und fir 375 MW bis zu 6,5 kg/s
weniger Erdgas benétigt. Dagegen wird anstelle des Erdgases fiir eine Generatorleistung von
575 MW eine Zumischung von nur 3,0 kg/s und fir 375 MW von lediglich 2,3 kg/s Wasserstoff
benotigt. Dies wirkt sich positiv auf den leistungsspezifischen Brennstoffbedarf aus. Bei einer
Generatorleistung von 575 MW wird bis zu 37,4 kg/MWh bzw. 29,2 % und bei 375 MW um bis zu
40,0 kg/MWh bzw. 29,0 % weniger Brennstoff benétigt.

Die leistungsspezifischen CO,-Emissionen kénnen bei einer Generatorleistung von 575 MW um bis zu
161 kg/MWh bzw. 47,0 % und bei 375 MW um bis zu 173 kg/MWh bzw. 47,1 % reduziert werden. Die
Reduzierung des Brennstoffbedarfs und der CO,-Emissionen ist umso deutlicher ausgepragt, je
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geringer die Generatorleistung ist. Im unteren Teillastbereich ist der GuD-Wirkungsgrad am
geringsten, womit schon kleine Verbesserungen einen entsprechend groBen Effekt auf die
Einsparung von Brennstoff respektive die Verringerung der CO,-Emissionen haben.
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Abbildung 7-8: Teillast — Erdgas- und Wasserstoffmassenstrom
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Abbildung 7-9: Teillast — Spez. Brennstoffbedarf und CO,-Emissionen
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Der Vergleich unter Teillast hat fiir die verschiedenen Brennstoffmischungen gezeigt, dass durch den
Einsatz von Wasserstoff als Gasturbinenbrennstoff zum einen der Teillastwirkungsgrad des
GuD-Kraftwerks tber den gesamten Betriebsbereich erhoht werden kann und zum anderen Erdgas
eingespart und die CO,-Emissionen deutlich verringert werden kénnen.

7.3  Vergleich bei verschiedenen Betriebsweisen

Es wird im Folgenden untersucht, wie sich die verschiedenen Brennstoffmischungen auf die
benctigte jahrliche Brennstoffmasse bzw. die emittierte jahrliche CO,-Masse auswirken. Dabei
werden die in Kapitel 6 vorgestellten Betriebsweisen flir den gegenwartigen und zukiinftigen Betrieb
eines GuD-Kraftwerks miteinander verglichen.
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Abbildung 7-10: Betriebsweisen — Brennstoffbedarf
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Bei konventioneller Betriebsweise, mit einer bereitgestellten elektrischen Energie von 5295 GWh/a,
werden bei einem Wasserstoffanteil von 75 vol.-% jahrlich rund 37 kg/MWh bzw. 29,1 % weniger
Brennstoff bendtigt, als bei reinem Erdgasbetrieb. Dies entspricht einer Verringerung des absoluten
Brennstoffbedarfs von 190.000 t/a. Fir die zukinftige Betriebsweise ergibt sich eine geringere
bereitgestellte elektrische Energie von 4700 GWh/a wobei hier, trotz des hdheren Anteils an
Teillastbetriebsstunden — bei einem Wasserstoffanteil von 75 vol.-% — jahrlich etwa 38 kg/MWh bzw.
29,5 % Brennstoff gegeniiber dem reinen Erdgasbetrieb eingespart werden kann, was absolut
180.000 t/a entspricht.
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Abbildung 7-11: Betriebsweisen — Erdgasbedarf
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Bei der konventionellen Betriebsweise und mit einem Wasserstoffanteil von 75 vol.-% im Brennstoff
ergibt sich somit eine leistungsspezifisch jahrlich eingesparte Masse an reinem Erdgas von
58 kg/MWh bzw. 45,7 %, da die restliche Brennstoffmasse von regenerativ erzeugtem Wasserstoff
gedeckt wird. Somit kénnen jahrlich absolut 300.000 t/a Erdgas eingespart werden. Fir die
zukiinftige Betriebsweise und einem Wasserstoffanteil von 75vol.-% betrdagt die jahrliche
Erdgasersparnis ebenfalls 58 kg/MWh bzw. 45,0 %, was absolut 280.000 t/a entspricht.
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Die Einsparung von Erdgas resultiert in einer Verringerung der CO,-Emissionen, da Wasserstoff
keinen Kohlenstoff zur weiteren Oxidation enthdlt. Die jahrlichen leistungsspezifischen
CO,-Emissionen konnen bei einem Wasserstoffanteil von 75vol.-% und einer konventionellen
Betriebsweise um 159 kg/MWh bzw. 47,0 % verringert werden. Dies entspricht einer absoluten
Ersparnis von 840.000 t/a. Bei einem Wasserstoffanteil von 75vol.-% und der zukinftigen
Betriebsweise reduzieren sich die jahrlichen CO,-Emissionen um 161 kg/MWh bzw. wiederum
46,9 %, was einer absoluten Verringerung von 750.000 t/a entspricht.

Insgesamt kann durch die Zumischung von Wasserstoff im Brennstoff der Gasturbine, unabhingig
von der Betriebsweise, die bendtigte Brennstoff- und die emittierte CO,-Masse erheblich reduziert
werden. Sofern der zugemischte Wasserstoff aus (iberschiissiger regenerativ bereitgestellter
elektrischer Energie erzeugt wird, fihrt die Zumischung von Wasserstoff zu einer deutlichen
Schonung fossiler Erdgasressourcen. Die CO,-Emissionen werden durch die Zumischung von
regenerativ erzeugtem Wasserstoff zum Gasturbinenbrennstoff signifikant reduziert.
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Die im Rahmen dieser Dissertation erarbeiteten Ergebnisse liefern eine technisch realistische
Antwort auf die Frage, welches Potential in der Weiterentwicklung von Heavy-Duty Gasturbinen in
GuD-Kraftwerken hinsichtlich der Erhéhung von Effizienz, Leistung sowie der Einsparung von fossilen
Brennstoffressourcen und CO,-Emissionen steckt. Um diese komplexe Fragestellung hinreichend
genau beantworten und die Komponentenpotentiale realistisch quantifizieren zu kénnen, wurde die
Performance-Software GTlab mit moglichst hohem Detailierungsgrad in der
Komponentenmodellierung weiterentwickelt. Auch auf die vielseitigen Abhdngigkeiten der
Gaseigenschaften —u.a. Druck, Temperatur, Wasser- und Brennstoffverhdltnis sowie
Brennstoffzusammensetzung — wurde fiir die Berechnung der Zustandsgrofien fiir die verschiedenen
Prozessfluide bzw. der Verbrennungstemperatur besonders Wert gelegt. Zudem wurde eine
Methodik fir die thermodynamische Vorauslegung von Heavy-Duty Gasturbinen in GuD-Kraftwerken
erarbeitet. Dabei steht das Gesamtsystem bestehend aus Gas- und Dampfturbine im Vordergrund,
mit einem maximalen GuD-Wirkungsgrad als OptimierungszielgrofRe. Die Prozessparameter fiir ein
bestmogliches Zusammenspiel von Gas- und Dampfturbine konnen so unter Berlicksichtigung
zahlreicher Randbedingungen —z.B. maximaler Temperaturen und Stufenbelastungen der
Turbokomponenten — gefunden werden.

Der Vergleich zwischen den verschiedenen Entwicklungsansitzen der einzelnen
Gasturbinenkomponenten zeigt, dass die Erhohung des Verdichtermassenstroms fiir die Steigerung
der Kraftwerksleistung das Mittel der Wahl ist. AuRerdem wird durch die Erhéhung der mittleren
Umfangsgeschwindigkeit die Stufenbelastung in den Turbokomponenten reduziert, womit auch hohe
Druckverhaltnisse mit einer relativ geringen Anzahl an Verdichterstufen zu realisieren sind. Als
ebenfalls effektiv bzgl. der Leistungssteigerung zeigt sich die Einsparung von Kiihlluft durch den
Einsatz von weiterentwickelten Schaufelwerkstoffen mit verbesserten keramischen Schutzschichten
in der Turbine, gefolgt von der Erhéhung der Verbrennungstemperatur, etwa durch eine bessere
Mischung von Brennstoff mit Luft beim Einsatz moderner Brenner. Schatzungsweise bis zum Jahr
2050 sind mit diesen Weiterentwicklungen Generatorleistungen von deutlicher iiber 1 GW als
realistisch zu erachten. Die Erhohung der maximalen Schaufeltemperatur fiihrt, aufgrund der
enormen Kuhllufteinsparungen in der Turbine, zu der vergleichsweise groten Effizienzsteigerung.
Dahinter  gliedern sich  die  Erhdhung der  Verbrennungstemperatur und die
Wirkungsgradverbesserung der Turbokomponenten ein. Voraussichtlich sind bis zum Jahr 2050 mit
diesen Weiterentwicklungen GuD-Wirkungsgrade von Uber 67 % moglich. Aber auch die
Teillasteffizienz kann durch die Weiterentwicklungen fiir den gesamten Betriebsbereich des
GuD-Kraftwerks um ca. 10 % gesteigert werden.

