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KURZFASSUNG

KURZFASSUNG

Die vorliegende Arbeit befalt sich mit der Untersuchung des sogenannten
,Advanced Steam Injection Cycle“. Dieser Gasturbinen-Kreislauf vereinigt die
Prinzipien der sequentiellen Verbrennung und der Eindisung von Dampf. Diese
beiden Methoden und ihre Auswirkungen auf das Gasturbinenverhalten sind im
groRen und ganzen bekannt, die Kombination der beiden versprach aber
interessante Ergebnisse in Bezug auf Wirkungsgrad und spezifische Arbeit.

Der Vorteil des entstehenden Kreislaufs ist sein im Vergleich zur Kombiprozef}
relativ einfacher Aufbau, weil von dem Dampfkreislauf einer Kombianlage der
Kondensator uUberflissig wird, die Expansion des Dampfes in einer sehr kleinen
Gegendruck-Dampfturbine stattfindet und auch der Abhitzekessel als Eindruck-
kessel weniger aufwendig ausgefuhrt werden kann.

In einer parametrischen Studie wurden verschiedene Ausfuhrungsvarianten dieses
,<Advanced Steam Injection Cycle“ untersucht. Die Kreislaufe mit Uberkritischer
Frischdampferzeugung erreichten dabei durchwegs bessere Wirkungsgrade als
jene mit unterkritischem Druck. Den nicht zur Kihlung der verdichteten Luft
bendtigten Dampf nach der Expansion in der Gegendruck-Dampfturbine in den
Abhitzekessel zuruckzufuhren und dort weiter zu Uberhitzen, steigerte den
Wirkungsgrad zusatzlich - allerdings auf Kosten der spezifischen Arbeit.

Obwohl Wirkungsgrade deutlich jenseits der 50% errechnet wurden, konnte das
Niveau heutiger Kombiprozesse nicht ganz erreicht werden. Die spezifische Arbeit
liegt allerdings weit Uber den fur moderne Kombianlagen ublichen Werten.

Eine Einschrankung entsteht vor allem bei hdheren Temperaturen durch zu geringe
Luftverhaltnisse.

Durch den zumindest teilweisen Ersatz der Kuhlluft durch Dampf kdnnte dieses
Problem entscharft und gleichzeitig - wegen der besseren Kuhleigenschaften des
Dampfes - eventuell eine hdhere zulassige Heillgastemperatur oder aber bessere
polytrope Wirkungsgrade erreicht werden.

Uberlegungen dieser Art wurden im Rahmen dieser Arbeit nur auf qualitativer
Ebene angestellt.

Der untersuchte Kreislauf scheint fur Spitzen- und Mittellast interessant zu sein, flr
Grundlast bleibt die Uberlegenheit des Kombiprozesses unangetastet.
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1. EINLEITUNG

1. Einleitung

1.1. Moglichkeiten der Abhitzenutzung bei einer Gasturbine

Bei dem Prozel}, der einer Gasturbine zugrunde liegt, entstehen Ublicherweise recht
hohe Abgastemperaturen, was aufgrund der damit verbundenen Abwarmeverluste
als Nachteil zu werten ist. In der Praxis versucht man daher haufig, durch die Nut-
zung dieser Abwarme den Wirkungsgrad von Gasturbinenanlagen zu erhéhen. Das
kann auf unterschiedlichste Arten geschehen, wobei die Abhitzenutzung meistens
in Form von Dampferzeugung vollzogen wird. Im folgenden werden einige Verfah-
ren zur Abwarmenutzung vorgestellt, um die Vielzahl der Moglichkeiten anzudeu-
ten.

1.1.1. ,Recuperated Gas Turbine*

Die einfachste Moglichkeit, die Abwarme zu nitzen, ist der Einsatz eines Rekupera-
tors. In diesem wird die verdichtete Luft vor der Brennkammer durch die Abgase
vorgeheizt, wodurch die erforderliche Brennstoffmenge etwas reduziert wird. Der
erzielte Gewinn an Wirkungsgrad reicht jedoch nicht aus, um diesen Kreislauf kon-
kurrenzfahig zu verwirklichen.

1.1.2. ,,Chemical Recuperated Gas Turbine*

Neben den zahlreichen Varianten, die Abhitze fur einen Wasserdampfprozel3 zu
natzen, gibt es auch Moglichkeiten zur chemischen Rickgewinnung von im Abgas
enthaltener Exergie. Bei der ,Chemical Recuperated Gas Turbine® ermdglichen
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Abb. 1: Chemical Recuperated Gas Turbine




1. EINLEITUNG

hohe Gasturbinen-Austrittstemperaturen die stark endotherme Reaktion
CH4 + H,O —» 3H, + CO

sowie die darauf folgende exotherme Reaktion
CO + H,O —» H, + COs..

Das Wasser, das als Dampf in diese Reaktion eingebracht wird, ergibt zusammen
mit dem Brennstoff CH4, Methan, ein Gasgemisch aus Wasserstoff und Kohlendi-
oxid, welches in die Brennkammer geleitet und dort verbrannt wird. Besonders
bezlglich des NOy-AusstolRes verspricht diese Bauart sehr guinstige Werte.

In Abb.1 ist das Schema einer solchen Anlage zu erkennen.

1.1.3. Evaporativ-ProzeR

Bei Kreislaufen dieses Prinzips durchlauft das Wasser vorerst einen durch Abgase
geheizten Vorwarmer. Die Verdampfung des Wassers findet nun nicht in einem Ab-
hitzekessel statt, sondern durch Eindlisung des vorgewarmten Wassers in die aus
dem Verdichter kommende Luft und dem damit verbundenen Druckabfall auf Parti-
aldruck. Dadurch wird die verdichtete Luft zwar abgekuhlt, in einem nachfolgenden
Rekuperator wird das Luft-Dampf-Gemisch aber wieder vorgeheizt, bevor es in der
Brennkammer auf Heillgastemperatur gebracht wird. Abb.2 zeigt die prinzipielle
Idee mittels einer Darstellung der einfachsten Form eines Evaporativ-Prozesses.

|

Qra—
/ Rekuperator
Dampf + Luft
Verdampfung durch - Wasser | Rauchgas
Druckabfall >

Abb. 2: Evaporativ-Prozel3




1. EINLEITUNG

1.1.4. KombiprozeR

Die derzeit fast ausschliellich angewandte Variante - mit der auch gegenwartig zur
Zeit die besten Wirkungsgrade erzielt werden - ist der Kombiprozel3, bei dem der
Gasturbine ein Dampfkreislauf nachgeschaltet wird, dessen Warmezufuhr ganz o-
der teilweise aus den heillen Abgasen der Gasturbine gedeckt wird. Dabei kann mit
der Zusatzfeuerung zwar die Leistung der Gesamtanlage gesteigert werden, der
Wirkungsgrad 1aBt sich aber nur bei relativ niederen Gasturbinen-
Eintrittstemperaturen zusatzlich steigern [5]. Zumeist wird daher auf eine Zusatz-
feuerung verzichtet. Eine mogliche Anordnung (ohne Zusatzfeuerung) zeigt Abb.3.
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Abb. 3: Kombiprozel3

Bei der Gasturbinenauslegung flr den KombiprozeRbetrieb strebt man ein Maxi-
mum der spezifischen Arbeit (kJ/kg Luft) an. Dieses Optimum stimmt mit dem opti-
malen Wirkungsgrad der Kombianlage ziemlich genau Uberein, allerdings ist es
nicht mit dem Wirkungsgradmaximum der Gasturbine identisch.

Im Gegensatz zum Betrieb der Gasturbine allein, bei dem die im Abgas enthaltene
Energie als Verlust betrachtet werden muf, koénnen hohere Abgastemperatur-
niveaus im Kombiprozel3 bis zu einem gewissen Grad durchaus effizient genltzt
werden und sind dann sogar erwunscht.

Moderne Kombianlagen erreichen heute thermische Wirkungsgrade von uber 58%.
Dabei gestaltet sich allerdings der Dampfkreislauf oft recht aufwendig, weil mit
Mehrdruckkessel gearbeitet werden muf3.

Es ist auch mdglich, bestehende Dampfkraftwerke in Kombianlagen umzuristen,
indem man einen vorgeschalteten Gasturbinenprozel} installiert.

Als eine wesentliche Eigenschaft von Kombianlagen mufy noch angefuhrt werden,
dal der Dampfkreislauf den Betrieb der Gasturbine (abgesehen vom Kkleinen
Druckverlust im Abhitzekessel) nicht beeinflut, da sowohl die Dampferzeugung als
auch die Expansion desselben keine Rickwirkung auf den Gasturbinenprozel}
haben.
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1.1.5. Steam-Injection-ProzeR

Ein Kreislauf nach diesem Prinzip ist in Abb.4 dargestellt. Obwohl wie beim Kom-
biprozel auch hier die Abgase aus der Gasturbine ausschliel3lich zur Dampferzeu-
gung verwendet werden, findet die Expansion nicht in einer Dampfturbine, sondern
in der Gasturbine selbst statt. Zu diesem Zweck wird der Frischdampf zumeist un-
mittelbar nach dem Verdichter der dort austretenden Luft beigemengt und in der
Brennkammer auf HeilRgastemperatur gebracht. Dieser auch als Cheng-Cycle be-
kannte Prozel} zeichnet sich vor allem durch hohe Werte der spezifischen Arbeit
(kJ/kg Luft) aus, die im Bereich jener bestehender Kombiprozesse liegen oder sie
sogar Ubersteigen. Diese Auswirkung ist nicht verwunderlich, weil der Dampf nicht
nur bei der Expansion zur Leistung der Maschine beitragt, sondern seinerseits auch
im Abhitzekessel wieder neuen Dampf erzeugt. Die Wirkungsgrade bleiben fiur die-
sen ,STIG-Cycle“ aber einiges hinter den Kombiprozessen zurlck, obwohl sie ge-
genuber vergleichbaren Gasturbinen deutlich gesteigert werden konnen.
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Abb. 4: Steam Injection Cycle




2. DER ,ADVANCED STEAM INJECTION CYCLE®

2. Der ,,Advanced Steam Injection Cycle*

2.1. Prinzip der sequentiellen Verbrennung

Das Prinzip einer Gasturbine sieht im einfachsten Fall nur die drei Komponenten
Verdichter, Brennkammer und Turbine vor. Aus verschiedenen Grunden kann es
interessant sein, das Gasgemisch an einer Stelle wahrend der Expansion in einer
zweiten Brennkammer erneut auf die HeilRgastemperatur der ersten Brennkammer
zu erhitzen. Dieses Verfahren nennt man ,sequentielle Verbrennung®.

Durch diese Veranderung im Gasturbinenprozel® steigt - bei gleichem Verdichter-
druckverhaltnis und gleicher HeiRgastemperatur - die Abgastemperatur, weil dem
Gas nach der zweiten Brennkammer bei gleicher Heil3gastemperatur ein geringeres
Druckverhaltnis zur Expansion (und dadurch zur Abkuhlung) zur Verfigung steht.
Das mul® kein Nachteil sein, solange die Abwarme exergetisch zufriedenstellend
genutzt werden kann.

Fir die alleine betriebene Gasturbine bedeutet diese Anordnung bei gleichem
Druckverhaltnis allerdings eine Verschlechterung des Wirkungsgrades, weil mit dem
Abgas mehr Energie ungenutzt abgefihrt wird. Andererseits steigt die spezifische
Arbeit, da die Expansion bei hoheren Temperaturen stattfindet.

2.2. Moglichkeiten zur Verwirklichung des ,,Advanced Steam Injection Cycle*

Die gleichzeitige Verwirklichung der sequentiellen Verbrennung und der Dampfein-
disung - basierend auf einem herkdmmlichen Gasturbinenprozel’ - scheint die Vor-
teile der beiden MalRnahmen zu kombinieren. Wie zuvor beschrieben, steigt beson-
ders durch die Dampfeindlsung (siehe Kap. 1.1.5.), aber auch durch die sequentiel-
le Verbrennung (siehe Kap. 2.1.) die spezifische Arbeit an. Die durch die sequentiel-
le Verbrennung erhdhte Abgasenergie lalkt sich - wie beim Kombiprozel - zur Er-
zeugung von Dampf recht effizient nutzen, sodal® der Wirkungsgrad gegenuber
dem einfachen STIG-Prozel} eine deutliche Steigerung erfahrt.

Die entstehende Schaltung ist nicht eindeutig, sondern lal3t Raum flr Varianten.

Im einfachsten Aufbau (Abb.5) ist der bendtigte Dampfdruck durch das Verdichter-
druckverhaltnis (zuzuglich Druckverluste) festgelegt. Aulerdem wird der Dampf zur
Klhlung der verdichteten Luft herangezogen, wodurch auch der Temperaturbereich
des verwendeten Dampfes vorgegeben ist (ca. 270-300°C) [1].

Diese Kiihlung der Luft dient zugleich zur Uberhitzung des Dampfes. Um diesen
Energietransfer  durchzufiihren, bedient man sich eines Gegenstrom-
Warmetauschers.

Die im Abgas enthaltene Energie wird aber nicht nur fur die Versorgung mit ,Kuhl-
dampf* verwendet, sondern zum viel gréReren Teil zur Erzeugung und Uberhitzung
von Dampf, welcher direkt zur Brennkammer gefihrt wird. Die Dampfeindisung
kann sowohl in der ersten als auch in der zweiten Brennkammer erfolgen.

Da der Frischdampfdruck (dank der Anderung des Aggregatzustands des
Wassers) energetisch sehr glinstig zur Verfugung gestellt werden kann, ist es
interessant, ihn weit Uber dem fur die Eindusung notwendigen anzusetzen und den
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Dampf dann in einer Gegendruck-Dampfturbine zu expandieren. Der Frischdampf-
druck kann dabei auch Uberkritische Werte annehmen, bei denen der Ubergang von
Wasser zu Dampf kontinuierlich verlauft (pkit~220bar). In jedem Fall missen nun
die Dampfdaten des diese Gegendruckturbine verlassenden Dampfes die oben ge-
stellten Anforderungen an Druck und Temperatur erfullen, um den Betrieb des
Warmetauschers in gleicher Weise zu gewahrleisten. Abb.6 und 7 zeigen die eben
beschriebenen Schaltungen.’

Da nun aber die gesamte Dampfmenge expandiert und dadurch abgekuhlt wird,
mufd der - zumeist Uberwiegende - Teil, der nicht zur Kihlung der verdichteten Luft
herangezogen wird, in der Brennkammer von relativ niederer Temperatur auf Heil3-
gastemperatur erhitzt werden, was verhaltnismaRig groRer Brennstoffmengen
bedarf. Dies kann man vermeiden, indem der expandierte, nicht fur die Kuhlung
bendtigte Dampf in den Abhitzekessel zurlickgeflhrt und dort Gberhitzt wird.
Dadurch reduziert sich allerdings die erzeugbare Dampfmenge. Dieses Prinzip ist in
den Abb.8 und 9 dargestellt. Wieder wurde eine Unterscheidung zwischen unter-
und uberkritischem Frischdampfdruck vorgenommen.
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Abb. 5: ,Advanced Steam Injection Cycle® ohne Gegendruck-Dampfturbine

Da mit steigendem Verdichterdruckverhaltnis auch die zur Kuhlung der Nieder-
druckturbine abgezweigte Luft zunehmende Temperaturen aufweist, ist eventuell
auch eine Ruckkuhlung derselben interessant oder sogar notwendig. In den vorge-
stellten Modellen wurde hieflir ein zweiter Warmetauscher vorgesehen, dessen zu-
gehorige Leitungen in den Abb.5-9 gestrichelt eingezeichnet sind. In diesem War-
metauscher wird Dampf nach dem oben beschriebenen Prinzip zur Kihlung der
verdichteten Luft herangezogen.
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' In den Abb.5-9 wird die unterkritische Dampferzeugung durch eine Kesseltrommel symbolisiert. Es
ist aber auch mdglich, Dampf im sogenannten ,Once-through-Boiler” mit unterkritischem Druck oh-
ne Kesseltrommel zu erzeugen.
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Abb. 6: ,Advanced Steam Injection Cycle” mit Gegendruck-Dampfturbine, mit unter-
kritischem Dampf
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Abb. 7: ,Advanced Steam Injection Cycle“ mit Gegendruck-Dampfturbine, mit tiber-
kritischem Dampf
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Abb. 8: ,Advanced Steam Injection Cycle” mit Gegendruck-Dampfturbine, mit unter-
kritischem Dampf, mit Zwischeniiberhitzung
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Abb. 9: ,Advanced Steam Injection Cycle“ mit Gegendruck-Dampfturbine, mit tiber-
kritischem Dampf, mit Zwischeniiberhitzung

-

Die Abb.5-9 zeigen die Schemata der Schaltungen zu den bisher geschilderten
Mdglichkeiten. In gleicher Weise kann der Dampf auch in die Niederdruck-
Brennkammer eingedust werden. Auf die separate Darstellung dieser Variante wur-
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de aber verzichtet, da sie nach demselben Prinzip wie die Dampfeindisung in die
Hochdruck-Brennkammer verlauft.

Vorgenommen wurde also eine Einteilung in Kreislaufe mit bzw. ohne Dampftur-
bine, wobei bei ersteren unterschieden wurde, ob der Dampf zwischenuberhitzt wird
oder nicht, bzw. ob die Dampferzeugung unter- oder Utberkritisch erfolgt.

Die Dampfturbine wurde zur besseren lllustration Uber ein Getriebe mit der Haupt-
welle verbunden. In der Ausfihrung stellt der Betrieb eines separaten Generators
mit nachgeschaltetem Umrichter moglicherweise eine interessante Alternative dar.

2.3. Vergleich zwischen ,,Advanced Steam Injection Cycle“ und KombiprozeR

Der hohe Wirkungsgrad, der mit Kombianlagen erreicht werden kann, ist ein Haupt-
argument fur diese Art der Stromerzeugung. Allerdings mul} fur effiziente Anlagen
auch betrachtlicher Aufwand betrieben werden. Kann man dieselben Wirkungsgra-
de auch mit einfacheren Anlagen erzielen, so stellen diese mit Sicherheit eine
ernstzunehmende Alternative zum Kombiprozel} dar.

Ein wesentlicher Vorteil der Dampfeindisung gegenuber dem Kombiprozel3 ist
daher der vergleichsweise einfache Aufbau. Ein Vergleich der Abb.3 und 4 verdeut-
licht die sehr unterschiedlich aufwendige Bauweise der beiden Kreislaufe. Prinzipiell
wird von dem gesamten Dampfkreislauf nur der Abhitzekessel als Dampferzeuger
bendtigt, eventuell kommt noch eine relativ kleine Gegendruckturbine zum Einsatz.
Bei der Gegenuberstellung der beiden Darstellungen mul}

berlcksichtigt werden, dal} es sich zur Verdeutlichung der unterschiedlichen Prin-
zipien um vereinfachte Schemata handelt - besonders beim Kombiprozef3. So ist
z.B. der Abhitzekessel einer Kombianlage oft deutlich komplizierter auszufuhren,
weil fir den Dampfprozel® dieser Bauart zur exergetisch besseren Nutzung der im
Gasturbinenabgas enthaltenen Energie die Anwendung eines Mehrdruckkessels
von Vorteil ist. Je nach Frischdampfdruck wird es darlber hinaus nur in wenigen
Fallen moglich sein, die gesamte Expansion in einer einzigen Dampfturbine durch-
zufihren. Im Gegensatz zu einer eventuellen Gegendruck-Dampfturbine im ,Ad-
vanced Steam Injection Cycle® kann der Dampf in einer Kombianlage namlich bis zu
sehr niederen Druckniveaus (<0.1bar) expandiert werden, was enorme Druckver-
haltnisse zur Folge hat. Durch den geringen Druck des Dampfes gegen Ende der
Expansion entstehen auch sehr grof3e Volumenstrome, sodall zumindest die Nie-
derdruckturbine meist mehrflutig ausgefuhrt werden muf3.

Um im ,Advanced Steam Injection Cycle” den erhdhten Massenstrom in der Gas-
turbine, der durch die Eindisung von Dampf zustandekommt, bewaltigen zu kon-
nen, ist diese entsprechend groRer zu dimensionieren. Der dadurch entstehende
Mehraufwand durfte sich aber in Grenzen halten.

Wahrend in der Kombianlage die Abwarme in einem Kondensator abgegeben wird,
gehorcht der ,Advanced Steam Injection Cycle® durch die im Abgas enthaltene

latente Restwarme dieser thermodynamischen Notwendigkeit. Dies bringt je nach
Art der Kiuhlung im Kondensator (Trockenkuhlturm, Naf3kuhlturm, Kuhlung durch
Meer- oder FluBwasser, Luftkondensator) teilweise eine beachtliche Verringerung
des Aufwands mit sich. Der ,Advanced Steam Injection Cycle” bendtigt zwar - ab-
hangig von der Konfiguration - zum Teil betrachtliche Mengen an Wasser zur
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Frischdampferzeugung. Der dadurch entstehende Wasserbedarf pro erzeugter kWh
bleibt aber in der GroRenordnung mit jenem der Kombianlage gleichen Wirkungs-
grades vergleichbar, sofern bei letzterer die Warme durch Verdunstung von Wasser
an die Umwelt abgegeben wird ( was sich als wirtschaftlich glnstig erwiesen hat).
Diese VerhaltnismaRigkeit liegt in der gleichen Warmemenge, die in beiden Fallen
abgegeben werden muf und so zur Verdampfung von Wasser zur Verfugung steht.

Beim ,Advanced Steam Injection Cycle” bietet sich allerdings die Moglichkeit der
teilweisen Ruckgewinnung von Wasser aus den hei’en Abgasen durch Ruckkih-
lung auf Kondensationstemperatur. Ob sich diese Mdglichkeit auch wirtschaftlich
vertretbar realisieren 1afdt, ist im einzelnen Fall zu prufen.

Im Gegensatz zur Kombianlage ist fur den ,Advanced Steam Injection Cycle” eine
viel groRere Wasseraufbereitungsanlage erforderlich, um Problemen im Betrieb
vorzubeugen und gleichbleibende Qualitat des Wassers sicherzustellen. Durch die
aufwendige Wiederaufbereitung von aus den Abgasen rickgewonnenem Wasser
erhohten sich die entstehenden Kosten dieser Anlage zusatzlich.

Aus der Tatsache, dal} beim ,Advanced Steam Injection Cycle“ zur Kuhlung ther-
misch beanspruchter Strukturen statt Luft als Kihimedium relativ leicht auch Dampf
zu diesem Zweck eingesetzt werden kann, ergeben sich zwei weitere Vorteile fur
diesen Kreislauf: Zum einen kann die ,teuer” verdichtete Luft zur Ganze in die
Brennkammer gefuhrt werden. Dies ist insofern winschenswert, als der Luftuber-
schuly bei der Verbrennung aufgrund des zu erhitzenden Dampfes weit unter den
ublichen Werten fur allein oder im Kombiprozeld betriebene Gasturbinen liegt und
zusatzliche Luft daher mithilft, vollstandige Verbrennung sicherzustellen.

Aulerdem kann mit Dampf eine wesentlich intensivere Kihlung realisiert werden,
wodurch eventuell die Heillgastemperaturen gesteigert werden kénnten.

Diese besseren Kuhleigenschaften basieren teils auf den thermodynamischen
Eigenschaften von Dampf, dessen spezifische Warme etwa doppelt so grol} wie
jene der Luft ist, teils auf dem mdglichen héheren Druckgefalle in den Kuhlkanalen.
Letzteres kann sehr glnstig zur Verfugung gestellt werden, da der Dampfdruck
durch die Speisepumpe bzw. durch den Druck nach der Gegendruck-Dampfturbine
bestimmt wird und daher sehr leicht Uber das Verdichterdruckverhaltnis hinaus ge-
steigert werden kann. Bei Luftkihlung ergibt sich der maximale Druck der Kuhlluft
durch das Verdichterdruckverhaltnis. Eine Steigerung diese Druckes ist nicht sinn-
voll durchfihrbar.

Der Einsatz einer Dampfkuhlung ist auf verschiedene Arten mdglich. In Kap.5 wird
versucht, einen kurzen Einblick in die Problematik zu geben.

An anderer Stelle ist die kiihlende Wirkung des Dampfes in jedem Fall von Vorteil:
Die Eindisung von Dampf in die Brennkammer dient zur Verminderung der Flam-
mentemperatur. Da sich NOx mit einer nennenswerten Reaktionsgeschwindigkeit
erst bei sehr hohen Temperaturen bildet, wird auf diese Weise eine Reduktion des
NO-Gehaltes erleichtert.
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3. Parametrische Studie des ,,Advanced Steam Injection Cycle*

3.1. Allgemeines

Um sich ein Bild von der Leistungsfahigkeit und dem Verhalten des ,Advanced
Steam Injection Cycle® machen zu kénnen, wurde er einer umfangreichen para-
metrischen Studie unterzogen.

Wie schon in Kap.2 angedeutet, ist neben der Dampfeindisung in die Hochdruck-
Brennkammer auch die Einbringung des Dampfes in die Niederdruck-Brennkammer
maoglich. Von einer naheren Untersuchung dieser Variante wurde aber abgesehen,
weil schon im Vorfeld dieser Diplomarbeit angestellte Berechnungen fir diesen
Typus vergleichsweise ungunstige Werte fur Wirkungsgrad und spezifische Arbeit
ergaben [1]. Die parametrische Studie beschrankt sich daher auf die in den

Abb.5-9 dargestellten Kreislaufe.

FUr alle Versionen mit Gegendruck-Dampfturbine galt es in erster Linie, diesen
Dampfprozel3 unter Bedachtnahme auf die durch den Gasturbinenprozeld und
Grenzwerte der technischen Durchfuhrbarkeit (Frischdampfdruck, -temperatur) vor-
gegebenen Randbedingungen festzulegen.

Mit der Einschrankung fur die Dampfdaten nach der Dampfturbine einerseits, die
den Anforderungen des Warmetauschers gerecht werden mussen, und den Be-
grenzungen von Frischdampftemperatur und -druck andererseits, die durch die
Werkstoffbeanspruchbarkeit und Schwierigkeiten bei der Handhabung zustande-
kommen, war der Dampfturbinenprozel® in vielen Fallen schon recht genau be-
stimmt, besonders dann, wenn man sich auf Uber- bzw. unterkritische Dampferzeu-
gung festlegte. Der noch verbleibende kleine Spielraum konnte zur Optimierung des
gesamten Kreislaufs verwendet werden.

Besonders bei gro3en Verdichterdruckverhaltnissen erreicht auch schon jene Luft,
die zur Kuhlung der Niederdruckturbine abgezweigt wird, Temperaturen, die fur den
unmittelbaren Einsatz der Luft als Kihimedium zu hoch liegen. Fir alle berechneten
Falle wurde unabhangig von der Temperatur der Niederdruck-Kahlluft zum Ver-
gleich auch die Beeinflussung des thermischen Wirkungsgrades und der spezifi-
schen Arbeit durch einen zweiten Warmetauscher untersucht, in dem zusatzlich die
Luft aus dem Niederdruckteil des Verdichters mittels Dampfes gekuhlt wird. Daraus
ergaben sich allerdings nur fur die Varianten mit Zwischenerhitzung des Dampfes
Unterschiede. Fur alle Schaltungen, in denen der Dampf, der fir den zweiten War-
metauscher bendtigt wirde, bei einem Verzicht auf denselben direkt in die Brenn-
kammer geleitet wird und keine Temperatursteigerung im Abhitzekessel erfahrt,
bleiben die Werte praktisch gleich, da mit der Energie aus der Verbrennung des
Brennstoffes im einen Fall ,heiRer Dampf und ,kihle“ Luft, im anderen ,heilRe“ Luft
und ,kuhler* Dampf auf die jeweilige HeilRgastemperatur erhitzt werden muf3. Der
Unterschied, dal dies in verschiedenen Brennkammern passiert, war im rechneri-
schen Ergebnis kaum festzustellen und lag im Bereich der Rechenungenauigkeit. In
den Diagrammen, die die Wirkungsgrade Uber der spezifischen Arbeit darstellen
(Kap.3.6.), findet sich aus diesem Grund fur die Kreislaufe mit Dampfturbine und
ohne Zwischenuberhitzung (Abb.6 und 7) keine Berlcksichtigung des zweiten
Warmetauschers.
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Der zusatzliche Dampfbedarf bei Verwendung eines zweiten Warmetauschers
konnte nicht bei allen Parameterkombinationen gedeckt werden. Betroffen waren
hievon vor allem Falle mit niedrigen Abgastemperaturen.

Auch jene Konfigurationen, bei denen wie oben beschrieben der zweite Warmetau-
scher keine mel3bare Veranderung des Wirkungsgrades oder der spezifischen
Arbeit bewirkte, wiesen dieses Verhalten auf.

Die zum Einsatz kommenden Warmetauscher wurden durchwegs als Gegenstrom-
Warmetauscher angenommen.

Da bei dem untersuchten ,Advanced Steam Injection Cycle“ der Dampf in der
Brennkammer auf Heil3gastemperatur gebracht wird, selbst allerdings keinen ver-
fugbaren Sauerstoff in die Verbrennung mitbringt, kommt es vor allem bei hohen
Temperaturen und grofen Dampfmengen zu einem unterstdchiometrischen
Gemisch, das eine vollstandige Verbrennung nicht mehr zulaf3t. Dieser Umstand
resultiert einerseits aus der zusatzlichen Energie, die bendtigt wird, um den Dampf
auf hohere Temperaturen zu erhitzen, andererseits aus der groReren Menge
Frischdampf, die durch die heilderen Abgase erzeugt werden kann. Fir eine prob-
lemfreie, vollstandige Verbrennung sollte in den Brennkammern ein Luftiberschuf3
von A>1.1 sichergestellt sein. Je nach Konfiguration gab es Hochstwerte fur die
Mischtemperatur, deren Uberschreiten diese Forderung verletzte. Bei der Berech-
nung wurde A=1 als Grenzwert herangezogen, wobei A hier Uber die gesamte Anla-
ge berechnet wurde und den unterschiedlichen Verhaltnissen in den einzelnen
Brennkammern nicht Rechnung trug. Die eingezeichneten Linien flr A=1 bzw. A=1.1
in den Diagrammen Abb.10-41 beziehen sich hingegen auf jene Brennkammer, in
der der kleinere Wert vorherrschte. (Bei einem Luftverhaltnis von z.B. A=1.07 in der
ersten Brennkammer liegt der betreffende Auslegungspunkt also jenseits der A=1.1-
Grenzlinie, auch wenn in der zweiten Brennkammer ein groerer Luftiberschuf}
vorherrscht. Sollte A in der zweiten Brennkammer aber den Luftiberschu3wert der
ersten Brennkemmer unterschreiten - z.B. Agk2=0.98 -, so berlcksichtigen die
Grenzlinien diesen - dann kritischeren - Wert und der Auslegungspunkt lage in die-
sem Beispiel jenseits der A=1.0-Grenzlinie). Die Auslegungspunkte jenseits dieser
A-Grenzlinien reprasentieren Parameterkombinationen, die die Erzeugung so gro-
Rer Mengen an Dampf zulassen, dal} ihre Ausnutzung in den untersuchten Kreis-
laufen - unter den angenommenen Randbedingungen - schwierig bzw. Uberhaupt
nicht moglich ist.