Alle Komponentenverbesserungen filhren zu einer Erhéhung des fiir einen maximalen
GuD-Wirkungsgrad optimierten Druckverhdltnisses, was besonders bei Kombination der
Komponentenentwicklungen zu Druckverhaltnissen von tber 38 fiihrt. Hierbei werden bereits die fiir
wirtschaftlich einsetzbare Schaufelwerkstoffe thermisch maximal vertraglichen Temperaturen am
Verdichteraustritt bei hohen Umgebungstemperaturen erreicht und limitieren somit das
Druckverhdltnis. Der Einsatz von hochwarmfesten Nickellegierungen fiir die hinteren
Verdichterstufen erscheint erst fiir deutlich hohere Druckverhaltnisse als wirtschaftlich sinnvoll. Eine
zusatzliche Verbesserung des nachgeschalteten Dampfprozesses, wie z. B. der Dampfturbine oder
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des Abhitzekessels, wiirde das optimale Druckverhdltnis flr eine ausreichend hohe
Turbinenaustrittstemperatur zur Frischdampferzeugung wieder etwas senken. Dennoch wird sich das
optimale Druckverhdltnis auch mit den zukiinftigen Weiterentwicklung des nachgeschalteten
Dampfprozesses tendenziell erhéhen, da die Gasturbine einen in etwa doppelt so grolRen Einfluss auf
die Performance eines GuD-Kraftwerks hat wie der nachgeschaltete Dampfprozess. Der
leistungsspezifische Brennstoffbedarf kann sukzessive fiir jeden Betriebspunkt des GuD-Kraftwerks
um etwa 9% reduziert werden. Dies gilt auch gemittelt auf ein ganzes Betriebsjahr flr eine
konventionelle Betriebsweise mit einem hohen Anteil an Volllastbetriebsstunden, oder auch bei
einer zukinftigen Betriebsweise mit einem hohen Anteil an Teillastbetriebsstunden. Die
leistungsspezifischen CO,-Emissionen sind dabei in jedem Betriebspunkt um ca. 9 % zu verringern.
Unabhéngig von der Betriebsweise ergibt sich damit eine jahrlich gemittelte Verringerung der
leistungsspezifischen CO,-Emissionen von ebenfalls 9 %.

Die Verwendung von (iberschiissiger Wind- und Solarenergie zur Erzeugung von Wasserstoff tber
Elektrolyse ist ein moglicher weiterer Schritt in Richtung einer zunehmend regenerativen
Energieversorgung. Der so regenerativ erzeugte Wasserstoff kdnnte zwischengespeichert werden
und bei Bedarf in GuD-Kraftwerken zu elektrischer Energie zuriickgewandelt werden. Die Zumischung
von regenerativ erzeugtem Wasserstoff zum Brennstoff der Gasturbine wirkt sich positiv auf die
Effizienz und Leistung des GuD-Kraftwerks aus. Begriindet ist die Wirkungsgradsteigerung durch den
hoheren Wasseranteil respektive geringeren CO,-Anteil im Verbrennungsgas, aufgrund der Erhéhung
des Wasserstoffanteils im Brennstoff. Dadurch steigt die spezifische Warmekapazitat im
Verbrennungsgas und in der Turbine kann eine um mehr als 3 % groRRere Enthalpiedifferenz abgebaut
werden. Zudem wird durch den geringeren Brennstoffmassenstrom weniger Wasser zur
Brennstoffvorwarmung benétigt, womit entsprechend mehr Dampf im nachgeschalteten
Dampfprozess erzeugt werden kann und folglich der Dampfturbinenwirkungsgrad steigt. Damit
erhoht sich der GuD-Wirkungsgrad um Uber 1 %. Die Leistung des Kraftwerks kann dabei um mehr als
2 % gesteigert werden. Bei einem Wasserstoffanteil von 75 vol.-% bzw. rund 23 mas.-% im Brennstoff
kénnen bereits ca. 45 % des benétigten Erdgasmassenstroms in jedem Betriebspunkt eingespart
werden. Insgesamt ergibt sich dabei eine Verringerung der leistungsspezifischen CO,-Emissionen von
rund 47 % in jedem Betriebspunkt. Jahrlich kann somit bei einer konventionellen, oder zukiinftigen
Betriebsweise flir einen Wasserstoffanteil von 75vol.-%, ebenfalls ca. 45% der bendtigten
Erdgasmasse einspart werden. Die leistungsspezifischen jahrlichen CO,-Emissionen kdnnen
unabhangig von der Betriebsweise und fiir einen Wasserstoffanteil von 75 vol.-% ebenfalls um rund
47 % verringert werden. Demnach fiihrt die Zumischung von Wasserstoff zum
Gasturbinenbrennstoff, neben einer merklichen Performance-Steigerung des GuD-Kraftwerks, zur
deutlichen Verringerung der CO,-Emissionen und eroffnet zugleich ein erhebliches Einsparpotential
von fossilem Erdgas. Allerdings erfordert die Anderung des Wobbeindex um iber 20 %, fiir die stabile
Verbrennung bei einem Wasserstoffanteil von 75 vol.-% im Brennstoff, eine erhebliche Steigerung
der Brennstoffflexibilitat z. B. durch neue Brennerkonzepte. Ebenfalls kénnen Eingriffe in die
Kraftwerksregelung zur Begrenzung der maximalen Generatorleistung und/oder zur Einhaltung der
maximalen NO,-Emissionen notwendig sein.

Die Ergebnisse zeigen, dass in GuD-Kraftwerken durch konsequente Weiterentwicklung der einzelnen
Gasturbinenkomponenten auch in Zukunft deutliche Steigerungen von Effizienz und Leistung
realisierbar sind. Der Einsatz von Wasserstoff als Gasturbinenbrennstoff wirkt sich ebenfalls positiv
auf die Kraftwerks-Performance aus. Damit bleiben GuD-Kraftwerke ein nachhaltiger Bestandteil der
vermehrt regenerativen nationalen und internationalen Energieversorgung.
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Im Rahmen dieser Arbeit wurde die Performance-Software GTlab fiir die thermodynamische
Auslegung und Untersuchung von GuD-Kraftwerken erweitert. Die erarbeitete Auslegungsmethodik
ist im nachsten Schritt um wirtschaftliche Aspekte zu erganzen. Eine Kalkulation von Materialkosten
fir den Einsatz von thermisch bestandigeren Schaufeln in den Turbokomponenten und Rohren im
Abhitzekessel ist ein Beispiel, um die Qualitdt der Vorauslegung eines GuD-Kraftwerks in GTlab zu
erhohen. Ebenfalls waren Langzeitbetrachtungen eine sinnvolle Erweiterung fir GTlab. So kénnten
z.B. die Kosten fiir Instandhaltungsarbeiten an der Gasturbine in Abhangigkeit der
thermodynamischen Auslegungsparameter, wie dem Druckverhaltnis bzw. der
Verbrennungstemperatur, abgeschatzt werden. Die kontinuierliche Weiterentwicklung der
Performance-Software fiihrt zu einer Kraftwerksvorauslegung von héherer Qualitat und reduziert so
die Entwicklungsdauer bei der Einfilhrung neuer Technologien, da substanzielle Konzeptschwachen
bereits in der Vorauslegungsphase erkannt und beseitigt werden kénnen.
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Anhang A: Modellierung der Arbeitsfluide

GTlab berechnet die thermodynamischen Zustande des vorliegenden Arbeitsfluids am Ein- und
Austritt einer jeden Komponente des Kreisprozesses. Dazu werden entsprechende Tabellen benétigt,
welche die charakteristischen thermodynamischen ZustandsgrofRen des jeweiligen Fluids beinhalten.
Zwischen diesen Werten wird gegebenenfalls angemessen interpoliert, wobei die IntervallgroRe der
Zustandstabellen moglichst jeden denkbaren Betriebspunkt des Kreisprozesses erfassen soll, um eine
Extrapolation der ZustandsgroRen auch in auBerordentlichen Betriebspunkten zu vermeiden.