Die Abgastemperaturen am Dampferzeugeraustritt unterschritten in einigen Fallen
die Kondensationstemperatur fur den enthaltenen Dampf. Gro3tenteils waren

davon jene Parameterkombinationen betroffen, flr die sich schon bezuglich des
Luftverhaltnisses mdgliche Probleme andeuteten. Die zugehdrigen Punkte wurden
in den Diagrammen Abb.10-41 kenntlich gemacht. (siehe dazu auch Kap. 3.7.)

Fir die zweite Brennkammer wird Selbstzindung vorgesehen. Neben dem Vortell
des geringeren Aufwands und des geringeren Druckverlustes in der Brennkammer
wird dadurch auch eine stabile Verbrennung bis mg .« =0 bzw. A =0 ermdg-
licht. (Bei Temperaturen unterhalb der Zindtemperatur liegt der Grenzwert fur stabi-
le Verbrennung bei A =2). Die Zindtemperatur des verwendeten Brennstoffs CH4
liegt sehr hoch, deshalb sollte die Austrittstemperatur aus der Hochdruckturbine
einen Wert von ca. 1000°C nicht unterschreiten. Es stellte sich heraus, dal} bei ei-
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nigen Konfigurationen aufgrund zu niedriger Temperaturen keine sichere Ziindung
in der zweiten Brennkammer gewahrleistet werden kann. Die Abgastemperaturen
der Hochdruck-Gasturbine steigen mit zunehmenden Heilkgastemperaturen, ab-
nehmenden Verdichterdruckverhaltnissen und abnehmenden Werten fur ,n“ Fdr
den Groldteil der untersuchten Falle waren in der praktischen Ausfuhrung keine
derartigen Probleme zu erwarten.

Die parametrisch variierten Werte gehen von heute realisierbaren Grélken aus, de-
cken aber zur Abschatzung des Potentials der untersuchten Kreislaufe Bereiche ab,
in denen zumindest aus heutiger Sicht kein (besonders Heilkgastemperaturen) oder
kein sinnvoller (Extremwerte fur ,n“) Betrieb von Gasturbinenanlagen verwirklicht
werden kann.

Die getroffenen Annahmen und gewahlten Randbedingungen orientierten sich an
auftretenden GrofRen in existierenden Gasturbinen- bzw. Dampfturbinenanwendun-
gen. Nur selten wurden diese Grenzen zugunsten der Kontinuitat der Ergebnisse
geringflgig Uberschritten. Die weitest mogliche Festsetzung der Randbedingungen
und die damit verbundenen Probleme sind in Abschnitt 3.3. beschrieben.

3.2. Variierte Parameter

In der parametrischen Studie wurden Mischtemperatur, Verdichterdruckverhaltnis,
und der Parameter ,n“ gemaf folgender Tabelle variiert:

Mischtemperatur Ty: 2x1200, 2x1300, 2x1400, (2x1500), (2x1600) °C
Verdichterdruckverhaltnis n: 25, 30, 35, 40, 45, 50
Parameter ,n“ 0.1, 0.15, 0.2, 0.25, 0.3

Aufgrund des absoluten unteren Grenzwertes von A=1 (siehe Kap.3.1.) konnten nur
wenige Konfigurationen mit 1500°C berechnet werden. Mischtemperaturen von
1600°C fuhrten in allen untersuchten Kreislaufen zu zu hohem Brennstoffbedarf
gemald der Forderung nach A>1. Aus diesem Grund sind diese Werte in obiger Auf-
listung in Klammer gesetzt.

Die ,Mischtemperatur® ist eine Rechengrolle, die an keiner bestimmten Stelle im
Kreislauf auftritt. Durch die Verwendung derselben vereinfacht sich aber die Be-
rucksichtigung der Kuhlluft ungemein, die sich somit nur noch in einem verminder-
ten polytropen Wirkungsgrad niederschlagt. Den Wert flr die Mischtemperatur er-
halt man, wenn man von der Turbinenaustrittstemperatur mittels des vorhandenen
Druckverhaltnisses und des polytropen Wirkungsgrades auf die Eintrittstemperatur
zuruckrechnet. Durch die Beimischung von Kuhlluft wahrend der Expansion liegt
dieser Wert immer unter der eigentlichen Heilkgastemperatur.

Der heutige Stand der Technik begrenzt die verwirklichbaren Heilkgastemperaturen
auf Werte, die einer Mischtemperatur von ca. 1235°C entsprechen. Diese Studie
orientiert sich von diesem Wert vorwiegend nach oben, um auch Aussagen Uber
das Leistungsvermdgen des untersuchten Kreislaufs machen zu kénnen, wenn
neue Materialien oder bessere Kihlung héhere Temperaturen ermdglichen.
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Allen Kreislaufen wurde eine einwellige Turbomaschine zugrunde gelegt. Der Ver-
dichter wurde ohne ZwischenklUhler angenommen. Auch hier geht die Untersu-
chung Uber das sinnvoll Verwirklichbare hinaus, weil das einwellig erzeugbare Ver-
dichterdruckverhaltnis mit tmax~45 begrenzt ist.

Das Problem stellt hier der abnehmende Volumenstrom wahrend der Verdichtung
dar. Dieser verursacht bei gegebenem Massenstrom entweder fur die hinteren Stu-
fen zu kurze und daher sehr verlustbehaftete Schaufeln oder fur die ersten Stufen
so lange Schaufeln, dald an den Schaufelenden Uberkritische Stromungsverhaltnis-
sen auftreten. Ersterem Problem kénnte man durch geringeren Rotordurchmesser
mit zunehmendem Druck entgegenwirken, allerdings sinkt dadurch die Umfangsge-
schwindigkeit fur diese Stufen, die mit dem Quadrat in das erreichbare Enthalpiedif-
ferenz pro Stufe eingeht. Eine groRere Stufenanzahl mit den damit verbundenen
erhohten Verlusten ware erforderlich.

Andererseits werden moderne Anlagen mit Zwischenuberhitzung kaum mit einem
Verdichterdruckverhaltnis von <25 gebaut, da hohere Druckverhaltnisse bei heute
zulassigen Heillgastemperaturen fur bessere Leistungsdaten sorgen und auch in
der Handhabung keine Probleme verursachen. Die Variation des Verdichterdruck-
verhaltnisses geht aber bewul3t Gber diese Grenzen hinaus, um das Verhalten der
untersuchten Kreislaufe besser abschatzen zu kénnen.

Als dritter Parameter in dieser Studie wurde der Druck wahrend der Zwischenerhi-
tzung variiert. Dieser wird durch den Wert ,n“ bestimmt, wobei ,n“ aus

— n
TTHochdruckturbine=7tVerdichter bzw. (3 1 )

— ln( ﬂanhdruckturbine ) (3 . 2)

ln(ﬂ- Verdichter )

bestimmt wird. Je grofRer also ,n“ gewahlt wird, desto geringer ist der Druck in der
zweiten Brennkammer. Die Beschrankung fur diesen Parameter ergeben sich
einerseits aus einem minimalen Druckverhaltnis, das in der Hochdruckturbine ab-
gebaut werden soll. Fihrt man das Druckniveau der zweiten Brennkammer gedank-
lich an das der ersten heran, so erubrigt sich die Zwischenerhitzung und es ergibt
sich ein ,Steam Injection Cycle®, dessen geringe Wirkungsgrade einen breiten An-
wendungsbereich verhindern und genau durch die Einfihrung einer Zwischenuber-
hitzung gesteigert werden sollten.

Andererseits fuhrt ein geringes Druckniveau in der zweiten Brennkammer zu hohe-
ren Austrittstemperaturen, weil dem Gasgemisch in der Niederdruck-Gasturbine nur
mehr ein geringes Druckverhaltnis zur Expansion (und damit Abkuhlung) zur Verfu-
gung steht. Der Dampferzeugung mit moglichst wenig Exergieverlust sind aber zu
hohe Abgastemperaturen hinderlich.

Der gewahlte Bereich, innerhalb dessen ,n“ variiert wird, bertcksichtigt diese Um-
stande, wurde aber doch groRRzligig gewahlt, um auch hier das Verhalten des ,Ad-
vanced Steam Injection Cycle“ aulRerhalb optimaler Bedingungen beurteilen zu
konnen.
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3.3. Festgehaltene GroRen der parametrischen Studie

Einige Randbedingungen wurden fur die gesamte Untersuchung konstant gehalten,
um das Ergebnis nicht zu verzerren. Die nachstehende Tabelle gibt Auskunft Uber
diese Werte:

Wirkungsgrade und Verluste:

TIVEIGICEET -« eeesssnnnnrnseeeereemmnnnnnnnaeeeeeeees 90 % polytrop

T Hochdruck-Gasturbing ««««s+ssesresraernerneenranras 86 % polytrop

TINiederdruck-GasturDing «««ss«ssssessrsssssrrannriness 86 % pontrop

V) DAMPAUIDING «« - xxrrreeerrnnnrreesssnnnneessannnnees 90 % isentrop

T Getriebe oder Umrichter fiir schnellaufende Dampfturbine95 %

T Speisepumpe, elektrisch =« «veeeeriinniiiniiiinniin, 95 %

T Speisepumpe, mechanisch ««««ssrreerrrannrrinans 85 %

T\ GENEIALOr «+eveeerrrrrrrrrerrrrresrrrernenenesennees 97.5 %

Kreislauf-Druckverluste’.................... 10 % (rauchgasseitig)

Druckverlust im Abhitzekessel .......... 10 % (dampfseitig)

Druckverlust des Dampfes................ 10 % (nach der Dampferzeugung)
Massenstrome:

M rdichter «=+-++++essssrrreeesmmmmmreesamnnnreeenns 365 kg/s

it Hochcruckgasturbing — -++-+++++cs+cesecerr 70 kgls

it Nisdorcruckgasturbing — «+-+++++-++-cssecerr 55 kgls

Umgebungsbedingungen:

Umgebungstemperatur ..................... 15 °C

UmgebungsdrucK...........cccceeeeeeeveennnnn. 1 bar

Rel. Luftfeuchtigkeit...............ccccccciiis 0 %
Brennstoff: Methan

unterer Heizwert.......................... 50000 kJ/kg

Temperatur .......ccccooeevviieiiiiiiiieeeee, 15 °C
Tab. 3.1.

! Die Kreislauf-Druckverluste wurden zu gleichen Anteilen (1—3/1—0.1) der ersten und zweiten
Brennkammer und dem Abhitzekessel zugeordnet.

2 Die zahlen geben die Massenstrome fur Brennkammer- und Turbinenkuihlluft an.

3.4. Randbedingungen und Annahmen fiir die parametrische Studie

Alle Grolen, die weder parametrisch variiert wurden noch fur die gesamte Studie
unveranderte Werte annahmen, wurden weitest mdglich konstant gehalten oder fur
jede Kombination sinnvoll im Sinne der technischen Durchflihrbarkeit gewahlt.
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3.4.1. Frischdampfdaten

Uberkritischer Dampfdruck, mit Gegendruck-Dampfturbine

Die Frischdampftemperatur betrug nach Moglichkeit 600°C, sofern dies mit einer
minimalen Temperaturdifferenz von 40°C zwischen dem Dampf beim Verlassen des
Abhitzekessels und den Turbinenabgasen vereinbar war oder einem zu hohen
Frischdampfdruck nicht widersprach.

Bei Abgastemperaturen unter 640°C wurde mit dem heilRest moglichen Dampf ge-
rechnet, ohne diese erforderliche 40°C-Temperaturdifferenz zu unterschreiten. Die-
se Reduktion der Frischdampftemperatur, mit der eine Verringerung des Frisch-
dampfdruckes einhergeht (der Ausgangszustand aus der Dampfturbine ist in Druck
und Temperatur vorgegeben), war manchmal in einem solchen Ausmal} vorzuneh-
men, dal} der Kreislauf nicht mit Gberkritischer Frischdampferzeugung zu verwirkli-
chen war (siehe auch Kap. 3.4.2.). Dieses Problem trat bei niederen Mischtempera-
turen und kleinen Werten fur ,n“ auf (Grof3teil der Expansion in der Niederdrucktur-
bine — niedere Abgastemperaturen).

In einigen Fallen, besonders bei hohen Verdichterdruckverhaltnissen (die einen
grolien Gegendruck nach der Dampfturbine mit sich bringen), mul3te die Frisch-
dampftemperatur gesenkt werden, da eine Expansion bei konstanter Temperaturdif-
ferenz mit steigendem Gegendruck einen hdheren - teils zu hohen - Eingangsdruck
erforderlich machte. In der Praxis sind Druckniveaus von uber 300-350bar nur mit
grollem Aufwand zu handhaben, weshalb sich diese Studie im Bereich bis etwa
340bar bewegt.

Der Frischdampfdruck ergab sich in allen Fallen mit Gberkritischer Dampferzeugung
aus den Daten des Dampfes am Dampfturbinenaustritt und der Frischdampftempe-
ratur und mufdte nur in den oben beschriebenen Fallen durch eine Senkung letzte-
rer beschrankt werden.

Unterkritischer Dampfdruck, mit Gegendruck-Dampfturbine

FUr die unterkritischen Anordnungen gemafl® Abb.6 und Abb.8 wurde der Frisch-
dampfdruck mit 160bar bzw. 200bar festgesetzt. Daraus ergab sich die erforderliche
Temperatur, so wie bei Uberkritischem Dampf durch die Wahl der Temperatur der
Frischdampfdruck bestimmt werden konnte. Bei einigen Parameterkombinationen
machten es (wie bei der Erzeugung von Frischdampf mit Gberkritischem Druck) zu
geringe Abgastemperaturen manchmal unmdglich, den gewunschten Druck von
200bar zu erreichen. Unter solchen Umstanden wurde mit dem maximal erreichba-
ren Druck gerechnet.

Unterkritischer Dampfdruck ohne Gegendruck-Dampfturbine

In dieser Variante wurde der Frischdampfdruck durch das Verdichterdruckverhaltnis
und einen zehnprozentigen Druckverlust festgelegt. Die Temperatur des Kihldamp-
fes wird in diesen Fallen durch die Siedetemperatur festgelegt, da an dieser Stelle
im Abhitzekessel am leichtesten Dampf abgezweigt werden kann und das
Temperaturniveau den Anforderungen genugt, wenngleich in Kauf genommen
werden muf, dall verschiedene Verdichterdruckverhéaltnisse unterschiedliche
Kuhldampftemperaturen mit sich bringen. Der nicht fur die Kiihlung benotigte Dampf
wurde auf 600°C Uberhitzt.
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3.4.2. Dampfdaten nach der Dampfturbine

Der Druck nach der Dampfturbine richtete sich fur alle Varianten, deren Kreislauf
eine solche enthalt, nach dem Verdichterdruckverhaltnis, wobei ein zehnprozentiger
Druckverlust angenommen wurde.

Uberkritischer Dampfdruck

Fir die Austrittstemperatur des Dampfes nach der Gegendruckturbine wurde -
wenn moglich - fur alle Uberkritischen Falle 270°C gewahlt. Ein Problem trat wie
schon bei der Uberkritischen Frischdampferzeugung bei hohen Verdichterdruckver-
haltnissen auf, da die Sattigungstemperatur, die mit dem Druck steigt und als

untere Grenze fur die Dampfturbinen-Austrittstemperatur herangezogen wurde, bei
den hochsten untersuchten Druckniveaus uber 270°C lag. (Der ,Dampf‘ ware dem-
gemal bei 270°C und dem erforderlichen Druck in Form von Wasser aus der Turbi-
ne ausgetreten.) Fur diese Falle wurde die jeweils niedrigste zulassige Temperatur
als Dampfturbinen-Austrittstemperatur gewahlt, die in allen Fallen unter 300°C lag,
sodal} die Kuhlluftdaten (siehe Kap. 3.4.3.) nicht geandert mufiten.