Fir die in dieser Arbeit betrachteten Kreisprozesse werden die eingesetzten Fluide in zwei Kategorien
unterteilt. Einmal das Fluid welches im Gasturbinenprozess vorzufinden ist und jenes welches den
Dampfturbinenprozess durchstrémt. Allgemein handelt es sich im Fall des Gasturbinenprozesses um
eine Mischung verschiedener Gase und beim Dampfturbinenprozess um Wasser bzw. Dampf. Dabei
wird sich flir Wasser bzw. Dampf der entsprechenden Tabellen aus dem VDI-Warmeatlas bedient, wo
die benotigten ZustandsgroRen in Abhangigkeit vom Druck und der Temperatur zu finden sind [59].
Aus diesen Tabellen werden fiir die Berechnung des Dampfprozesses in GTlab als Zustandsgrofien
des Fluids die massenspezifische Enthalpie, Entropie und die Dichte des Wassers bzw. des Dampfes,
bei vorliegender Temperatur und Druck des jeweiligen Zustandspunktes, entnommen. Die so
ermittelten ZustandsgrofRen beziehen sich auf den thermodynamischen Normzustand nach DIN 1343,
mit einer Temperaturvon 273,15K und einem Druckvon 1,01325 bar. Liegt der Wert einer
gesuchten Zustandsgrofle zwischen zwei Tabellenwerten, wird entlang der Temperatur- und
Druckachse mit einem Catmull-Rom-Spline interpoliert [09]. Die Fluidmodellierung der Gasturbine
erfolgt mit Hilfe eines idealen Gasgemisches, bestehend aus Luft und Brennstoff. Die Komponenten
Luft bzw. Brennstoff sind ihrerseits wieder ideale Gasgemische, welche sich aus verschiedenen
Spezies zusammensetzen. Die Gaseigenschaften werden zudem in Abhdngigkeit von der Temperatur,
jedoch unabhéangig vom Druck bestimmt. Ein Vergleich zwischen den berechneten Gaseigenschaften
zu verschiedenen Driicken zeigt, dass die Druckabhangigkeit lediglich eine Abweichung im
Promillbereich verursacht. Hingegen ist die Temperaturabhangigkeit der Gaseigenschaften deutlich
starker ausgepragt und bewirkt Abweichungen im zweistelligen Prozentbereich. Eine Ausnahme liegt
bei der Druckabhangigkeit der Entropie vor, wodurch diese mit einem logarithmischen Zusatzterm zu
korrigieren ist, wie spater erldutert wird. Die durchgefiihrten Untersuchungen zur Druckabhangigkeit
der Gaseigenschaften sind unter Anhang B zu finden.

Die gesuchten Zustandsgroflen eines jeweiligen Betriebspunktes am Ein- bzw. Austritt der
Gasturbinenkomponenten sind der Isentropenexponent, die massenspezifische Warmekapazitat bei
konstantem Druck, das Molekulargewicht der vorliegenden Gasmischung, die massenspezifische
Enthalpie sowie Entropie und zusatzlich die Stoffmengenanteile der Abgaskomponenten CO,, H,0, O,
und N,. AuBerdem wird fir die Berechnung des Brennkammeraustrittszustands die
Verbrennungstemperatur in der Brennkammer bendtigt, welche besonders sensibel auf
verschiedene EinflussgroRen reagiert, aufgrund dessen hierfiir eine gesonderte Tabelle erstellt wird.
Allen Berechnungen dieser ZustandsgroBen wird in jedem Betriebspunkt der Zustand chemischen
Gleichgewichts unterstellt, was eine hinreichend gute Approximation der real vorliegenden
Fluidzustande im Gasturbinenprozess ist. Jedoch geniigt diese Annahme nicht fiir die Berechnung
von Abgaskonzentrationen solcher Spezies, die nur einen geringen Anteil an der
Gesamtkonzentration haben. Entsprechende Spezies sind besonders von Verweilzeiten in der
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Brennkammer und gaskinetischen Einfliissen abhangig und da sich in der realen Maschine aufgrund
der hohen Stromungsgeschwindigkeit und damit relativ kurzen Verweilzeit kein chemisches
Gleichgewicht einstellt, ist die Abgaskonzentration im Gleichgewicht ungeeignet fiir eine Vorhersage
von z.B. HC-, CO- und NO,-Emissionen. Jedoch lassen sich in guter Naherung Konzentrationen
solcher Spezies abbilden, welche einen groRen Anteil an der Gesamtkonzentration des Abgases
einnehmen. So kénnen vor allem Aussagen Uber die CO,-Emissionen getroffen werden, aber auch
Uber die restliche O,-Konzentration nach der Verbrennung bzw. die H,0- und N,-Konzentration.

Fiir die Berechnung der Tabellen mit den gewilnschten Gaseigenschaften wird ein eigens
entwickelter C++-Code verwendet, wobei sich fiir die Bestimmung des chemischen
Gleichgewichtzustands der frei verfligbaren Verbrennungs- und Reaktionskinetikbibliothek , Cantera”
flr C++ bedient wird [16]. Dennoch werden folgend die theoretischen Grundziige fiir die Bestimmung
des chemischen Gleichgewichtzustands und anschlieBend der zugehorigen Gaseigenschaften bzw.
Verbrennungstemperatur erldutert [12, 61, 63].

A.1 Berechnung der Gaseigenschaften

Der erste Hauptsatz der Thermodynamik besagt, dass die Anderung der inneren Energie eines
Systems gleich der Summe aus zugefiihrter Warme und am System verrichteter Arbeit ist:

dU = dQ +dWw (A.1.1)

Mit Hilfe des zweiten Hauptsatzes der Thermodynamik ergibt sich die zugefiihrte Warme aus der
Entropiedanderung des Systems:

T-dS > dQ (A.1.2)
Dabei gilt flir einen reversiblen Prozess, wie die Einstellung des chemischen Gleichgewichts:
T-dS =dQ (A.1.3)

Damit und mit der Annahme reiner Volumenarbeit am System ldsst sich Gleichung A.1.1 wie folgt
schreiben:

dU=T-dS—p-dV
<SdU+p-dV-T-dS=0 (A.1.4)

Unter Zuhilfenahme der Produktregel der Differentialrechnung ergibt sich folgender Zusammenhang
flir ein Reinstoffsystem:

dU-T-S+p-V)-V-dp+S-dT =0 (A.1.5)

Mit der Definition der Enthalpie und Einflihrung der Gibbs’schen Energie lasst sich fiir einen Reinstoff
weiter schreiben:

dG=V-dp-S-dT (A.1.6)
mit H=U+p-Vund G=H-T-§

Unter der Nebendingung konstanter Temperatur und konstanten Drucks ergibt sich fiir den Zustand
des chemischen Gleichgewichts folgende Formulierung:

dG =0 fur T, p = konst.
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< (dG),, =0 (A.1.7)

Es wird das chemische Potential eines Stoffs in einem idealen Mehrstoffsystem eingefiihrt, was sich
aus der partiellen Ableitung der Gibbs'schen Energie nach der Stoffmenge der jeweiligen
Spezies ergibt:

M = Z—G fur T, p = konst.und n,, = konst.
n, '

1

o u = [a—GJ (A.1.8)
on,
P3T)”/¢i

1

Nach Gleichung A.1.6 ist die Gibbs’sche Energie eines Reinstoffs bei konstanter Temperatur gegeben
durch:

(dG), =V -dp (A.1.9)