Unterkritischer Dampfdruck

Fiar die Berechnungen mit unterkritischem Dampf wurde zur Vermeidung dieses
Problems die Temperatur am Austritt der Dampfturbine mit 280°C etwas hoher ge-
wahlt. (AulRerdem konnten so die Wirkungsgrade noch geringfugig verbessert
werden). Im Gegenzug reichte dafur bei relativ niederen Mischtemperaturen und
kleinen Werten fur ,n“ (, bei welchen der Grol3teil der Expansion in der Niederdruck-
Gasturbine stattfindet) die Abgastemperatur nicht mehr aus, um die Dampftempera-
tur zu erreichen, die fur die gewahlten Drucke von 160 bzw. 200bar erforderlich ge-
wesen ware (siehe Kap. 3.4.1.). Durch eine Verringerung der vorgegebenen Dampf-
turbinen-Austrittstemperatur auf 270°C in diesen Fallen konnte dieses Problem et-
was entscharft werden, allerdings war es dennoch nicht in allen Fallen moglich, un-
terkritischen Dampf von 200bar zur erzeugen.

3.4.3. Warmetauscher zur Riuckkuhlung der HD-Kuihlluft

Die zur Kihlung im Warmetauscher bendtigte Dampfmenge ergab sich aus den
bekannten thermodynamischen Zustanden der Luft am Ein- und Ausgang und der
daraus resultierenden zur Verfligung stehenden bzw. ,abzufihrenden“ Enthalpie.
Die Luft im Warmetauscher wurde in allen Fallen von der aus der Verdichtung
resultierenden Temperatur auf 300°C gekuhlt. Die Ausgangstemperatur des Damp-
fes wurde 10°C unter jener der ungekuhlten verdichteten Luft gewahlt. Um die Kon-
tinuitat und Vergleichbarkeit der Ergebnisse zu gewahrleisten, wurde an dieser
Temperaturdifferenz auch bei hohen Druckverhéltnissen - und damit hohen
Verdichteraustrittstemperaturen - festgehalten, bei denen der Uberhitzte Dampf den
Warmetauscher mit mehr als 600°C verlieR. Die Uberschreitungen wurden aber als
technisch bewaltigbar eingeschatzt.
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3.4.4. Warmetauscher zur Riickkiihlung der ND-Kuhlluft

Far den zweiten Warmetauscher gelten, wo er zum Einsatz kommt, die gleichen
Bedingungen wie fir den oben beschriebenen zur Kihlung der Hochdruck-Kuhlluft.
Die bendtigten Dampfmengen berechnen sich wieder aus den bekannten Ein- und
Ausgangszustanden von Luft und Dampf, allerdings wurde hier wegen der niedrige-
ren Lufttemperatur am Eingang weniger Dampf zur Kihlung der Luft bendtigt.

3.4.5. Abhitzekessel

Mit Gegendruck-Dampfturbine

Die erzeugbare Dampfmenge ergab sich aus der im Abgas enthaltenen Energie.
Dabei wurde der zweite Hauptsatz der Thermodynamik, der die Energietbertragung
vom kuhleren zum heileren Medium verbietet, berticksichtigt, indem eine minimale
Differenz zwischen der Temperatur des sich abkuhlenden Abgases und jener des
zu erhitzenden Wassers bzw. Dampfes von mdglichst genau 10°C eingehalten wur-
de. Durch dieses Verfahren war auch die Abgastemperatur nach der Dampferzeu-
gung festgelegt.

Ohne Gegendruck-Dampfturbine

Bei der Dampferzeugung deutlich unterhalb des kritischen Drucks, wie sie nur bei
den Kreislaufen ohne Gegendruck-Dampfturbine auftrat, ist der Ubergang von
Wassererwarmung zu isothermer Verdampfung als sehr ausgepragter Knick im T,s-
bzw. T,Q-Diagramm zu erkennen. Da dieser Punkt (pinch point) in diesen Fallen
einerseits immer das Kriterium zur Einhaltung des zweiten Hauptsatzes der Ther-
modynamik darstellt, andererseits sehr genau bestimmt werden kann, gilt hier eine
minimale Temperaturdifferenenz von 5°C als ausreichend. Dieser Wert wurde auch
fur die Berechnung der Kreislaufe ohne Dampfturbine verwendet.

3.5. Ergebnisse der einzelnen Kreislaufe

Die Abb.10-41 zeigen den Wirkungsgrad Uber der spezifischen Arbeit fur die einzel-
nen Kreislaufe bei den angegebenen Temperaturen, mit bzw. ohne Einsatz

eines zweiten Warmetauschers zur Kuhlung der Niederdruck-Kuhlluft. Die physika-
lisch oder technisch bedingten Grenzen sind jeweils gekennzeichnet und in den fol-
genden Punkten fir jeden Kreislauf beschrieben.

3.5.1. A-STIG mit unterkritischem Dampf ohne Gegendruck-Dampfturbine

Dieser Kreislauf entspricht dem in Abb.5 dargestellten Schema.

Bei einer Mischtemperatur von 1200°C liegt die Temperatur beim Eintritt in die zwei-
te Brennkammer in elf Fallen unter 1000°C, was eine Selbstziindung sehr er-
schwert. Betroffen sind alle Falle mit n=0.3 und jene mit n=0.25 und 7>30 .
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Die Untersuchungen fir 1300°C sind ohne zweiten Warmetauscher bei n=0.25 nur
fur n>35 maoglich, bei hoherem Druckverhaltnis in der Hochdruckturbine (groRRere
,N“) wird die Forderung nach A>1.1 fir alle Verdichterdruckverhaltnisse mil3achtet.

Mit zweitem Warmetauscher steigt das minimale erforderliche Druckverhaltnis bei
n=0.25 auf =45, auch fur n=0.2 und ©=25 liegt das Luftverhaltnis unter A=1.1.

Mischtemperaturen von 1400°C ergaben ohne zweiten Warmetauscher bei n=0.1
bzw. n=0.15 fur die hochsten drei bzw. zwei Verdichterdruckverhaltnisse zulassige
Werte fur L. Die Verwendung eines zweiten Warmetauschers reduziert die zulassi-
gen Parameterkombinationen zusatzlich, sodal® alle Moglichkeiten aufder n=0.1,
n=45 bzw. =50, zu wenig Luft fur eine vollstandige Verbrennung zur Verfugung
stellten.

FUr den Kreislauf mit unterkritischem Dampf ohne Gegendruck-Dampfturbine konn-
te in allen untersuchten Fallen genligend Dampf erzeugt werden, um den Bedarf
der beiden Warmetauscher zu decken.

3.5.2. A-STIG mit unterkritischem Dampf und Gegendruck-Dampfturbine

Abb.6 zeigt das Schaltschema dieser ,Advanced Steam Injection Cycle“-Variante.
In Abb.16-19 sind die zugehdrigen errechneten Werte flur die vorgewahlten Frisch-
dampfdricke von 160 bzw. 200bar zu erkennen.

e 160bar

Bei einer Mischtemperatur von 1200°C mussen flir die errechneten Auslegungs-
punkte aus verschiedenen Grunden Einschrankungen vorgenommen werden:

Um in beiden Brennkammern A>1.1 zu erreichen, darf ,n“ nicht mit 0.3 gewahit
werden. Bei einem Druckverhaltnis von 7>35 und n=0.3 sinkt A sogar unter A=1.0,
was diese Falle auch theoretisch unmoglich macht.

Wenn die Temperatur in der zweiten Brennkammer 1000°C nicht unterschreiten
soll, scheiden dadurch nicht soeben genannte Parameterkombinationen erneut
aus, sondern auch alle mit n=0.25 mit Ausnahme des niedrigsten untersuchten
Druckverhaltnissen von n=25.

Ein zweiter Warmetauscher, der - wie schon erwahnt - bei der hier besprochenen
Bauart die gleichen Ergebnisse liefert, macht aulRerdem noch die zwei hochsten
untersuchten Verdichterdruckverhaltnisse bei n=0.1 unmdglich, weil der erzeugte
Dampf den Bedarf der beiden Warmetauscher nicht abdecken kann.

Letzteres Problem stellt sich bei 1300°C Mischtemperatur nicht mehr, auch die
Temperatur in der zweiten Brennkammer liegt fur alle Kombinationen Gber 1000°C.

Im Gegenzug schrankt aber der erforderliche Luftiberschul® in den Brennkammern
die realisierbaren Falle noch weiter ein, sodal} insgesamt nur acht berechnete Aus-
legungspunkte (im untersten Bereich fur ,n“ und fir héhere Druckverhaltnisse) fur
die Ausfuhrung dieses Kreislaufmodells in Frage kommen.

Fur alle hdheren Temperaturen konnten aus diesem Grund Uberhaupt keine Ausle-
gungspunkte berechnet werden, die auch nur die Forderung nach A>1 erfllen.
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e 200bar

Da mit dem Frischdampfdruck auch die bendétigte Frischdampftemperatur steigt (bei
gleichen Dampfdaten nach der Dampfturbine), kann nun nicht mehr soviel Dampf
erzeugt werden wie bei 160bar, und das Luftverhaltnis in den Brennkammern steigt
etwas an. Allerdings kann gegenuber dem geringeren Druck nur eine zusatzliche
Parameterkombination den angestrebten Wertebereich von A>1.1 in beiden Brenn-
kammern erreichen. Nach wie vor halt ein Groldteil der errechneten Werte bei

einer Mischtemperatur von 1300°C wegen zu groRer Dampfmengen einer Uberprii-
fung des Luftuberschusses nicht stand. Hohere Mischtemperaturen waren nur in
wenigen Fallen und nur mit A<1 zu berechnen. Die Abb. zeigen daher auch bei
200bar nur die Ergebnisse flir 1200°C und 1300°C Mischtemperatur.

Die Austrittstemperatur aus der Hochdruck-Gasturbine bleibt im Vergleich zum ge-
ringeren Frischdampfdruck bei 200bar praktisch unverandert. Durch die Grenzlinie
fur 1000°C in der Niederdruck-Brennkammer werden also die gleichen Parameter-
kombinationen wie oben ausgeschieden.

Auch die zu grof3e Nachfrage an Kuhldampf beim Einsatz eines zweiten Warmetau-
schers macht wie oben eine Ausflihrung von =45 und n=50 bei n=0.1 und einer
Mischtemperatur von 1200°C unmoglich.

Aulerdem war es fur n=0.1 und Ty=1200°C nicht mdéglich, einen Frischdampfdruck
von 200bar zu erreichen, da das Temperaturniveau der Abgase dafur nicht aus-
reichte. Dieser Umstand sollte bei der Betrachtung von Abb.17 bertcksichtigt
werden. Die betroffenen Punkte sind in den Darstellungen entsprechend kenntlich
gemacht.

3.5.3. A-STIG mit unterkritischem Dampf, Gegendruck-Dampfturbine und
Zwischenuberhitzung

Die im folgenden beschriebene Konfiguration ist in Abb.8 dargestellt.

Die nochmalige Uberhitzung des Dampfes nach der Expansion in der Gasturbine
reduziert den Anteil der im Abgas enthaltenen Energie, der zur Erzeugung von
Frischdampf zur Verfugung steht. Durch geringere Dampfmengen bei gleichen
Randbedingungen war es moglich, zulassige Werte auch bei héheren Temperatu-
ren als zuvor zu ermitteln.

Die Abgastemperatur nach der Hochdruckturbine andert sich fur gleiche Parame-
terkombinationen auch bei einer Anderung des Dampfprozesses nicht wesentlich,
da das Druckverhaltnis und die Mischtemperatur gleichbleiben und die Austritts-
temperatur im weiteren nur noch vom Isentropenexponent k des Rauchgases ab-
hangt. (Siehe dazu auch die Berechnung des Kreislaufs in Anhang A). Da « aber
keinen allzu starken Anderungen unterworfen ist, fallt auch hier fiir dieselben Aus-
legungspunkte wie in Kap.3.5.1. und Kap.3.5.2. die Temperatur in der zweiten
Brennkammer unter 1000°C.

Das Problem der unzureichenden Versorgung der Warmetauscher mit Dampf be-
trifft ebenso dieselben Parameterkombinationen wie zuvor. Die zugehdrigen Werte
fir n=0.1 und =45 bzw. =50 fehlen aus diesem Grund in den Abb.21 und 27.
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Als dritte Parallele zu dem in 3.5.2. beschriebenen Prozel® war auch hier die Abgas-
temperatur aus der Niederdruck-Gasturbine in einigen Fallen nicht hoch genug, um
Dampf mit jener Temperatur zu erzeugen, die einem Druck von 200bar (Dampftur-
binenaustritt ist nicht frei wahlbar) entsprochen hatte. Die Punkte sind aus diesem
Grund wieder entsprechend gekennzeichnet.

Wegen zu grof3er Dampfmengen und damit zu hohen Brennstoffbedarfs sinkt bei
einer Mischtemperatur Ty=1300°C mit n=0.3 der Wert fur A bei 160 und 200bar
Frischdampfdruck - jeweils mit oder ohne zusatzlichen Warmetauscher - nicht nur
unter A=1.1, sondern unterschreitet sogar den Grenzwert A=1. Bei 160bar und Be-
trieb eines Niederdruck-Warmetauschers liegen auch bei n=0.25 alle berechneten
Auslegungspunkte jenseits der A=1.1-Grenzlinie. Bei steigendem Frischdampfdruck
(200bar, mit WT2) bzw. Entfernung des zweiten Warmetauschers kann dieses Ver-
halten leicht verbessert werden, die Anordnungen mit n=0.25 und n=25 bzw. =25
oder =30 bleiben aber nicht realisierbar. Fuhrt man beide Verbesserungen durch
(200bar, ohne WT2), liegt A bei n=0.25 fur alle Auslegungspunkte Uber A=1.1.

Bei Mischtemperaturen von 1400°C sind - von einer Ausnahme abgesehen (n=0.15,
Verdichterdruckverhaltnis n=50; Frischdampfdruck: 200bar, ohne WT2) - nur mehr
fur n=0.1 akzeptable A-Werte von A>1 zu erzielen. Je nach Modell bleiben daher bei
dieser Temperatur nur ein bis funf verwertbare Ergebnisse Ubrig.

3.5.4. A-STIG mit tiberkritischem Dampf und Gegendruck-Dampfturbine

Abb.7 zeigt das Kreislaufschema dieser Variation des ,Advanced Steam Injection
Cycle”.

War es schon in der Betrachtung der Konfiguration mit unterkritischer Dampferzeu-
gung manchmal nicht moéglich, die angestrebten 200bar Frischdampfdruck zu errei-
chen, so lieR sich in den hier besprochenen Fallen noch weniger ein Uberkritischer
Dampfprozeld verwirklichen, zumal auch hier - wie bei der Hochdruckturbine (siehe
Kap. 3.5.3.) - nur das Druckverhaltnis und der Isentropenexponent k einen Einflu3
auf die Abgastemperaturen haben, die ja unmittelbar die Frischdampftemperatur
und damit den Frischdampfdruck beeinflussen. Ersteres wird durch die
Parameterkombinationen festgelegt und hangt nicht von der ,Advanced Steam In-
jection Cycle“-Variation ab, letzterer andert sich zwar geringfiigig mit der Zusam-
mensetzung des Rauchgases, die Abgastemperaturen bleiben aber trotzdem im
gleichen Temperaturbereich und waren daher erneut flr die Beschrankung des
Frischdampfdruckes (auf unterkritische Werte) verantwortlich. Die betroffenen Falle
(n=0.1, Ty=1200°C) konnten daher nicht berechnet werden und fehlen aus diesem
Grund in Abb.32. Der Frischdampfdruck bei n=0.15, =50, Ty=1200°C liegt genau
an der Grenze zwischen Uber- und unterkritischen Werten und wurde im zugehori-
gen Diagramm noch berucksichtigt.

Das Problem der zu geringen Dampferzeugung, um beide Warmetauscher ausrei-
chend zu versorgen, sorgt bei dieser Konfiguration fur keine weitere Einschrankung,
da die Parameterkombinationen mit den geringsten Dampfmengen schon durch
obige Bedingung auszuscheiden waren.

21



3. PARAMETRISCHE STUDIE DES ,ADVANCED STEAM INJECTION CYCLE*

Die vorliegende Kreislaufvariation ermoglicht, wie schon das zugehdrige Pendant
mit unterkritischem Dampf, die Erzeugung von relativ gro3en Frischdampfmengen
auch schon bei Heillgastemperaturen von 1300°C. Durch den im Vergleich zur un-
terkritischen Dampferzeugung (Kap. 3.5.2.) hoheren Druck kommen zwar einige
Auslegungspunkte im akzeptablen Bereich zu liegen, die mit unterkritischer Damp-
ferzeugung noch zu grofRe Brennstoffmengen bendtigten, allerdings ergibt sich dar-
aus keine wirkliche Erweiterung des nutzbaren Temperaturbereiches, weil die Luft-
verhaltnisse bei Mischtemperaturen von 1400°C immer noch fur alle Parameter-
kombinationen im Bereich A<1.1 zu liegen kommen und bis auf eine Ausnahme
auch A=1 unterschreiten. Abb.34 zeigt das stark eingeschrankte Kennfeld bei dieser
Mischtemperatur.

Bei 1200°C mul} dieser Einschrankung zufolge nur auf die Kombination mit n=0.3,
n=25 verzichtet werden. Fur diese gilt <1, wahrend fur alle anderen Auslegungs-
punkte bei dieser Temperatur A>1.1 festgestellt wurde.

Umfassendere Abstriche missen bei einer Mischtemperatur von 1300°C gemacht
werden. So fallt schon bei n=0.1 und einem Verdichterdruckverhaltnis von =25 der
LuftiberschuBwert unter A=1.1. Wahlt man n=0.15 bzw. 0.2, so bleiben nur die
hdchsten vier bzw. zwei Druckverhaltnisse durchflihrbar. Dartber hinaus gibt es
keine zulassigen Parameterkombinationen.

In analoger Weise zu den oben beschriebenen Anordnungen fallen auch hier einige
Auslegungspunkte wegen zu geringer Temperatur im Niederdruck-Brennraum fur
eine Anwendung mit beabsichtigter Selbstziindung eher aus. Auch bei dem hier
beschriebenen ,Advanced Steam Injection Cycle” mit Uberkritischer Dampferzeu-
gung und Gegendruck-Dampfturbine sind davon die gleichen Parameterkombinati-
onen wie in den anderen Schaltungen betroffen. Eine Erklarung fur diesen Sach-
verhalt findet sich in 3.5.3.

3.5.5. A-STIG mit tiberkritischem Dampf, Gegendruck-Dampfturbine und Zwi-
schenuberhitzung

Der Aufbau dieses Prozesses ist in Abb.9 ersichtlich.

Durch die Ruckfuhrung des in der Dampfturbine expandierten Dampfes in den Ab-
hitzekessel einerseits (vgl. Kap.3.5.4.) und die Steigerung des Frischdampfdruckes
andererseits (vgl. Kap.3.5.3.) werden hier die unter gleichen Randbedingungen er-
zeugbaren Frischdampfmengen erheblich reduziert, was eine Steigerung der bere-
chenbaren Mischtemperaturen mit sich bringt.

Wie in Kap.3.5.4. war es auch hier bei hohem Druckgefalle und relativ niederen
Mischtemperaturen wegen der daraus resultierenden tiefen Abgastemperaturen
nicht mdglich, Uberkritischen Dampfdruck zu erreichen. Eine Berechnung der
Parameterkombinationen mit Ty=1200°C und n=0.1 konnte aus diesem Grund nicht
durchgefuhrt werden, auch fur n=0.15 und ©=50 war keine Uberkritische Dampfer-
zeugung zu verwirklichen, wenngleich auch der erzeugbare Frischdampfdruck dem
kritischen Wert sehr nahe kam.

Nach der Ausscheidung dieser Punkte konnte der erzeugbare Dampf in allen
verbleibenden die Nachfrage der beiden Warmetauscher abdecken.
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Der vorliegende Kreislauf lieferte bei der Untersuchung wegen unzureichender Luft-
verhaltnisse bei 1200°C keine unzulassigen Werte.

Bei Mischtemperaturen von 1300°C mull ohne Warmetauscher aus diesem Grund
auf den Punkt bei n=0.3, =25 verzichtet werden, mit Warmetauscher unterschrei-
ten die untersten vier untersuchten Druckverhaltnisse bei diesem Wert fur ,n“ den
Grenzwert A=1.1.

Umfangreichere Einschrankungen aus diesem Grund sind hingegen bei Ty=1400°C
vorzunehmen. Auch ohne Warmetauscher steht nicht einmal bei n=0.1 die volle Va-
riationsbreite des Verdichterdruckverhaltnisses zur Verfugung, weil bei =25 ein
LuftuberschuBRwert A<1.1 auftritt. Bei n=0.15 bzw. n=0.2 mul ohne

Warmetauscher zusatzlich auf die Werte fur =30 bzw. n=30 und n=35 verzichtet
werden, mit Warmetauscher wurde nur bei n=0.1 bzw. n=0.15 und nur fur die
hochsten vier bzw. drei untersuchten Werte ein LuftuberschuRwert A>1.1 erreicht.

Eine Temperatur von Uber 1000°C in der Niederdruck-Brennkammer kann fir die-
selben Parameterkombinationen nicht erreicht werden, die auch bisher schon aus
diesem Grund ausgeschieden werden mufiten.

3.6. Diagramme fur Wirkungsgrad und spezifische Arbeit

Auf den nachsten Seiten werden die Diagramme fur Wirkungsgrad und spezifische
Arbeit dargestellt. Dabei wurden bei allen Konfigurationen, bei denen dies moglich
war, die Versionen mit bzw. ohne zweiten Warmetauscher auf derselben Seite
gegenubergestellt.

Die Falle, in welchen nicht gentigend Dampf flr die gleichzeitige Versorgung

beider Warmetauscher erzeugt werden kann, liegen links bzw. unterhalb der zuge-
hdrigen, eingezeichneten Grenzlinie. Letztere ist mit der Anmerkung ,nicht genug
Dampf fur WT2" versehen.

Die 1000°C-Linie fur die zweite Brennkammer soll als Anhaltswert dienen. Fir ge-
naue Werte wird auf Kap.3.9.2. (,Abgastemperatur nach der Hoch- und Nieder-
druck-Gasturbine®) verwiesen. Generell sind in den Diagrammen rechts bzw. ober-
halb der Grenzlinie die Konfigurationen mit tieferen Temperaturen in der zweiten
Brennkammer eingezeichnet, links bzw. unterhalb herrschen héhere Temperaturen
an dieser Stelle.

Da es bei der Berechnung der einzelnen Kennfelder eine gewisse Rechenungenau-
igkeit unvermeidbar war und auch nicht alle Randbedingungen exakt konstant
gehalten werden konnten, ergeben sich in einigen Diagrammen geringfligige Ab-
weichungen von den zu erwartenden glatten Kennlinien.
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unterkritischer Dampf, Tyw=1200°C, ohne GDDT, ohne WT2
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unterkritischer Dampf, Tyw=1300°C, ohne GDDT, ohne WT2
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unterkritischer Dampf, Tyw=1400°C, ohne GDDT, ohne WT2
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unterkritischer Dampf (160bar), Ty=1200°C, mit GDDT, ohne ZU

57
56
o 58 [la=1.1]—la=1
3
£
K]
= T_BK2=1000°C /J pi:/so
2., \ | L B
f=} — =45
g e i !
£ et
s /K%/ Ne \\ =30
| — pi
3 53 — >"\\ [
] | — ,._—-b\—‘ L |
g M%C/ /»—_‘ 22 §> Prpe
= 2N h=0.2 n=0.3
% // 7 >r7§).15
52
n=0.1
nicht genug //
Davn\;gfzfur % lo | Abgastemperatur < Kondensationstemperatur
51 /(
50
500 700 900 1100 1300 1500 1700
spezifische Arbeit in kJ/kg Luft
Abb. 16
unterkritischer Dampf (200bar), Tw=1200°C, mit GDDT, ohne ZU
57
56
55 la=1
X
£
°
% . [T_BK2=1000°C |
=]
c /2
] /// 30
= ;A,/_/ -
E / i=25
@ 53
-‘:13 / | 1"np2 n=025 /| '
g /7’ n=0.15
2
~ 52 b7
z 2 n=0.1
;‘
o % | Frischdampfdruck < 200bar
/a ‘ T T T T T ‘
! /aN | [ ]
/ o ‘ Abgastemperatur < Kondensationstemperatur
7 nicht genug
Dampf flr
50 WT2‘
500 700 900 1100 1300 1500 1700
spezifische Arbeit in kJ/kg Luft
Abb. 17

27



3. PARAMETRISCHE STUDIE DES ,ADVANCED STEAM INJECTION CYCLE*

unterkritischer Dampf (160bar), Tw=1300°C, mit GDDT, ohne ZU
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unterkritischer Dampf (160bar), Ty=1200°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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unterkritischer Dampf (160bar), Ty=1300°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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unterkritischer Dampf (160bar), Ty=1400°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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unterkritischer Dampf (200bar), Ty=1200°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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unterkritischer Dampf (200bar), Ty=1300°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2

58
57 =] | Ta=1]
/ J pi=50
| < 7 7 pi=4
— 1 — 3 i
— 2 ,_L——-/ pi=40
. 56 —] P —— i 7 o
: V= R i
'_§ | L—2 T ¢ |pi=30
: Vil
@ 55 HAN, ] ] pi=25
2 =0. =0.2 =
2 ‘ \‘<./ nF0.15 =02 R0 n=04
2 n=0.1
=
=
]
2 54
]
2
£
S
)
<
=
53
o Abgastemperatur < Kondensationstemperatur
52
51
500 700 900 1100 1300 1500 1700

spezifische Arbeit in kJ/kg Luft

Abb. 28

unterkritischer Dampf (200bar), Ty=1300°C, mit GDDT, mit ZU, mit WT2
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unterkritischer Dampf (200bar), Ty=1400°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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Abb. 30

unterkritischer Dampf (200bar), Ty=1400°C,mit GDDT, mit ZU, mit WT2
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iiberkritischer Dampf, Ty=1200°C, mit GDDT, ohne ZU
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iiberkritischer Dampf, Ty=1300°C, mit GDDT, ohne ZU
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iiberkritischer Dampf, Ty=1400°C, mit GDDT, ohne ZU
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iiberkritischer Dampf, Ty=1200°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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iiberkritischer Dampf, Ty=1300°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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iiberkritischer Dampf, Ty=1400°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2

59

>
.
1]
o]
S

58

VA

K
I\
><

| —1
57 (

R
£ ho— n#0.15 =0.2
T = = 0.25
% [la=1.1] |n=0.1
g 56
< la=1
=
=
=
s
@
2 55
]
2
£
S
]
K=
=

54

53

o‘ Abgastemperatur < Kondensationstemperatur
52
500 700 900 1100 1300 1500 1700

spezifische Arbeit in kJ/kg Luft

Abb. 39

iiberkritischer Dampf, Ty=1400°C, mit GDDT, mit ZU, mit WT2
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iiberkritischer Dampf, Ty=1500°C, mit GDDT, mit ZU, ohne WT2
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3. PARAMETRISCHE STUDIE DES ,ADVANCED STEAM INJECTION CYCLE*

3.7.
3.8. Zusammenfassung und Vergleich der Ergebnisse

Unabhangig vom Aussehen des ,Advanced Steam Injection Cycle“ erreichen alle
untersuchten Konfigurationen mit zunehmender Temperatur h6here Wirkungsgrade.
Dies ist keine neue Erkenntnis und entspricht den Erwartungen. Als Erklarung dient
hier der Carnot-Wirkungsgrad, welcher ebenso mit der Temperatur, bei der Warme
zugeflhrt wird, steigt. GemaR der Definition des Carnot-Wirkungsgrades, der den
hdchstmdglichen erreichbaren Wirkungsgrad bei gegebenen Temperaturniveaus
reprasentiert, ist es gunstiger, Warme bei hohen Temperaturen zu- und bei tiefen
Temperaturen abzuflhren:

T,-T, T,

= =1-=¢% 3.3
T]Camot TH TH ( )
THeeoooon. Mittlere Temperatur in K, bei der Warme zugefihrt wird

Teu..onn. Mittlere Temperatur in K, bei der Warme abgefiihrt wird

(Die mittlere Temperatur, bei der die Warme abgeflhrt wird, hangt von der Abgas-
temperatur nach der Turbine und von der Umgebungstemperatur ab.)

Die spezifische Arbeit des ,Advanced Steam Injection Cycle“ nimmt mit steigender
Mischtemperatur enorm zu. Dies ist zum Teil auf die Gasturbinencharakteristik
selbst zurickzuflhren, die mit steigender Temperatur héhere Werte fur die spezifi-
sche Arbeit aufweist. Aber auch die groRere erzeugbare Dampfmenge bei hdheren
Temperaturen tragt zu diesem Verhalten wesentlich bei, da die Leistung der Gas-
turbine bei gleichem Luftmengenstrom deutlich zunimmt.

Auffallig ist die starke Abhangigkeit des Wirkungsgrades vom Druckverhaltnis bei
der Variante ohne Gegendruck-Dampfturbine im Vergleich mit den Schaltungen mit
dieser Dampfturbine. Eine Erklarung liegt in den gegenlaufigen Charakteristiken von
Gas- und Dampfturbine im untersuchten Prozel® begrindet. Mit steigendem Ver-
dichterdruckverhaltnis arbeitet der Gasturbinenteil effizienter, allerdings sinkt der
Beitrag der Dampfturbine, weil die Expansion bei hoheren Druckverhaltnissen ab-
gebrochen werden muf. Die Konfiguration ohne Gegendruck-Dampfturbine mufl}
nun ohne dieses ausgleichende Moment auskommen und zeigt infolgedessen ein
Verhalten, das ausschlielRlich durch den Gasturbinenprozef’ bestimmt wird.

Es mul} hier erganzt werden, dal} die Steigerung des Verdichterdruckverhaltnisses
nicht uneingeschrankt zur Verbesserung des Gasturbinen-Wirkungsgrades beitragt.
Vielmehr gibt es fur jede Temperatur ein Druckverhaltnis, welches die besten Wir-
kungsgrade ermoglicht. Dieses Optimum nimmt mit der Temperatur zu.

Das Verhalten des ,Advanced Steam Injection Cycle” stimmt im groRen und ganzen
mit der Gasturbinencharakteristik Uberein, wenngleich auch die Abhangigkeit vom
Druckverhaltnis aus oben genannten Grunden zumeist eine verhaltnismalig
schwache ist.

Aulerdem hat sich bei den hier untersuchten Schaltungen gezeigt, dal} auch der
Parameter ,n“ das optimale Druckverhaltnis fir den maximalen Wirkungsgrades
beeinflul3t. Je grolRer ,n“ gewahlt wird, desto groRer ist auch das Druckverhaltnis,
bei dem (fur ansonsten unveranderte Parameter) der Wirkungsgrad sein Maximum
annimmt.
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3. PARAMETRISCHE STUDIE DES ,ADVANCED STEAM INJECTION CYCLE*

FUr die Kombinationen von relativ niederer Mischtemperatur mit kleinen ,n“ ist nun
bald ein Verdichterdruckverhaltnis erreicht, bei dem die Verminderung des Wir-
kungsgrades durch die Dampfturbine die eventuell noch stattfindende Erhéhung
durch die Gasturbine Ubertrifft und die gesamte Anlage daher eine Verschlechte-
rung des Wirkungsgrades mit steigendem Verdichterdruckverhaltnis aufweist.
Dieser Effekt kann bei allen Kreislauftypen mit Dampfturbine beobachtet werden
und wird beim Vergleich mit den Diagrammen zur Version ohne Dampfturbine
besonders deutlich.