Mit Hilfe des idealen Gasgesetzes ergibt sich die Gibbs’sche Energie aus der Integration tber den
Druck fiir ein ideales Gasgemisch zu:

p
G(T.p)=G\(T)+ [V -dp’
Po

*

p dp )
@G(T,p):GO(T)+In'Rn1-T' mit p-V=n-R, -T

%

Po p

< G(T,p)=G,(T)+n-R, -T- ln(iJ (A.1.10)
Po

Hierbei bezeichnet der Index,0“ den thermodynamischen Standardzustand mit einer
Temperatur von 298,15K und einem Druck von 1bar, welcher der Referenzpunkt fir die
berechneten Gaseigenschaften ist. Damit ist der Nullpunkt der Enthalpie bei einer Temperatur von
298,15 K definiert, wobei der Nullpunkt der Entropie gemaR des dritten Hauptsatzes der
Thermodynamik am absoluten Nullpunkt bei einer Temperatur von 0 K definiert ist. Wird nun nach
der Stoffmenge differenziert, ergibt sich das chemische Potential einer idealen Gasmischung wie

folgt:
an (8GJ
ILI = —_— fd R
( on o7 Z on, T
& pu=u,(T)+R, T h{ﬁJ = 4, (T)+R, T 1n(ﬂj (A.1.11)
Do i Do

Die Anderung der Gibbs'schen Energie fiir einen Reinstoff aus Gleichung A.1.6 kann mit
Gleichung A.1.11 fiir den Fall eines idealen Gasgemisches erweitert werden:

dG =V -dp—S-dT + ) u, -dn, (A.1.12)



Anhang A: Modellierung der Arbeitsfluide 156

Mit Gleichung A.1.7 und der Definition der stoffunabhangigen Reaktionslaufzahl lasst sich die
Bedingung fir den Zustand chemischen Gleichgewichts einer idealen Gasmischung bei konstanter
Temperatur und konstantem Druck schreiben:

(dG)T,p = Z:ui ~dn; =0
S 0, dE=Y 0, =0 (A.1.13)

mit dn, = v, -d& und d& =1 fir 1 mol Stoffumsatz

Folglich erreicht die Gibbs’sche Energie im Zustand des chemischen Gleichgewichts ein globales
Minimum, wie in Abbildung A-1 illustriert.

G

4

dG =0

¢
0 1

Abbildung A-1: Gibbs'sche Energie bei chemischem Gleichgewicht

Gleichung A.1.13 lasst sich weiter umformen zu:

Zﬂt U; :zluo,i(T)'Ui +R, 'T'Zui 'h{&J:O

Py

N Z/vlo,i(T)'Ui +R,-T-In H(&] =0 (A.1.14)

Dy

i

mit p; =x, - p

Mit der Definition fiir die molare Gibbs’sche Energie einer Reaktion und der Einflihrung einer
Gleichgewichtskonstante ergibt sich der folgende Ausdruck, aus dem die Stoffmengenanteile des
Gases im chemischen Gleichgewichtszustand bestimmt werden kénnen:

m

- AG
K =ex Rl=x, A.1.15
» P[R 'TJ i ( )
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ek, <12 <112

i Py
und AG, = zlui,o(T)'Ui

Somit kann fiir jede Reaktion des Systems eine Gleichgewichtskonstante berechnet und mit der
zugehorigen molaren Gibbs'schen Reaktionsenergie die Gleichung A.1.15 aufgestellt werden.
AulBerdem wird fiir die Losung des Gleichungssystems zusatzlich fiir jedes im System vorkommende
Element eine Erhaltungsbilanz herangezogen, da sich die Anzahl der Elemente einer Sorte durch eine
Reaktion nicht andert. Sollten dennoch mehr Spezies in dem idealen Gasgemisch aus Luft und
Brennstoff vorliegen, als Reaktionen respektive Gleichungen zur Losung des Systems vorhanden sind,
kann der Reaktionsmechanismus immer um die fehlende Anzahl Reaktionen erweitert werden. Der
Grund hierfiir liegt in der Unabhéngigkeit des Zustands chemischen Gleichgewichts vom Weg der
Zustandsanderung. Das genaue Vorgehen ist in der Literatur beschrieben [12].

Die Wahl der Spezies welche in einem Gleichgewichtssystem als Edukte bzw. als Produkte auftreten,
ist bestimmend fir die Qualitdt der Rechenergebnisse. Auch wenn fiir die Berechnung des
chemischen Gleichgewichts keine Reaktionskinetik benétigt wird, ist es vorteilhaft sich einem
entsprechend bewahrten Reaktionsmechanismus mit einem sinnvollen Speziessortiment zu
bedienen. Ein Reaktionsmechanismus beschreibt neben der Reaktionskinetik welche Spezies sich
durch die Verbrennungsreaktionen des verwendeten Brennstoffs bilden. Dabei muss der
Reaktionsmechanismus natiirlich auch die Spezies des Brennstoffs sowie der Luft beinhalten. Fir den
Betrieb der Gasturbine mit Erdgas bietet sich der GRI3.0-Reaktionsmechanismus an [18]. Der
GRI3.0-Reaktionsmechanismus ist ein reduzierter Reaktionsmechanismus fiir die numerische
Beschreibung von Verbrennungsvorgiangen mit gasférmigen Brennstoffen. Er verflgt (iber 53
verschiedene Spezies in 325 Elementarreaktionen, wobei die Elementarreaktionen fir die
Berechnung chemischen Gleichgewichts nicht erforderlich sind. Hingegen ist sichergestellt, dass mit
den 53 verschiedenen Spezies alle fir die Verbrennung relevanten Edukte bzw. Produkte erfasst
werden. Das Sortiment an Spezies kann unter Anhang C eingesehen werden.

Sind die Spezieskonzentrationen des Gasgemisches im chemischen Gleichgewicht berechnet, werden
mit Hilfe von NASA-Polynomen die gesuchten Gaseigenschaften in Abhangigkeit von der Temperatur
ermittelt. Die Idee der NASA-Polynome ist, die Zustandsgroflen eines Gases Uber ein Polynom,
welches eine Funktion von der Temperatur ist, zu beschreiben. Die NASA-Koeffizienten sind
experimentell validierte GréRBen und fiir jede Spezies im GRI3.0-Reaktionsmechanismus (ber ein
ausreichendes Temperaturintervall verflgbar. In dieser Arbeit wird ein Ansatz mit insgesamt
7 Koeffizienten fiir die Darstellung der thermodynamischen Eigenschaften einer Spezies verwendet,
bei dem die spezifische Warmekapazitat tiber ein Polynom vierten Grades wie folgt dargestellt wird:

(T)_Rm T TY TY T\’
C,i —Mi‘ a,; +a,,; - E +a,,; E +a,; - E +as, - E (A.1.16)

mit a ;, : Koeffizient vom Grad j der Spezies i

und R =8,31451kJ /(kmolK) (universelle Gaskonstante)

Durch Integration Uber der Temperatur wird die spezifische Enthalpie einer Spezies, mit einem
weiteren Koeffizient als Integrationskonstante bestimmt:
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f * * R T 1 T 2
h"(T):T{"’”‘(T bt = (EJE(E] ’

1 (1Y 1 (7Y 1 (1Y
il = = | ta,, == | tas, = —=| tag, (A.1.17)
3K T4\ K 5K ’

Analog lasst sich durch eine Integration des Quotienten aus spezifischer Warmekapazitat und der

Temperatur die spezifische Entropie berechnen, wobei hier der letzte Koeffizient wieder eine
Integrationskonstante darstellt. Da die Entropie druckabhdngig ist, muss ein zusatzlicher
logarithmischer Term zur Druckkorrektur vorgesehen werden:

T ) T*
Si(T’p): ICPJT,(* )dT* —j]\;—mln(iJ :Z—m-|:al,i ‘ln(%j+a2,i (%j_’_
‘ Po ‘

Ty i i

1 (1Y 1 (1Y 1 (1Y p
wly; = | — | +a,,—|—=| +tas, —| —=| +a,, —In| — (A.1.18)
T2 K 13 \Kk T4 K : s

Mit Hilfe dieser Polynome lasst sich auch das chemische Potential der Spezies, das zur Berechnung
der molaren Gibbs’schen Reaktionsenergie in Gleichung A.1.15 fiir die Losung des chemischen

Gleichgewichts bendtigt wird, ermitteln:

*

o (T)=M, -{ho,,. —T s, + Tcp,,. (r°)-dr* -1 j CNT(T*) dT*} (A.1.19)
T,

Ty
mit 7, =298,15K und p, = 1bar (Standardzustand)

Aus der Losung des chemischen Gleichgewichts gehen die Stoffmengenanteile bzw. Massenanteile
der einzelnen Spezies hervor, womit sich das Molekulargewicht des gesamten Gasgemisches aus Luft
und Brennstoff berechnen lasst:

-1
M=3M, x =(2Ay4—j (A.1.20)

Uber die Gewichtung der einzelnen spezifischen Wiarmekapazititen, Enthalpien und Entropien mit
ihren Massenanteilen konnen die zugehdrigen ZustandsgroRRen fiir die gesamte Gasmischung tber
eine Summation bestimmt werden:

Cp (T): Zyi 'cp,i(T) (A.1.21)
h(T): Zyi 'hi(T) (A.1.22)
s(7,p)= Zy,- 5,7, p) (A.1.23)

Der Isentropenexponent ergibt sich dann aus folgenden Beziehungen:

R c
c = K und k¥ =2
M k-1 c

v
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SrK=—-2— (A.1.24)

A.2  Entropiefunktion

In GTlab wird fir die Bestimmung der Zustandsanderung Uber einer Turbokomponente nicht
zunachst ein mittlerer Isentropenexponent bzw. eine mittlere spezifische Warmekapazitat fir die
Zustandsanderung geschatzt um den Austrittszustand zu bestimmen, sondern die Entropiefunktion
verwendet. Die Entropiefunktion wird im Folgenden hergeleitet [41]. Nach dem zweiten Hauptsatz
der Thermodynamik ldsst sich fiir eine reversible Zustandsanderung, wie z. B. eine adiabate und
isentrope Verdichtung bzw. Expansion, nach Gleichung A.1.3 schreiben:

d
as = 49 (A.2.1)
T
Die innere Energie ist proportional zur spezifischen Warmekapazitat bei konstantem Volumen:
dU=m-c, -dT (A.2.2)

Der erste Hauptsatz der Thermodynamik aus Gleichung A.1.1 kann unter der Annahme reiner
Volumenarbeit am System wie folgt ausgedriickt werden:

dU =dQ—p-dV (A.2.3)
Mit Gleichung A.2.2 |asst sich schreiben:
m-c,-dl =dQ—p-dV (A.2.4)

Durch Umformung der idealen Gasgleichung und Gleichung A.2.1 bzw. A.2.4 ergibt sich schlieBlich:

.4
V
e AT g Ra dV
T MV
<:>dS=m~cv~d—T+m-R—’”-d—V (A.2.5)
T MV
" R, T
mit p=m-—+-—
P MV

Nach Integration von Gleichung A.2.5 berechnet sich die Entropie wie folgt:

T o dT” R td
SJ;dS :m-;[cv(T ) 7 ﬁ,}[

<:>S=S0+m~cv~lnl +m‘R—’”~an (A.2.6)
T, M Vs
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Uber die Betrachtung zweier Zustandspunkte, die mit Hilfe der idealen Gasgleichung ins Verhiltnis
gesetzt werden kdnnen, lasst sich schreiben:

= ln[ﬁ-KJ = ln[lj
2o Vo T,

< In v +1In K =In 1 (A.2.7)
Py Vo T,

Damit und mit Gleichung A.2.6 lasst sich die Entropie wie folgt berechnen:

R,
S=So+m-cv-ln[T}+m — ln(T}—ln(iJ
T, M T, Po
lnl +m Rm- lnl —n| £~
M T, M T, Do
< 8§=8,+m-c,- [ ] R— (iJ
M O
S s=5,+c, ~ln[1J —R—’"~ln££j (A.2.8)
T, M Po

. m _
mltﬁ—Cp C,

<:>S:S0+m-[cp—

Unter Betrachtung differentieller GroBen resultiert die spezifische Entropiedanderung aus
Gleichung A.2.8 schlieBlich zu:

Sds=c¢ o —— 2 — (A.2.9)

0= jcp(T*).d_Yj_&. po: (A.2.10)

w(T)= Rﬂ- jc,, (r")- d];* (A.2.11)

Daraus ergibt sich flir eine isentrope Zustandsidnderung Uber eine Komponente nach
Gleichung A.2.10 der folgende Zusammenhang:
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lr//aus,is - !//ein = W(Taus,is )_ l//(Tein ) = ln(%] (A212)

Weil die Entropiefunktion nach Gleichung A.2.11 einzig eine Funktion der Temperatur ist und die
Komponenteneintrittstemperatur entweder bekannt, oder gleich der Austrittstemperatur der zuvor
berechneten Komponente ist, kann ihr Wert fiir den Eintrittszustand einer Turbokomponente mit
Hilfe der NASA-Polynome zur Approximation der spezifischen Warmekapazitat bestimmt werden.
Uber das Druckverhiltnis bzw. die Driicke am Eintritt und am Austritt der jeweiligen
Turbokomponente ergibt sich mit Gleichung A.2.12 der Wert fir die Entropiefunktion am
Komponentenaustritt. Da die NASA-Polynome fiir ihren giiltigen Temperaturbereich monoton fallend
bzw. steigend sind, existiert auch die Umkehrfunktion der Entropiefunktion. Unter Anwendung dieser
Umbkehrfunktion errechnet sich die am Komponentenaustritt vorliegende isentrope Temperatur, aus
der mit Hilfe des entsprechenden NASA-Polynoms direkt die isentrope Enthalpie am Austritt der
Turbokomponente bestimmt wird:

Taus.i.x' = l//71 (l//aus,is ) (A213)

=h Uber NASA-Polynom

aus ,is

Mit dem isentropen Wirkungsgrad der Turbokomponente und der Enthalpie am
Komponenteneintritt wird nun die reale Austrittsenthalpie bestimmt:

haus,is - hein
nV’iS - haus - hein
1
= haus = ’ (haus,is - hein )+ hein (A214)
77V,is
ham B hein
77 i 4w cn
" haus,is - hein
g haus = 77T,is ' (huus,is - hein )+ hein (A215)

SchlieBlich kann (iber die Umkehrfunktion der Enthalpie die reale Austrittstemperatur berechnet
werden:

T, =h"'(h,) (A.2.16)

aus

Somit kann der Austrittszustand des Fluids in einer Turbokomponente (iber die Entropiefunktion und
mit Hilfe der entsprechenden NASA-Polynome vollstdndig beschrieben werden.

Fir die Charakterisierung der Turbokomponenten ist oftmals der polytrope Wirkungsgrad von
Interesse, da er unabhangig vom Druckverhaltnis angepasst werden kann, um das Technologieniveau
der Turbokomponente zu beschreiben. Er Ildsst sich errechnen, indem zunachst das
Polytropenverhéltnis und der Polytropenexponent bestimmt werden:

paus Taus ﬁ
p ein - T ein
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ln(p‘"”j
= 7/ — pein — ln(paus )_ ln(pein ) (A217)

ein

4 1l « 1 M
mit = —- =—.c —
y-1 v k-1 v 7 R,
Kk y—1
=v=" T (A.2.18)
Vv K-

Das Polytropenverhaltnis einer Zustandsanderung ist definiert als Quotient aus der
Enthalpiednderung und der geleisteten Arbeit. Da die Turbokomponenten in guter Ndherung als
adiabat durchstromt angenommen werden konnen, ergeben sich unmittelbar aus dem
Polytropenverhaltnis die polytropen Wirkungsgrade:

1

77V,pnl = (A219)
14
77T,pol =V (A220)
: dh
mit v =
v-dp

Mit Gleichung A.2.11 bzw. A.2.12 und Gleichung A.2.18 kdnnen die polytropen Wirkungsgrade der
Turbokomponenten unmittelbar Gber die Entropiefunktion wie folgt bestimmt werden:

ln paus hl paus
17 1R _ \Pu) 1 R, _ Pei
vior-le, Mo (T e, Mo M (T,
Tein g Rm Tein
h’l[ paus J ln paus ]
o= _ pein - — pein — V/aus,is l//ein (A221)
v M ¢ * dT aus ¥ ein aus ¥ ein
M I c (). 4~ Yeis — V. Vs — V.
R, ; T
l//aus,is - V/ein ln H
Mypor == = (_ /) (A.2.22)
l//aus l//ein l//aus l//ein
l//aus B l//ein l//aus B l//ein Wein B l//aus
= = = A.2.23
77T,p01 l//aus is l//ein 1 1n(l_[T) ( )
’ In| —
HT

mit [T, = Lo ynd 17, = Len
peln paus
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A.3 Berechnung der Verbrennungstemperatur

Fiir die zuvor beschriebene Bestimmung der Gaseigenschaften wurde die Gaszusammensetzung im
chemischen Gleichgewicht, bei konstanter Temperatur und konstantem Druck berechnet. Fiir die
Berechnung der Verbrennungstemperatur wird das chemische Gleichgewicht jedoch bei konstanter
Enthalpie und konstantem Druck gelost, um eine Temperaturanderung durch die
Verbrennungsreaktion zuzulassen. Der Hintergrund hierfiir ist die Annahme einer adiabaten
Verbrennung, wie eine Energiebilanz um die Brennkammer zeigt:

P+Q=AH+mBK-G-Ac2+g~Azj (A.3.1)

mit g = 9,81m /s’ (Erdbeschleunigung)

Fiir eine isobare Verbrennung unter adiabaten Bedingungen und bei Vernachlassigung der
kinetischen Energien sowie des geodatischen Hohenunterschiedes zwischen Eintritt und Austritt der
Brennkammer, vereinfacht sich Gleichung A.3.1 zu:

0=AH
= Hein = Haus (A32)

P
mit P = rg, - Iv-dp* =0 fir p = konst.