Da bei den Konfigurationen mit Zwischenuberhitzung bei der Verwendung eines
zweiten Warmetauschers eine geringere Dampfmenge zur Uberhitzung in den Ab-
hitzekessel zurtickgefuhrt wird, ist die erzeugbare Dampfmenge grof3er, was sich
negativ auf den Luftiberschul’ in den Brennkammern auswirkt.

Dies trifft auch fur die Variante ohne Gegendruck-Dampfturbine zu, weil sich auch
hier die durch den Einsatz eines zweiten Warmetauschers die Menge des zu Uber-
hitzenden Dampfes reduziert.

Im Gegensatz dazu versorgt ein zweiter Warmetauscher in den beiden Schaltungen
ohne Zwischenuberhitzung die erste Brennkammer mit Dampf heilerer Temperatur,
wodurch hier etwas Brennstoff eingespart werden kann. Liegen die kritischen -
Werte in der Hochdruck-Brennkammer, so wird der Luftiberschul3wert der Anlage
glinstig beeinfluRt. Diese Uberlegung konnte zwar durch die Berechnungen verifi-
ziert werden, der Einflull war jedoch zu gering, um die in den Diagrammen einge-
zeichneten Grenzlinien fur A nennenswert zu verschieben und zusatzliche Ausle-
gungspunkte in den Bereich durchfuhrbarer A-Werte zu verlegen.

Unabhangig von der Berlcksichtigung eines zweiten Warmetauschers sind alle
Konfigurationen mit Zwischenuberhitzung wegen der geringeren erzeugbaren
Dampfmenge beziglich des Luftiberschusses weniger kritisch als ihre jeweiligen
Pendants ohne Zwischenuberhitzung.

Es zeigt sich, dal} bei festgesetztem Druck vor und nach der Dampfturbine (dies
war fur die untersuchten Varianten mit unterkritischem Frischdampfdruck der Fall)
die etwas besseren Wirkungsgrade bei héheren Temperaturniveaus erzielt werden
konnen. Bei vorgegebenem Dampfturbinen-Austrittsdruck (Verdichteraustrittsdruck
zuzuglich Verluste) und konstant gewahlter Eintrittstemperatur steigen die Wir-
kungsgrade hingegen tendenziell mit fallender Austrittstemperatur. Letzteres ist
nicht Uberraschend, da eine groRere Temperaturdifferenz ein groReres Druckver-
haltnis und damit mehr Leistung in der Dampfturbine bewirkt. Ist das Druckverhalt-
nis hingegen festgelegt, ist es gunstig, den Prozel bei hdheren Temperaturen aus-
zufuhren. Da der Dampf aber fur den Warmetauscher in einem sehr engen Tempe-
raturbereich zur Verfligung gestellt werden mulfdte und sich die Frischdampfdaten
an den technischen Moglichkeiten orientierten, blieben der Spielraum und die er-
zielbaren Wirkungsgradverbesserungen aulderst gering.

Der breit gewahlte Variationsbereich der Parameter fuhrte in der durchgefihrten
Untersuchung zu stark unterschiedlichen Werten jener Temperaturen und Drlicke
innerhalb der Kreislaufe, welche nicht durch gewisse Vorgaben eingeschrankt

werden mufdten. Wahrend fur einige Parameterkombinationen Temperaturen nach
der Niederdruckturbine von weniger als 500°C ermittelt wurden, erreichten andere
aufgrund hoher Heildgastemperaturen, kleiner Verdichterdruckverhaltnisse und gro-
Rer Werte fur ,n“ (geringe Expansion in der Niederdruck-Gasturbine) Abgas-

42



3. PARAMETRISCHE STUDIE DES ,ADVANCED STEAM INJECTION CYCLE*

temperaturen von 800°C und mehr, die zwar eine Frischdampferzeugung von
600°C ermdglichten. Allerdings bringen Temperaturunterschiede dieser Grolienord-
nung im Abhitzekessel enorme Exergieverluste mit sich. Dampftemperaturen von
mehr als 600°C z6gen hingegen eine deutlich aufwendigere Ausfuhrung - beson-
ders der Leitungen - nach sich.

Die groRte Einschrankung muBte durch die Bedingung des minimalen Luft-
tiberschusses hingenommen werden. Das ist insofern besonders ungiinstig,
als dadurch vor allem die thermodynamisch interessanten hohen Mischtem-
peraturen auszuscheiden waren. Eine deutliche Verbesserung konnte man
erzielen, miiBte man nicht betrachtliche Luftmengenstrome an der Brenn-
kammer vorbei - und damit fir den VerbrennungsprozefR nicht verfugbar - zur
Kuhlung heiBer Strukturen vom Hauptluftstrom abzweigen. Dies konnte durch
den Einsatz von Dampf als Kihimedium (siehe auch Kap.5) erreicht werden.
Durch diese Veranderung stiinde die gesamte verdichtete Luft fiir die
Verbrennung zur Verfiugung, wodurch das Problem mangelnden Luftiiber-
schusses in den Brennkammern merklich entscharft ware: Alle in den Abb.10-
41 dargestellten Auslegungspunkte waren so mit A>1 durchfiihrbar, und auch
durch den praktischen Mindestwert von A>1.1 schieden nur wenige Parame-
terkombinationen aus. Aus diesem Grund wurden in den Diagrammen alle
berechneten Punkte gezeigt, obwohl sie unter Annahme einer Luftkiihlung
teilweise nicht verwirklichbar sind.

Wahrend die Linien fur A=1 bzw. A=1.1 bei 1200°C relativ geringe Abhangigkeit vom
Verdichterdruckverhaltnis aufweisen und hauptsachlich grole Werte fur ,n“ unmog-
lich machen, verlaufen die Grenzlinien bei hdheren Temperaturen wesentlich fla-
cher und hangen in gleichem Malle vom Verdichterdruckverhaltnis und der GroRe
,n“ ab.

Fir die Konfigurationen, bei denen der Einsatz eines Warmetauschers flr die Nie-
derdruck-Kuhlluft das Ergebnis veranderte (mit Zwischenuberhitzung oder ohne
Dampfturbine - siehe Kap. 3.1.), konnte bei einer Bertcksichtigung desselben ein
Abfall des Wirkungsgrades zwischen 0.1 und 0.3 Prozentpunkten festgestellt
werden. Im Gegenzug stieg die spezifische Arbeit um einige Prozent an, was je
nach Bauart und Parameterkombination einer Steigerung zwischen 30 und 65kJ/kg
Luft entsprach.

Die spezifische Arbeit nimmt in allen untersuchten Fallen kontinuierlich mit der Gro-
Re ,n“ zu. Auch der Wirkungsgrad zeigt zumeist eine mit ,n“ steigende Tendenz,
allerdings flacht der Verlauf mit zunehmendem ,n"“ ab und weist bei einer weiteren
Steigerung dieses Parameters gelegentlich sogar fallendes Verhalten auf. Eine
Steigerung der Mischtemperatur mindert diese Abhangigkeit des Wirkungsgrades
vom Wert ,n“ aullerdem verringert sich dadurch der optimale Wert fur ,n“. Die Ver-
wendung eines zweiten Warmetauschers verschiebt diesen hingegen zu grolReren
Werten.

Eine Steigerung des Verdichterdruckverhaltnisses bringt in den meisten Fallen

eine Verringerung der spezifischen Arbeit zugunsten des Wirkungsgrades, wobei
bei kleineren Werten fur ,n“ ersterer, bei grol3en letzterer Effekt Uberwiegt. Die oben
schon erwahnten Falle mit unter diesen Bedingungen fallenden Wirkungsgraden
stellen die Ausnahme dar. Auszunehmen ist auch das Verhalten der Variante mit
unterkritischem Dampf und Zwischenlberhitzung bei einer Mischtemperatur
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Tw=1300°C und n=0.3, weil hier mit zunehmenden Verdichterdruckverhaltnis

eine Steigerung der spezifischen Arbeit zu beobachten war. Allerdings liegen die
betroffenen Auslegungspunkte flur offene Luftkiihlung und die diesbezliglich getrof-
fenen Annahmen ausnahmslos im Bereich zu kleiner Luftverhaltnisse.

Das Problem der beginnenden Kondensation des Dampfes im Rauchgas bei der
Abkuhlung im Abhitzekessel wurde in Abschnitt 3.1. schon angedeutet. Die Unter-
suchung der einzelnen Kreislaufe ergab, da® davon vor allem der Kreislauf ohne
Gegendruck-Dampfturbine betroffen ist. Bei allen anderen Konfigurationen mussen
unter der Annahme von Luftkiihlung die bisher notwendigen Einschrankungen nicht
wesentlich erweitert werden, weil die betroffenen Parameterkombinationen ohnehin
fast durchwegs Werte mit A<1 liefern.

Im Gegensatz zu unterstochiometrischem Gemisch in der Brennkammer macht be-
ginnende Kondensation im Abgas die berechnete Anlage nicht ganzlich unmaéglich.
Um Schaden zu vermeiden, mul jedoch der betroffene Teil im Abhitzekessel (klei-
ner Anteil des Economizers) mit korrosionsfestem Material ausgestattet

werden. Angesichts der groRen Dampfmengen und der darin enthaltenen Energie
ist dieser Ausstattungsmehraufwand fur den untersuchten Prozel} vielleicht sogar
wirtschaftlich vertretbar.

Da das Rauchgas im letzten Teil des Abhitzekessels im Falle von Kondensation
nicht so stark abgekuhlt wird, weil zusatzlich auch die Kondensationswarme zur
Verflgung steht, ist mit etwas hoheren Abgastemperaturen zu rechnen. Dieser
Effekt wurde nicht in die Berechnungen einbezogen, da die Rauchgastemperaturen
nach dem Abhitzekessel keinen direkten Einflul auf die errechneten Groflen des
jeweiligen Kreislaufs haben.

Die besten Wirkungsgrade waren generell mit der Anordnung mit Uberkritischem
Dampf, Zwischenuberhitzung und Gegendruck-Dampfturbine zu erzielen (Abb.9).
Schon bei 1200°C Mischtemperatur sind Werte von ca. 54% mit realistischen An-
nahmen (z.B. 1=35, n=0.2) zu erreichen (Abb.35). Damit kommt diese Konfiguration
recht nahe an die Wirkungsgrade bestehender Kombianlagen heran. Die spezifi-
sche

Arbeit fur diesen Punkt liegt mit 850kJ/kg Luft deutlich Uber der heutiger Kombipro-
zesse, welche bei derselben Mischtemperatur Werte bis ca. 600kJ/kg Luft errei-
chen. Mit den anderen untersuchten ,Advanced Steam Injection Cycle“-Bauarten
lakt sich dieser Wert sogar noch weiter steigern. Die Verwendung eines zweiten
Warmetauschers (Abb.36) oder die Verringerung des Dampfdrucks auf unterkriti-
sche Werte (Abb.26)(Abb.20) sorgt flir eine Verschlechterung des Wirkungsgrades
in kleinen Schritten, sodal} bei 160bar Frischdampfdruck und Einsatz eines zweiten
Warmetauschers (Abb.21) flir dieselbe Parameterkombination ein Wirkungsgrad
von 53.5% erreicht wird. Dazu gegenlaufig steigt die spezifische Arbeit auf 940kJ/kg
Luft.

Die Charakteristik der Kennfelder fur die betrachteten Schaltungen bleibt so gut wie
unverfc:\ndert, sodal} die Ergebnisse anderer Parameterkombinationen sehr ahnli-
chen Anderungen unterliegen.

Mit einer weiteren Wirkungsgradeinbul3e ist der Verzicht auf die Zwischenuberhit-
zung des Dampfes nach der Gegendruck-Dampfturbine verbunden (Abb.6 bzw. 7).
Fir Uberkritischen Frischdampfdruck wurde - wieder mit 1=35 und n=0.2 (Abb.32) -
mit 53.5% exakt derselbe Wirkungsgrad ermittelt, der in den oben verglichenen
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Konfigurationen den schlechtesten Wert reprasentierte. Allerdings ist dieser Verlust
erneut mit einem Anstieg der spezifischen Arbeit (auf 975kJ/kg Luft) verbunden.
Dieser Verlauf setzt sich bei der Senkung des Frischdampfdruckes fort. Bei 160bar
Frischdampfdruck (Abb.16) konnten zwar 1020kJ/kg Luft errechnet werden, der
Wirkungsgrad sinkt aber auf 53.1%.

Der Verzicht auf die ZwischenlUberhitzung andert auch die Charakteristik des Kenn-
feldes. Sowohl das Verdichterdruckverhaltnis als auch der Parameter ,n*

haben nun groReren Einflul® auf die spezifische Arbeit, wogegen der Wirkungsgrad
weit weniger als zuvor von diesen Parametern abhangt. In den Diagrammen zeigt
sich ein ,flacheres“ Kennfeld.

Wie schon erwahnt, sorgt ein Wegfall der Gegendruck-Dampfturbine fur eine

starke Abhangigkeit des Wirkungsgrades vom Verdichterdruckverhaltnis. Die
errechneten Werte fur den Wirkungsgrad schlielen bei hohen Druckverhaltnissen
mit ca. 53% mit etwas Abstand zwar an die der Kreislaufe mit relativ geringem
Dampfdruck vor der Dampfturbine an (Abb.10), durch die starken Abhangigkeit vom
Verdichterdruckverhaltnis sinken sie aber fur =25 unter 51%.

Die spezifische Arbeit geht hier im Gegensatz zu den vorigen Beobachtungen e-
benso zuruck und liegt nunmehr im Bereich bis max. 950kJ/kg Luft.

Dieselben Tendenzen gelten auch fur Mischtemperaturen von 1300°C. Allerdings
hangen die Wirkungsgrade in starkerem MalRe vom Frischdampfdruck ab. So
sinken die Werte bei der Anordnung mit ZwischenlUberhitzung und Gegendruck-
Dampfturbine und demselben Vergleichsverfahren wie oben von 56.6% auf 55.3%,
wahrend der Anstieg der spezifischen Arbeit (1120kJ/kg Luft — 1260kJ/kg Luft)
nicht wesentlich Uber dem zuvor festgestellten liegt).

Die Vorteile, die der Kreislauf mit Uberkritischem Dampf ohne Zwischenuberhitzung
vorher beim Vergleich der spezifischen Arbeit aufwies, werden bei der Mischtempe-
ratur von Ty=1300°C ausgeglichen, weil fur Werte mit groRerer spezifischer Arbeit
nicht genligend Luft zur Verfigung gestellt werden kann. So konnte auch der

bisher herangezogene Vergleichsfall (n=0.2, ©=35) nicht mit zulassigen Werten fur
A berechnet werden. Fur jeweils gleiche Parameterkombinationen, die auch fur An-
ordnungen ohne Zwischenuberhitzung gultige Werte liefern, bleibt der Vorsprung
der grofderen spezifischen Arbeit jedoch erhalten.

Das Kennfeld des Falles ohne Dampfturbine erstreckt sich bei einer Mischtempera-
tur von Ty=1300°C sogar Uber vier Prozentpunkte und weist damit eine noch star-
kere Abhangigkeit des Wirkungsgrades vom Verdichterdruckverhaltnis auf. Der Ab-
stand zu den Kreislaufen mit Gegendruck-Dampfturbine bei einem realistischen
Druckverhaltnis von =35 betragt Uber einen Prozentpunkt.