Po
und Q:O; Ac® =0; Az =0

Fiir die Verbrennung von Luft mit einem gasformigen Brennstoff ergibt sich mit dem unteren
Heizwert des Brennstoffs aus Gleichung A.3.2 folgender Zusammenhang:

H,+H,+m, -H, :I-'qu

T, Ty

i, [e,, () dar vy | [e,, ()" +H, |=..
T, T,
g Y[, (r°)-ar” (A.3.3)
i T,

Dabei wurden die Massenanteile zuvor aus der Minimierung der Gibbs’schen Energie bei konstanter
Enthalpie und konstantem Druck berechnet, um anschlieRend die Verbrennungstemperatur im
chemischen Gleichgewichtszustand iterativ tiber Gleichung A.3.3 zu bestimmen:

(dG),, =0
=i
= T, iterativ aus Gleichung A.3.3

mit my, =m; +my
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A.4  Brennstoffzusammensetzung

Fiir die Zusammensetzung von Erdgas stehen alle Spezies des GRI3.0-Reaktionsmechanismus zur
Verfligung. Diese decken die typischen Komponenten, welche im Erdgas vorkommen ausreichend ab.
Die Zusammensetzung von Erdgas und damit der untere Heizwert kénnen je nach Herkunft variieren.
Fiir die Berechnungen in dieser Arbeit wird eine exemplarische Erdgaszusammensetzung
vorgegeben, die aus folgenden Spezies in Stoffmengenanteilen besteht [37]:

Xy, = 90,0% (Methan)

X, =45% (Ethan)

Xew, = 2,5% (Propan)

Xco, =2,0% (Kohlenstoffdioxid)
Xy, = 1,0% (Stickstoff)

Der zugehorige untere Heizwert lasst sich aus der, mit den Massenanteilen der verschiedenen
Spezies gewichteten, Summe der einzelnen unteren Heizwerte jeder Spezies bestimmen:

M,
Huzzyi.Hui:zxi. : .Hui (A41)
i ' i MB ’
mit M, = le. M, =20,5754kg | kmol

Fiir die angenommene Erdgaszusammensetzung errechnet sich damit ein unterer Heizwert von
46,38 MJ/kg.

A.5 Feuchte Luft

Im Fall von trockener Luft wird diese nach 1SO 2533 als ideales Gasgemisch bestehend aus den
Spezies Sauerstoff, Stickstoff und Argon, in Stoffmengenanteilen wie folgt beschrieben:

Xoo = 20,9548% (Sauerstoff)
Xy, » = 78,1109% (Stickstoff)
X4 = 0,9343% (Argon)

mit M, = me M, =28,9598kmol | kg

In Realitat ist die vom Verdichter angesaugte Luft fast immer mit einem von den aktuellen
Umgebungsbedingungen abhangigen Anteil gasférmigen Wassers beladen. Dieser Anteil an Wasser
in der Luft nimmt Einfluss auf den chemischen Gleichgewichtszustand in der Maschine und auf den
vom Verdichter angesaugten Massenstrom. Die Feuchtigkeit der Umgebungsluft wird Uber eine
relative  Feuchtigkeit angegeben, die als das Verhidltnis vom Dampfdruck zum
Sattigungsdampfdruck definiert ist:
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o =Pr (A.5.1)
pD,S[

Der Sattigungsdampfdruck ist eine Funktion von der Temperatur und gibt den Druck an, der sich bei
einer maximalen Beladung der Luft mit gasférmigem Wasser einstellt. Er kann anhand der
Sublimationsdruck- und der Dampfdruckkurve von Wasser Uber der Lufttemperatur bestimmt
werden. Abbildung A-2 zeigt den entsprechenden Druckverlauf (iber der Temperatur im
Phasendiagramm von Wasser [19].

kritischer Punkt
373,946 °C; 220,64 bar 7
200 [ Schmelzdruckkurve | /
= 150 fliissig /
2, | Dampfdruckkurve |
x
]
S
|
0 100 —— fest
Tripelpunkt 7
0,01 °C; 6,11657 mbar /
50 gasférmig |
Siedepunkt /
99,974 °C; 1,01325 bar /
| Sublimationsdruckkurve |
0 SN A D P ey

-100 -50 0 50 100 150 200 250 300 350 400
Temperatur [°C]

Abbildung A-2: Phasendiagramm von Wasser

Das Verhaltnis aus der Masse an Wasser in der Luft und der Masse an trockener Luft wird als
Water-Air-Ratio (WAR) bezeichnet. Diese GréRe kann mit Angabe der relativen Luftfeuchtigkeit und
der Umgebungstemperatur tber folgenden Zusammenhang bestimmt werden:

m, nD'MD_xD'MD

My, N, M, l-x, M,
mit p, =x, - p und p:le»p
i

pD . MD — go'pD,st A MD
p-prp, M,, p-¢-p,, M,,

< WAR = (A.5.2)

und M, =M, , =18,016kg /kmol

Nachdem das WAR mit Gleichung A.5.2 in Abhangigkeit von der relativen Luftfeuchtigkeit und des
temperaturabhangigen Sattigungsdampfdrucks bestimmt ist, wird der Stoffmengenanteil des
gasférmigen Wassers in der Luft wie folgt berechnet:



Anhang A: Modellierung der Arbeitsfluide 166

ML,tr
WAR - v;
Xp = o _ z (A.5.3)
nL,tr + nD 1+ WAR . ML,tr
MD

Mit dem so bestimmten Stoffmengenanteil an Dampf in der Luft wird die Zusammensetzung der
trockenen Luft um den Dampfanteil erweitert. Die Zusammensetzung der feuchten Luft ergibt sich
dann zu:

Xo,.f =Xo,0r " Xrwr = Xo,ur '(I—XD) (Sauerstoff)
Xnyr =X Xoe = Xy '(1 —xD) (Stickstoff)
Xarf = Xarer " Xro = Xarpr '(1 _xD) (Argon)

Xy o5 = Xp (Wasser)

Der chemische Gleichgewichtszustand bzw. die Gaseigenschaften werden nun mit der
Zusammensetzung fiir die feuchte Luft berechnet und unterscheiden sich entsprechend von denen
der trockenen Luft. Fir die Massenbilanzierung zwischen den Komponenten muss das WAR ebenfalls
bericksichtigt werden.