Bei einer Mischtemperatur Ty=1400°C ist ein Vergleich in obiger Weise nicht mog-
lich, weil die berechenbaren Auslegungspunkte zu grof3en Teilen unzulassige Luft-
verhaltnisse aufwiesen und fur einige Schaltungen uberhaupt keine Punkte zu
bestimmen waren. Soweit Ergebnisse erzielt werden konnten, sind diese im Ab-
schnitt 3.6. dargestellt.
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3.9. Das T,Q-Diagramm

Bei der Ermittlung der erzeugbaren Dampfmenge war es notwendig, die Tempera-
turen des abzuklihlenden Abgases und des Wassers bzw. Dampfes wahrend der
Erhitzung punktweise zu vergleichen, um sicherzustellen, daf’ in der Rechnung kein
Warmetransfer vom kalteren zum warmeren Medium stattfindet. Zu diesem Zweck
wurde fur jede berechnete Parameterkombination ein Diagramm erstellt, welches
die Temperatur des Wassers oder Dampfes und jene der Abgase Uber der Enthal-
pie darstellte. Der Verlauf der Temperatur Uber der Enthalpie des Abgases wurde
linear angenommen, was angesichts der geringen Abhangigkeit der spezifischen
Warme ¢, der Rauchgase von der Temperatur eine sehr gute Naherung darstellt.
Die Eintrittstemperatur der Abgase in den Abhitzekessel war durch den Prozel} be-
stimmt, die Ausgangstemperatur mul3te so gewahlt werden, dal} die abgegebene
Enthalpie der Rauchgase genau der aufgenommenen von Wasser bzw. Dampf ent-
sprach. Die Dampfmenge war zu diesem Zweck vorerst abzuschatzen, bevor in ei-
nem iterativen Verfahren Dampfmenge und Abgastemperatur nach dem

T,Q-Diagramm

800

700

~_ pi=25
n=0.25

T=1300°C
mit GDDT, ohne ZU,

600 . - Dampf druck: 263bar
\ S Dampfmenge: 120 kg/s
\ T
500

o
o
o

Temperatur in °C

300 NS

200 \

\ .
100 =—T_H20 .
——T_Abgas \

0 t t t t t t t
500000 450000 400000 350000 300000 250000 200000 150000 100000 50000 0

Enthalpie in kJ

Abb. 42: Abklihlungsverlauf im Abhitzekessel fiir die angegebenen Werte
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T,Q-Diagramm

600

pi=40
~__ n=0.15
500 I T=1200°C

T~ mit GDDT, mit Z0
) ~__ Dampfdruck: 232bar
\ Dampfmenge: 56.5 kg/s
400 e

300

Temperatur in °C

200

100

=T_H20
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0 f f f f f f f
200000 180000 160000 140000 120000 100000 80000 60000 40000 20000 0
Enthalpie in kJ

Abb. 43: Abkiihlungsverlauf im Abhitzekessel flir die angegebenen Werte

Abhitzekessel so bestimmt wurden, dald eine minimale Temperaturdifferenz wah-
rend des Warmeaustausches von 10 bzw. 5°C erreicht wurde.

Wie bei jedem Warmeaustausch bedeuten auch im Abhitzekessel groRere Tempe-
raturdifferenzen zwischen den beiden Medien entsprechend grolere Exergiever-
luste. FUr das T,Q-Diagramm bedeutet dies, dal3 groe Flachen zwischen den zwei
Temperaturkurven eine exergetisch ungunstige Dampferzeugung reprasentieren.
Ein Vergleich der Abb.42-44 bzw. Abb.45-47 soll hier zur Demonstration

dienen: Abb.42 gehdrt zu einem Prozel}, dessen Abgastemperaturen nach der Nie-
derdruck-Gasturbine besonders hohe Werte aufweisen. Da die Frischdampftempe-
ratur mit 600°C beschrankt ist, mul vor allem zu Beginn der Abkuhlung der War-
meaustausch mit einer grolRen Temperaturdifferenz durchgefihrt werden.

Dadurch wachst die Flache zwischen den beiden Temperaturkurven im hohen
Temperaturbereich, was den Vorteil der niedrigen Austrittstemperatur, die hier
erreicht wird, mehr als ausgleicht.

Im Gegensatz dazu muldte im zu Abb.43 gehdrenden Fall wegen zu geringer
Abgastemperaturen nach der Niederdruckturbine die Frischdampftemperatur soweit
gesenkt werden, dal® die Temperaturdifferenz am Dampfaustritt den schon
erwahnten Minimalwert von 40°C annahm. Die Charakteristik unterscheidet sich
deutlich von Abb.42. Um an keinem Punkt die 10°C-Differenz zu unterschreiten,
muf eine hohe Abgastemperatur nach dem Abhitzekessel in Kauf genommen
werden. Dadurch entstehen hier im niederen Temperaturbereich relativ grof3e
Flachen zwischen Abgas- und Wassertemperatur.
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Abb.44 zeigt einen Fall, der zwischen den vorgestellten Extremen liegt. In der
Praxis kommt schon aufgrund der zugehdrigen Parameterwerte am ehesten dieser
Fall zur Anwendung.

Da die minimale Temperaturdifferenz zwischen den Kurven konstant bleibt, entsteht
bei einer Anderung der Abgastemperatur aus der Niederdruckturbine an

dieser Stelle im T,Q-Diagramm eine Art ,Drehpunkt” fur die abzuktihlenden Rauch-
gase. Dadurch fuhren hohe Rauchgas-Eintrittstemperaturen zu niederen Werten fur
die Abgastemperatur am Austritt und umgekehrt. Dieser Zusammenhang wird durch
die Abbildungen Abb. 42-45 bzw. Abb.45-47 ersichtlich.

T,Q-Diagramm

700

pi=40
S n=0.2
600 S T=1300°C

L mit GDDT, mit ZU
A . Dampfdruck: 339bar

\ Dampfmenge: 89 kg/s
500 N

N
[=}
o
/ /
/
/
/
/

Temperatur in °C
/

w
(=3
[S)

200 \

—T _H20 \
——T_Abgas N

0 . . . . .

350000 300000 250000 200000 150000 100000 50000 0
Enthalpie in kJ

Abb. 44: Abklihlungsverlauf im Abhitzekessel fiir die angegebenen Werte

Alle bisher dargestellten Diagramme zeigen Uberkritische Dampferzeugung, bei der
der Ubergang von flissiger zu gasférmiger Phase kontinuierlich verlauft. Bei einem
Druckniveau im unterkritischen Bereich vollzieht sich der Ubergang von Wasser zu
Dampf entlang einer Isotherme im T,s- und auch im hier besprochenen T,Q-
Diagramm. Je tiefer der Druck liegt, desto mehr Energie muf3 fur die Verdampfung
bei konstanter (, dann tieferer) Temperatur aufgebracht werden.

Die gemachten Aussagen Uber Exergieverlust und Abgastemperatur nach der
Dampferzeugung bleiben aber gliltig. Abb.45-47 zeigen wie zuvor T,Q-Diagramme
fur Anordnungen mit hoher Temperaturdifferenz an der Dampfaustrittsseite,
minimalem Temperaturunterschied an derselben Stelle (daflir groRes AT am
Rauchgasaustritt) bzw. fur einen Kreislauf, dessen Exergieverluste relativ
regelmaldig Uber den Warmeaustauschvorgang verteilt sind.
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T,Q-Diagramm
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Abb. 45: Abklihlungsverlauf im Abhitzekessel fiir die angegebenen Werte

T,Q-Diagramm

600

500 = pi=35

~_ n=0.1
~—
~~_ T=1200°C
> mit GDDT, ohne ZU
T~ Dampfdruck: 200bar
Dampfmenge: 60 kg/s
400

w
o
=)

Temperatur in °C

200 \\ ~_
100 \
—T_H20 \
—T_Abgas \

0 t t t t t t t
200000 180000 160000 140000 120000 100000 80000 60000 40000 20000 0

Enthalpie in kJ

Abb. 46: Abklihlungsverlauf im Abhitzekessel fiir die angegebenen Werte
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T,Q-Diagramm
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Abb. 47: Abklihlungsverlauf im Abhitzekessel fiir die angegebenen Werte

3.10. Verhalten weiterer ProzeRgroRen in Abhangigkeit von der Parameter-
kombination

Wirkungsgrad und spezifische Arbeit sind Ublicherweise jene Grofen, die einen
Kreislauf fir genauere Nachforschungen interessant machen oder aber seine
Unwirtschaftlichkeit unter Beweis stellen. Die vorangegangenen Kapitel beschaftig-
ten sich aus diesem Grund recht ausfuhrlich mit diesen Daten. Nichtsdestoweniger
wurde auch auf Schwierigkeiten hingewiesen, die die Verwirklichung einiger Falle
mit sich brachte. Im folgenden soll das Verhalten jener limitierenden Kenngrdélien
sowie einiger anderer, fir den Prozel} relevanter Daten untersucht werden, wobei
es in erster Linie darum geht, die Tendenzen zu zeigen. Es soll daher exemplarisch
anhand jeweils einer Konfiguration bzw. Mischtemperatur illustriert werden,

welchen Veranderungen die dargestellten GrdoRen bei Anderung der Parameter un-
terliegen. Zu diesem Zweck wurde die Anordnung ohne Gegendruck-Dampfturbine
bei einer 1200°C Mischtemperatur (ohne zweiten Warmetauscher) herangezogen.
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3.10.1.A-Werte

Die bisherige Untersuchung hat gezeigt, dal® viele Falle mangels Luftiberschusses
in zumindest einer der beiden Brennkammern nicht realisierbar sind. Abb.48 und 49
zeigen nun das Verhalten das Luftverhaltnisses A in den einzelnen Brennkammern
in Abhangigkeit vom Verdichterdruckverhaltnis und dem Parameter ,n“. Da die
Mischtemperatur des ausgewahlten Beispiels mit 1200°C relativ niedrig gewahlt
war, kommen die Werte fur A nicht in den Bereich von A=1.1.

Bei der Betrachtung des Luftverhaltnisses sind die fur diese Studie getroffenen An-
nahmen von Bedeutung, weil sie teilweise nennenswerten Einfluld auf den Luftliber-
schul® haben: Aus Tabelle 3.1. geht hervor, daf fur die Untersuchung der Kreislaufe
trockene Luft angenommen wurde. Da mit der Luftfeuchtigkeit auch Wasserdampf
in den Kreislauf eingebracht wird, wird dadurch das Luftverhaltnis etwas nach unten
korrigiert. Bei 60% relativer Luftfeuchtigkeit und einer Temperatur von 15°C waren
auf diese Weise 2.4kg/s Dampf zu bertcksichtigen.

Allerdings wird in der Berechnung davon ausgegangen, daf} die Kuhlluft zur Ganze
- an der Brennkammer vorbei - direkt in die Turbine geleitet wird. In der Praxis wird
aber die Brennkammer durch vorbeistromende Luft geklhlt, die im Anschluf3 in den
Brennraum gefuhrt wird und zur Verbrennung zur Verfugung steht. Dieser Effekt
macht sich starker bemerkbar als der erstgenannte, sodal® die berechneten Werte
fur A ,auf der sicheren Seite“ liegen.

In der Hochdruck-Brennkammer hangt das Luftverhaltnis bei gleicher Mischtempe-
ratur und ,Advanced Steam Injection Cycle“-Variante ausschlieRlich von der einge-
dusten Dampfmenge ab. Die kleinsten Werte fur A finden sich bei jenen

Luftiiberschuss in der ersten Brennkammer
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Verdichterdruckverhéltnis

Abb. 48: Luftliberschul3 in der ersten Brennkammer
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Luftiiberschuss in der zweiten Brennkammer
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Abb. 49: Luftliberschull in der zweiten Brennkammer

Parameterwerten, welche die grofdten Frischdampfmengen ermdglichen. Abb.48
zeigt den Verlauf des Luftverhaltnisses.

Im Niederdruck-Brennraum ist zusatzlich zu diesem Zusammenhang die Tempera-
tur vor der Verbrennung (und damit der Parameter ,n“) ein direkter Einflul3faktor, da
mit der zu Uberwindenden Temperaturdifferenz (mit ,n“) die bendtigte Brennstoff-
menge zu- und damit der Luftiberschul® abnimmt. Dieser Effekt bringt die gleichen
Tendenzen mit sich, die auch durch die Veranderungen der Frischdampfmenge
entstehen, da beispielsweise grolle Werte fiur ,n“ einerseits die Austrittstemperatur
aus der Hochdruck-Gasturbine senken, andererseits aber zu einer Zunahme der
erzeugbaren Frischdampfmenge fuhren. Die dadurch entstehende breitere Streu-
ung des Luftverhaltnisses in der zweiten Brennkammer wird noch zusatzlich ver-
starkt, weil die Brennstoffmengen wesentlich kleiner als im ersten Brennraum sind.
Aus diesem Grund wird durch eine - bezogen auf die Brennstoffmenge in der

ersten Brennkammer - kleine Anderung der liberschiissigen Luft das Luftverhaltnis
der zweiten Brennkammer deutlich beeinfluRt. GréolRere Werte fur A in der ersten
Brennkammer fuhren zu deutlich grofieren Werte im zweiten Brennraum.

Die Uberlagerten Auswirkungen dieser drei Effekte ergeben die in Abb.49 darge-
stellte starke Abhangigkeit des Luftverhaltnisses in der Niederdruck-Brennkammer
von der Parameterkombination.

Fir die Verbrennung in der zweiten Brennkammer steht einerseits die Kuhlluft aus
der Hochdruck-Gasturbine zur Verfligung, andererseits die Uberschissige Luft aus
der ersten Brennkammer. Wegen des Zusammenhangs dieser ,unverbrauchten®
Luft mit dem Luftverhaltnis im zweiten Brennraum ist bezuglich A=1.1 meistens die
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Gemischzusammensetzung in der ersten Brennkammer ausschlaggebend, A=1 wird
in der Mehrheit der Falle zuerst in der zweiten Brennkammer unterschritten.

Beim Vergleich der Abb.48 und 49 ist besonders der unterschiedliche Mal3stab zu
beachten, der fur die beiden Diagramme gewahlt werden mufte.

Fir den Uberwiegenden Anteil der Auslegungspunkte, die fur dieses Beispiel heran-
gezogen wurden, konnte eine Frischdampftemperatur von 600°C wegen zu geringer
Abgastemperatur nach der Niederdruck-Gasturbine nicht erreicht werden. Aus die-
sem Grund konnten bei einer Steigerung der Abgastemperatur nicht nur die Men-
gen an Frischdampf erhdéht werden, sondern auch dessen Temperatur. Dadurch
wurde die Zunahme der Dampfmenge etwas eingeschrankt. Dieser ,bremsende®
Effekt entfiel, sobald Frischdampftemperaturen von 600°C erreichbar waren und
damit dem herangezogenen Maximalwert entsprachen.

Wegen des starken Einflusses der zu erhitzenden Dampfmenge auf das Luftver-
haltnis fallt daher letzteres bei geringen Druckverhaltnissen bzw. grof3en Werte fur
,nN“ (hdhere Abgastemperaturen) starker ab als bei Parameterkombinationen, deren
Abgastemperaturen die Frischdampftemperatur beschranken. Dieser Effekt ist in
Abb.48 gut zu erkennen, wo die zu erhitzende Dampfmenge die einzige Einfluldgro-
Re darstellt.

3.10.2.Abgastemperatur nach der Hoch- und Niederdruck-Gasturbine

Die Abgastemperaturen sowohl nach der Hoch- als auch nach der Niederdrucktur-
bine hangen in erster Linie von der Mischtemperatur ab. Dartber hinaus spielen
das Verdichterdruckverhaltnis und der Druck in der zweiten Brennkammer (,,n%)

eine wesentliche Rolle, zumal durch diese beiden Grolien das Druck- und in weite-
rer Folge das Temperaturverhaltnis des Ein- und Ausgangszustandes der Turbinen
festgelegt wird.

Abb.50 veranschaulicht den Temperaturverlauf nach der Hochdruckturbine, der fur
den ,Advanced Steam Injection Cycle® ohne Gegendruck-Dampfturbine erstellt
wurde. Die Differenzen gegentber den anderen untersuchten Kreislaufen liegen bei
etwa 1-2°C, sodal} die Werte aus Abb.50 in sehr guter Naherung fur alle betrachte-
ten Konfigurationen gultig sind. Die Unterschiede ergeben sich durch Abweichun-
gen in der Rauchgas-Zusammensetzung und damit leicht variierte Isentropenexpo-
nenten.