A.6  Brennstoff-Luft-Verhaltnis

Auch der Brennstoffmassenstrom wird auf den vom Verdichter angesaugten trockenen
Luftmassenstrom bezogen. Somit kann analog zum WAR ein Fuel-Air-Ratio (FAR) definiert werden,
welches das Verhiltnis aus Brennstoffmassenstrom und angesaugtem trockenen Luftmassenstrom
beschreibt:

(A.6.1)

Das Verhaltnis aus Brennstoffmassenstrom und den fir eine vollstandige Verbrennung nétigen
Luftmassenstrom ist ausschlielich von der Brennstoffzusammensetzung abhangig und ergibt sich
aus der Stochiometrie der vollstandigen Verbrennungsreaktion. Schlieflich kann aus dem
tatsachlichen FAR und dem stdchiometrischen FAR das Luftverhaltnis der Verbrennung, welches
Auskunft Gber eine magere oder fette Verbrennung gibt, ermittelt werden:

m FAR_.
X« =— Ltr — stoch (A62)
My i siseh FAR
m
mit FAR ,, =—2=
L.tr,stoch
wobei gilt:

A < 1: Luftmangel (fette Verbrennung)
A =1: Luft genau ausreichend (stéchiometrische Verbrennung)

A >1: Luftiiberschuss (magere Verbrennung)
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Um auch im Fall einer sequenziellen Verbrennung in zwei hintereinander geschalteten
Brennkammern die Verbrennungstemperatur der zweiten Verbrennung berechnen zu kénnen wird
ein weiteres Fuel-Air-Ratio eingeflihrt. Dieses beschreibt das Verhdltnis aus dem
Brennstoffmassenstrom einer evtl. zuvor stattgefundenen Verbrennung und dem angesaugten
trockenen Luftmassenstrom:

FAR . = psorh (A.6.3)

Dabei wird in der zweiten Brennkammer das chemische Gleichgewicht nicht wie in der ersten
Brennkammer mit reiner Luft als Oxidator, sondern mit dem jeweiligen Abgas der vorherigen
Verbrennung berechnet. Liegt dem Kreisprozess nur eine einfache Verbrennung zu Grunde, nimmt
das FAR,,, den Wert0 an. Mit den Gleichungen A.5.2, A.6.1 und A.6.3 lassen sich die zuvor
definierten Massenstrome der Luft und des Brennstoffs Uber den Massenstrom der angesaugten
trockenen Luft ausdriicken:

i, , =m,, -(1+WAR) (A.6.4)
thy =, - FAR (A.6.5)

mB,vorh = n./lL,tr : FAR (A66)

vorh

Es sei an dieser Stelle angemerkt, dass fiir ein besonders groRes WAR die Annahme eines idealen
Gasgemisches an Giiltigkeit verliert. Jedoch liegt diese Grenze bei einem WAR von rund 10 %,
welches selbst im Sattigungszustand und nach der Verbrennung, in jedem Zustandspunkt des
Kreisprozesses der Gasturbine nicht erreicht wird. Daher bleibt die Annahme eines idealen
Gasgemisches fiir alle Komponenten der Gasturbine giiltig [60].

A.7 Einteilung der Gastabellen

Wie schon bei der Berechnung werden die Gaseigenschaften getrennt von der
Verbrennungstemperatur in einer Tabelle flir die Ermittlung von Zustandsdanderungen Uber die
Komponenten der Gasturbine in GTlab hinterlegt. Im ersten Teil der Tabelle sind die
Gaseigenschaften zu finden, wie sie fiir das ideale Gasgemisch, bestehend aus trockener bzw.
feuchter Luft stromauf der Brennkammer sowie fiir die Komponenten stromab der Brennkammer
entsprechend fiir die Verbrennungsgase, im chemischen Gleichgewichtszustand vorliegen. Dabei ist
zu beachten, dass sich der Gleichgewichtszustand nicht nur durch die Verbrennungsreaktion
verandert, sondern z. B. auch durch die Druck- bzw. Temperaturdanderung wahrend der Verdichtung
bzw. Entspannung in den Turbokomponenten beeinflusst wird. Durch eine Verdanderung der
Temperatur bzw. des Drucks Uber eine Komponente der Gasturbine resultiert aus der
Gleichgewichtsbedingung in Gleichung A.1.7 eine Verschiebung der Stoffmengenanteile des idealen
Gasgemisches. Folglich unterscheiden sich die Gaseigenschaften am Ein- und Austritt einer
Komponente der Gasturbine. Die Berechnung der Gaseigenschaften erfolgt unter Variation der
Fluidtemperatur im Zustandspunkt und mit Variation des FAR sowie des WAR. Da der Druckeinfluss
flir die relevanten Gaseigenschaften verschwindend gering ist, wird auf eine Druckvariation
verzichtet und ein konstanter Druck von 1 bar angenommen. Dieser Druck entspricht dem Druck des
thermodynamischen Standardzustands, wodurch die Entropie nachfolgend direkt Uber den
logarithmischen Zusatzterm in Gleichung A.1.18 auf den im betrachteten Zustandspunkt
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vorherrschenden Druck korrigiert werden kann. Die Variationsintervalle und Stitzstellenbreiten der
drei Freiheitsgrade betragen im Einzelnen:

T :200K,...,2600K mit AT =100K (25 Stitzstellen)
FAR : 0%,...,6% mit AFAR = 2% (4 Stitzstellen)
WAR : 0%,3%,7%,10% (4 Stitzstellen)

Bei einem Vergleich mit der kommerziellen thermodynamischen Performance-Software fir
Gasturbinen und Flugtriebwerke Gasturb® (Version 11, Joachim Kurzke 2007) ergaben sich relative
Abweichungen in den Gaseigenschaften von weniger als 1,5 %.

Im zweiten Teil der Tabelle ist die Verbrennungstemperatur zu finden. Auf diesen Tabellenteil muss
GTlab nur fir die Berechnung einer Brennkammerkomponente zugreifen, was die numerischen
Performance-Einbulen von GTlab durch die zusatzlichen Freiheitsgrade des Drucks, der
Brennstofftemperatur und des FAR,, flir eine sequenzielle Verbrennung verringert. Allerdings muss
flr eine akkurate Berechnung der Verbrennungstemperatur neben den zusatzlichen Freiheitsgraden,
gegenlber der Berechnung der Gaseigenschaften, auch die Variation der drei urspriinglichen
Freiheitsgrade verfeinert werden. Bei der Verbrennungsreaktion wirkt sich im Gegensatz zu der
Berechnung der Gaseigenschaften die Variation des Drucks bemerkbar auf die
Verbrennungstemperatur aus, auch wenn der Einfluss mindestens eine GroRenordnung kleiner als
der von Luft- bzw. Brennstofftemperatur ist und erst ab relativ groBem FAR bzw. bei hohen
Lufttemperaturen nicht zu vernachlassigen ist. Entsprechende Untersuchungen sind unter Anhang B
zu finden. Es ist an dieser Stelle anzumerken, dass der Druck des Brennstoffs dem Druck der Luft am
Brennkammereintritt entspricht. Der Brennstoffmassenstrom hat, sobald er mit der Luft vermischt
wird bzw. aus dem Brenner ausgetreten ist, gegeniber der Luftstromung lediglich einen
Geschwindigkeitstiberschuss. Sollte der Brennstoff von aullerhalb der Brennkammer vorgewarmt
werden, so erhoht dies bei unverdanderter Brennstoffmenge die Verbrennungstemperatur um einen
nicht zu vernachldssigbaren Wert, wodurch auch die Brennstofftemperatur zu variieren ist. Die
Variationsintervalle und die Stitzstellen fiir die sechs Freiheitsgrade sind wie folgt definiert:

D= 10" - 0,1bar fir i € {0,1,2,3} (4 Stutzstellen)

T, :200K,...,1600K mit AT, =100K (15 Stitzstellen)
FAR : 0%,...,6% mit AFAR = 0,6% (11 Stitzstellen)
WAR : 0%,...,10% mit AWAR =1% (11 Stutzstellen)
T, :250K,...,650K mit AT, =50K (9 Stutzstellen)

FAR . :0%,...,6% mit AFAR . =0,6% (11 Stiitzstellen)

vorh vorh

Der Vergleich mit Gasturb® (Version 11, Joachim Kurzke 2007) ergab auch im Fall der
Verbrennungstemperatur relative Abweichungen von maximal 1,5 %.

Das stochiometrische FAR bei einer vollstandigen Verbrennung der hier zu Grunde gelegten
Erdgaskomposition betragt 6,27 %. Dieser Wert liegt aullerhalb des Wertebereichs fiir die
Verbrennungstemperatur und der Gaseigenschaften. Stationdre Gasturbinen als auch Flugtriebwerke
werden in der Realitdt immer mit einem mageren Brennstoff-Luft-Gemisch betrieben, wodurch sich
in keinem Betriebspunkt stochiometrische Verhiltnisse einstellen. Bei einer sequenziellen
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Verbrennung muss jedoch das FAR der ersten und der zweiten Verbrennung addiert werden, um die
Gaseigenschaften nach der zweiten Brennkammer mit Hilfe der Gastabellen auswerten zu kénnen.
Aber auch in diesem Fall wird das stochiometrische FAR nicht erreicht. Die meisten Zustandspunkte
liegen nicht auf den Stitzstellen der erzeugten Gastabellen, weshalb Interpolationsmethoden fir die
einzelnen Freiheitsgrade definiert werden miussen. Bis auf einige Ausnahmen wird entlang aller
Freiheitsgrade linear interpoliert. Im Fall des Isentropenexponenten und der spezifischen
Warmekapazitat wird entlang der Gastemperatur mit einem Catmull-Rom-Spline interpoliert [09].
Eine weitere Ausnahme besteht in der logarithmischen Interpolation entlang der Gastemperatur zum
Auswerten der Entropie. Entlang des Drucks wird fiir die Verbrennungstemperatur ebenfalls
logarithmisch interpoliert. Entlang der Brennstofftemperatur wird dabei quadratisch interpoliert.
Diese Wahl der Interpolationsmethoden resultiert aus einer Parameterstudie fiir die einzelnen
EinflussgroRen. Sollte ein Betriebspunkt wider Erwarten aulRerhalb des Wertebereichs der Tabellen
liegen, wird unabhangig von der jeweiligen EinflussgroRRe eine lineare Extrapolation angesetzt.
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Anhang B: Druckabhangigkeit idealer Gasgemische
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B.3  Spezifische Enthalpie
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B.5
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Anhang C: Spezies des GRI3.0-Reaktionsmechanismus

Elemente:
Spezies: 53
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Anhang D: Kennfelder der Turbokomponenten
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Anhang E: Kennfelder des Dampfprozesses

E.1 Relativer Frischdampfdruck
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Anhang F: Performance der Technologielevel

F.1

Technologielevel 1

PGuD,el,net = 662’56MW

0, = 540,44 MW

Y =22,95%

Por et e = 448,38MW

Oy =30385MW

Voo, = 2,08%

PDT,el,net = 214’18MW

Oy sy =1382MW

Ty s =87,46%

nGuD,el,net = 61743%

T, =217,56°C

Nr por = 88,45%

Torane = 41,57% Ty e = 463,34°C T, = 21,90

Mor e = 39:63% T,, =1600,00°C T, =20,28

i1, = 900,00kg / s T, =1536,23°C ¥,,, s =063
i, =2325kg /s Ty osso = 1370,05°C W, g =124
g =923,25kg / s Ty e = 633,47°C Ay = 5,06m?
iy, =206,55kg /s Toar e = 84,31°C Ay s = 0,38m?
Tty =109,26kg /s Tyop o = 603,47°C Ay = 1,13m2
Tty o = 17,50kg /s Ty = 603,47°C Ay s =10,77m?

1y vp =10,29kg /s

Typron = 317,69°C

Agyr e = 31,93m2

My gy = 15,43kg /s

T, =31,01°C

x, =91,33%

Hinweise:

e Die Ergebnisse gelten fir das On-Design

e Das verwendete Erdgas besteht zu 90 mol-% aus Methan, zu 4,5 mol-% aus Ethan, zu
2,5 mol-% aus Propan, zu 2 mol-% aus Kohlenstoffdioxid und zu 1 mol-% aus Stickstoff mit
einem unteren Heizwert von 46,38 MJ/kg

e Die Berechnung ist bei ISO-Umgebungsbedingungen durchgefiihrt mit einer Temperatur von
15 °C, einem Druck von 1,013 bar und einer relativen Luftfeuchtigkeit von 60 %
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F.2 Technologielevel 2

P

GuD. el ,net

=816,1 1MW

0, =607,34MW

v, =19,52%

Py ot = 575,26 MW

O, =340,37TMW

Vs = 9,46%

P

DT el ,net

= 240,86 MW

Oy sy = 16,46 MW

My = 87,98%

77GuD,el net = 63948%

T, =217,56°C

Nr por = 88,73%

Mot etne = 44,75% T, s = 496,79°C 1, = 26,00

Mot et = 39,66% T,, =1650,00°C T, =24,07

i, =1000,00kg / s T, . =1590,61°C W, = 0,64
i, =27,72kg | s Ty oo 150 = 1452,68°C W, .5 =118

g, =1027,72kg /s Ty s = 635,93°C Ay = 5,62m?
i, =195,18kg /s Tirt s = 83,60°C Ay e = 0,38m?
ity p = 122,90kg /5 Typrun = 605,93°C Ay = 112m?
ity = 19,28kg /s Ty un = 605,93°C Ay s = 12,01m?
ity v = 11,20kg / s Typyun = 319,44°C Agrs s = 35,52m?
Tty gy = 18,38kg /s T, =31,01°C x, =91,42%

Hinweise:

e Die Ergebnisse gelten fir das On-Design

e Das verwendete Erdgas besteht zu 90 mol-% aus Methan, zu 4,5mol-% aus Ethan, zu
2,5 mol-% aus Propan, zu 2 mol-% aus Kohlenstoffdioxid und zu 1 mol-% aus Stickstoff mit
einem unteren Heizwert von 46,38 MJ/kg

e Die Berechnung ist bei ISO-Umgebungsbedingungen durchgefiihrt mit einer Temperatur von
15 °C, einem Druck von 1,013 bar und einer relativen Luftfeuchtigkeit von 60 %
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F.3  Technologielevel 3
Poup et = 992,18 MW 0, = 6652TMW Vi =16,42%
Por et ne = 129,76 MW Oy =372,99MW Vixesy = 5:24%

Py ot = 262,43MW

Oy sy =19,33MW

Ty = 88,54%

77GuD,e/,net = 65565%

T, =217,56°C

Nr por = 88,92%

Noretme = 48,29% T, .. =527,12°C T, =30,30

Mot eme = 39,45% T,, =1700,00°C I, =28,05

i, =1100,00kg / s T, .. = 1644,85°C ¥,,, 5 = 0,60
i, =32,58kg /s Ty s = 1532,07°C ¥, 4 =LI5
i, =1132,58kg /s Ty e = 631,00°C Ay, = 6,18m?
i, =180,63kg /s Trrs e = 83,56°C Ay s = 0,38m?
iy = 134,13kg /s Ty = 601,00°C Ay =1,12m2
iy = 21,88kg /s Ty o = 601,00°C Ay s =13,22m2

my, v =12,37kg /s

T\prein =316,01°C

Agyr s = 39,19m?

My gy = 21,59kg /s

T, =31,01°C

x, =91,25%

Hinweise:

e Die Ergebnisse gelten fiir das On-Design

e Das verwendete Erdgas besteht zu 90 mol-% aus Methan, zu 4,5 mol-% aus Ethan, zu
2,5 mol-% aus Propan, zu 2 mol-% aus Kohlenstoffdioxid und zu 1 mol-% aus Stickstoff mit
einem unteren Heizwert von 46,38 MJ/kg

e Die Berechnung ist bei ISO-Umgebungsbedingungen durchgefiihrt mit einer Temperatur von
15 °C, einem Druck von 1,013 bar und einer relativen Luftfeuchtigkeit von 60 %
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F.4 Technologielevel 4

PGuD,el,net = 1 19575 IMW

0, = 721,90 MW

v, =14,01%

P

GT el ,net

=912,49MW

O, = 404,98 MW

Vikes =495%

Py ot = 283,03MW

Oy s = 22,54MW

Ty = 89,19%

77GuD,e/,net = 67380%

T, =217,56°C

N7 por =89,11%

Norene = 51,75% T, .. =54485°C I, =33,40

Mot e = 39:21% T,, =1750,00°C I, =30,92

i, =1200,00kg / s T, =1698,65°C ¥, = 0,60
i, =38,02kg /s Ty nsso = 1603,73°C ¥, =113
i, =1238,02kg / s Ty e = 625,32°C Ay = 6,74m?
iy, =168,13kg /s Trrr e = 83,55°C Ay s = 0,39m?
iy = 144,92kg /s Tyop o = 595,32°C Ay = 115m?
Tty = 24,70kg /s Ty o = 595,32°C A, =1442m>

T ,aus

1y, wp =13,58kg /s

Typron = 312,06°C

Arr e = 42,89m2

My gy = 25,17kg /s

T, =31,01°C

x, =91,07%

Hinweise:

e Die Ergebnisse gelten fiir das On-Design

e Das verwendete Erdgas besteht zu 90 mol-% aus Methan, zu 4,5 mol-% aus Ethan, zu
2,5 mol-% aus Propan, zu 2 mol-% aus Kohlenstoffdioxid und zu 1 mol-% aus Stickstoff mit
einem unteren Heizwert von 46,38 MJ/kg

e Die Berechnung ist bei ISO-Umgebungsbedingungen durchgefiihrt mit einer Temperatur von

15 °C, einem Druck von 1,013 bar und einer relativen Luftfeuchtigkeit von 60 %
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