Die Parameterkombinationen, fur die die Temperatur nach der Hochdruck-
Gasturbine (und damit in der zweiten Brennkammer) unter 1000°C liegt, kdnnen
hier sehr schnell gefunden werden und sind dieselben, auf die im Zusammenhang
mit den Abb.10-41 schon aus diesem Grund hingewiesen wurde.

In Abb.51 ist der Temperaturverlauf nach der Niederdruck-Gasturbine - wieder fur
die Konfiguration ohne Gegendruck-Dampfturbine - dargestellt. Da der Grol3teil der
Expansion in diesem Turbinenteil stattfindet, machen sich Veranderungen des Ver-
dichterdruckverhaltnisses in der Austrittstemperatur deutlich starker bemerkbar als
nach der Hochdruckexpansion. Aullerdem unterscheiden sich aus diesem Grund
die Konfigurationen untereinander etwas mehr, obwohl diese Differenzen wie zuvor
ausschlieBlich durch die Rauchgas-Zusammensetzung zustande

kommen.
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Temperatur nach der Hochdruck-Gasturbine

1200

1100 n=0.1

— n=0.15
’\0\‘
CEE——— =0.2
1000 | S n
\1
0\< ’\0\0\‘ =0.25
9 — » n=0.
c \0\<
— \1
5 T
® 900
Y
@
<%
£
)
-
800
Konfiguration ohne
Gegendruckdampfturbine
700 T_M=1200°C
600
20 25 30 35 40 45 50 55

Verdichterdruckverhiltnis

Abb. 50: Temperatur nach der Hochdruck-Gasturbine

Temperatur nach der Niederdruck-Gasturbine
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Abb. 51: Temperatur nach der Niederdruck-Gasturbine

54



3. PARAMETRISCHE STUDIE DES ,ADVANCED STEAM INJECTION CYCLE*

3.10.3.Abgastemperatur nach dem Abhitzekessel

Die Abgastemperaturen wurden im Zusammenhang mit den T,Q-Diagrammen
schon angesprochen. Abb.52 zeigt nun deren Verhalten in Abhangigkeit des Ver-
dichterdruckverhaltnis und des Exponenten ,n“. Energetisch sind hier niedere Werte
zwar gunstig, weil das letztendlich abgefuhrte Rauchgas nur mehr wenig Energie
enthalt. Entscheidend fur einen effizienten Kreislauf sind aber geringe Exergiever-
luste, welche nicht unbedingt mit geringen Abgastemperaturen nach dem Abhitze-
kessel einhergehen (vgl. Kap. 3.8.).

In der Praxis stellen die Kondensationstemperaturen verschiedener Sauren sowie
des Wassers oft einen unteren Grenzwert fur die Temperatur des abgekuhlten
Rauchgases dar. Dabei gelten flr die betreffenden Stoffe Partialdruckbedingungen.
In den Diagrammen in Kap.3.6. sind die davon betroffenen Auslegungspunkte ge-
kennzeichnet. In Abb.52 wurde davon Abstand genommen, weil nur Art und Gréle
der Abhangigkeit der Abgastemperatur von den verschiedenen Parametern de-
monstriert werden sollen.

Fiar die Abgastemperaturen nach der Dampferzeugung zeigt sich ein in gleichem
Male von ,n“ und dem Verdichterdruckverhaltnis abhangender Verlauf.

Bemerkenswert ist das kontrare Verhalten bezlglich der Abgastemperatur nach der
Niederdruck-Gasturbine (vgl. Kap.3.9.2.). Dieser Zusammenhang wurde in Kap.3.8.
(,Das T,Q-Diagramm®) schon angedeutet und findet hier seine Bestatigung.

Abgastemperatur nach der Dampferzeugung
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Abb. 52: Abgastemperatur nach der Dampferzeugung
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3.10.4.Erzeugbare Dampfmenge

Neben der schon angesprochenen starken Abhangigkeit des Luftverhaltnisses von
der Dampfmenge hat letztere auch in Bezug auf die Wasserversorgung erheblichen
Einfluld auf die Durchfuhrbarkeit von ,Advanced Steam Injection“-Anlagen. Nicht nur
die Aufbereitung des Wassers stellt das Problem dar, je nach Standort kdnnte auch
die Versorgung mit Frischwasser nicht ohne weiteres gewahrleistet sein.

Abb.53 gibt Aufschlu® Uber den Wasserverbrauch durch die Dampferzeugung in
Abhangigkeit von Verdichterdruckverhaltnis und Parameter ,n“. Erwartungsgemaf
lakt sich mit der heiResten Abgastemperatur nach der Niederdruck-Gasturbine die
groRte Menge an Dampf erzeugen. Die angesaugte Luftmenge in den untersuchten
Kreislaufen betragt 365kg/s; 140kg/s Dampf entsprechen daher fast 40% dieses
Massenstroms. Bei Kombianlagen liegt dieser Wert bei ca. 15%, was bei gleichem
Luftmassenstrom in etwa 55kg/s Dampf entsprache. Dieser Unterschied macht
deutlich, wieviel Frischdampf durch den Dampf selbst - nach der Expansion in der
Gasturbine - erzeugt werden kann.

Erzeugte Dampfmenge
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Abb. 53: Erzeugbare Dampfmenge
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4. Empfindlichkeitsstudie

4.1. Allgemeines

Um den Umfang der durchgeflihrten Kreislaufstudie im Gberschaubaren Rahmen zu
halten, wurden einige Grélken wahrend der gesamten Untersuchung als konstant
angenommen.

Nun drangt sich naturlich die Frage auf, welchen Einflu} eine etwaige Veranderung
dieser bislang konstant gehaltenen Randbedingungen mit sich bringt. In diesem
Kapitel wird versucht, darauf eine Antwort zu geben.

Aus der Vielzahl der berechneten Falle wurde eine Parameterkombination gewahlt,
die nach technischen und thermodynamischen Erwagungen zu den interessantes-
ten im Hinblick auf eine mogliche Verwirklichung zahilt.

Die Parameter lauten demnach: =40
n=0.2
Tw= 1300°C

Mit diesen Werten wurden alle Konfigurationen untersucht, die auch der parametri-
schen Studie unterzogen wurden, wobei auf eine gesonderte Betrachtung der Aus-
wirkungen eines zweiten Warmetauschers verzichtet wurde.

In Tab. 4.1. sind die nun variierten Grélken mit den zugehdrigen Variationsbreiten
festgehalten. Von den Werten aus Tab. 3.1. in Kap. 3.3. (,Festgehaltene GroRen
der parametrischen Studie®) blieben jene GroéRen unberlcksichtigt, deren Einflu®
auf das Ergebnis (bei einer einigermallen realistischen Variation) vernachlassigbar
ist oder umfangreicher Berechnungen bedurfte (Umgebungstemperatur).

Wirkungsgrade und Druckverlust:

TIVErICNEr s seeeeeeeeeennnrrrrreeeeeseeananssrneneeess 90 % polytrop  +2%
T HOChArUCK-GASIUTDIN =+« ««xseeerrrrrrrerrrrereeeeeees 86 % polytrop +2%
TINIEAErdruCk-GaStUrDING =+ xseeeeeeereeeeeeeeeeees 86 % polytrop  +2%
Kreislauf-Druckverluste...................... 10 % + 5%

Kihlluft-Massenstrome:

M Kihlluft fir die Hochdruck-Gasturbing «««-«««-++-+- 70 kg/s — 35 kg/s — 0 kg/s
M Kihlluft fir die Niederdruck-Gasturbing ««-««--++-+- 55 kg/s — 30 kg/s — 0 kg/s
Tab. 4.1.

Bei der Variation der Gasturbinen-Wirkungsgrade wurde sowohl jede Turbine ein-
zeln betrachtet als auch die gleichzeitige Absenkung bzw. Steigerung der poly-
tropen Wirkungsgrade beider Gasturbinen.
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Da verschiedene Mischtemperaturen, wie sie in der parametrischen Studie auftra-
ten, Ublicherweise auch unterschiedliche Kuhlluftmengen (bei gleicher Temperatur
der Kiuhlluft) erforderlich machen, kommt der Variation der Kihlluft-Massenstrome
besondere Bedeutung zu.

So wurden die Kiihimengen jeweils von ihrem urspringlichen Wert in zwei Schritten
auf O kg/s reduziert. AuRerdem wurden auch die Auswirkungen betrachtet, die ein
gleichzeitiger, volliger Verzicht auf Nieder- und Hochdruck-Kuhlluft nach sich zieht.
Als dritte Variation der Kuhlluftmengen wurden die urspringlich angenommenen
Massenstrome fur Hoch- bzw. Niederdruckteil vertauscht.

4.2. Auswirkungen auf thermischen Wirkungsgrad und spezifische Arbeit’

Durch die vorgenommenen Variationen an den oben beschriebenen Grolien ent-
standen in den Diagrammen, die die Auswirkungen der jeweiligen Veranderung auf
Wirkungsgrad und spezifische Arbeit darstellen (Abb.54,56,58,60,62), in guter
Naherung Geraden durch den Ausgangspunkt. Demzufolge haben Effekte, die im
folgenden fir den Anstieg eines Maschinenwirkungsgrades beschrieben werden,
mit vertauschten Vorzeichen auch Gultigkeit fur eine Absenkung desselben und
umgekehrt.

4.2.1. Niederdruck-Gasturbine, Kreislauf-Druckverlust

Bei allen Kreislaufen haben die Veranderungen des Wirkungsgrades der Nieder-
druck-Gasturbine um + 2% bzw. des Kreislauf-Druckverlustes um *5% sehr ahnli-
che Auswirkungen. So sinkt fur die jeweils ungunstige Abweichung vom Ausgangs-
wert der Wirkungsgrad deutlich ab, flr bessere Wirkungsgrade der besprochenen
Komponenten steigt er merklich an. Die Differenzen der Wirkungsgrade der Ge-
samtanlage gegenuber dem Ausgangspunkt liegen fur alle Schaltungen in dersel-
ben Gréflenordnung von etwa + 0.5 Prozentpunkten (geringfiigig mehr fir die ND-
Gasturbine), wobei die Verminderungen des Wirkungsgrades tendenziell etwas
starker sind als dessen Zuwachse. Mit steigendem Frischdampfdruck weisen die
Wirkungsgradzuwachse fallende, die -einbul3en jedoch steigende Tendenz auf.

Die spezifische Arbeit hingegen nimmt unter ,verschlechterten“ Bedingungen zu.
Bei den Konfigurationen ohne Zwischenuberhitzung zeigen sich dabei wesentlich
starkere Anderungen der spezifischen Arbeit als bei den Varianten mit Zwischen-
uberhitzung. Beide Effekte sind verstandlich, wenn man die Auswirkungen auf die
Dampferzeugung betrachtet:

Sowohl eine Erhdhung des Druckverlustes (+5%) als auch eine Verminderung des
Wirkungsgrades der Niederdruck-Gasturbine (-2%) bringen einen Anstieg der
Rauchgastemperatur am Eintritt in den Abhitzekessel mit sich: Im ersteren Fall liegt
dies am geringeren Druck- und damit Temperaturverhaltnis, welches in den Gastur-
binen genutzt werden kann. Bei einer Verschlechterung des Gasturbinen-
Wirkungsgrades hingegen steigt die Austrittstemperatur wegen der Zunahme der
Irreversibilitaten wahrend des Prozesses.

' In den weiteren Ausfuhrungen steht die Bezeichnung ,Wirkungsgrad® fur den thermischen Wir-
kungsgrad der gesamten Anlage.
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In den Fallen ohne Zwischenlberhitzung kann die damit zusatzlich zur Verfigung
gestellte Energie zur Ganze zur Frischdampferzeugung verwendet werden. Der zu-
satzliche Dampf steigert zwar die Leistung der Gesamtanlage betrachtlich, die Vor-
aussetzungen, die diese zusatzliche Dampfproduktion ermoglichen, senken im Ge-
genzug jedoch den Wirkungsgrad der Gesamtanlage.

Auch bei den Konfigurationen mit Zwischenuberhitzung kann durch das Mehrange-
bot an Energie im Rauchgas die erzeugte Dampfmenge gesteigert werden. Aller-
dings wird die gesamte zusatzliche Dampfmenge nach der Expansion in der Dampf-
turbine in den Abhitzekessel zurtickgefuhrt, um dort erneut auf Frischdampftempe-
ratur erhitzt zu werden. Dadurch fallt die Steigerung der Frischdampfmenge und
damit die Abnahme der spezifischen Arbeit nicht so deutlich aus wie in den oben
beschriebenen Fallen ohne Zwischenuberhitzung.

4.2.2. Hochdruck-Gasturbine

Da in der Hochdruckturbine das abgebaute Druckgefalle wesentlich kleiner ist als in
Niederdruck-Gasturbine, wirken sich Veranderungen des Maschinenwirkungs-
grades weniger stark auf die Leistungsdaten der Gesamtanlage aus. Nichtsdesto-
trotz ist bei einem angenommenen Anstieg des polytropen Wirkungsgrades um
zwei Prozentpunkte eine - wenn auch vergleichsweise geringe - Steigerung der
Effizienz der Gesamtanlage festzustellen.

Das Rauchgas tritt in diesem Fall zwar etwas kuhler aus der Hochdruck-Gasturbine
aus, wird aber in der zweiten Brennkammer wieder auf HeilRgastemperatur erhitzt,
sodal}y der Prozeld der Niederdruckexpansion unverandert bleibt. Der Einfluld des
geringflugig erhdhten Brennstoffbedarfs in der Niederdruck-Brennkammer auf die
Zustandsanderung in der Niederdruck-Gasturbine liegt jenseits der Rechengenau-
igkeit. (Die Temperatur nach der Hochdruck-Gasturbine variiert nur um ca. £ 5°C).
Aus diesem Grund bleibt auch die erzeugbare Dampfmenge unverandert und die
Mehrleistung der Hochdruckturbine schlagt sich neben der Wirkungsgradsteigerung
auch in einem Anstieg der spezifischen Arbeit nieder.

Diese Zusammenhange gelten in gleichem Mal3e fur alle Konfigurationen. Auch die
Veranderungen des Wirkungsgrades bewegen sich fur alle untersuchten Varianten
in derselben GroRenordnung von etwa + 0.1 bis 0.2 Prozentpunkten.

4.2.3. Niederdruck- und Hochdruck-Gasturbine

Werden nun beide Gasturbinen-Wirkungsgrade gleichzeitig verandert, so kommt es
zu einer Uberlagerung der beschriebenen Auswirkungen. (In den Diagrammen
Abb.54,56,58,60,62 kann dies mittels einer Vektoraddition nachvollzogen werden.)

Die Unterschiede zwischen den einzelnen Konfigurationen, die bei der Variation des
Wirkungsgrades der Niederdruck-Gasturbine durch die Zwischenlberhitzung ent-
stehen, gehen demzufolge auch bei einer gemeinsamen Veranderung beider Gas-
turbinen-Wirkungsgrade in das Ergebnis ein.

Die spezifische Arbeit bleibt fur die Falle mit Zwischenuberhitzung bei der hier vor-
genommenen Variation der Maschinenwirkungsgrade so gut wie unverandert. Die
Reduktion der spezifischen Arbeit, die ein besserer Wirkungsgrad der Niederdruck-
Gasturbine mit sich bringt, wird durch den Gewinn bei einer Verbesserung des Wir-
kungsgrades der Hochdruckturbine ausgeglichen.

59



4. EMPFINDLICHKEITSSTUDIE

Im Gegensatz dazu bleibt bei den Konfigurationen ohne Zwischeniberhitzung bei
der gleichzeitigen Betrachtung beider Turbinenwirkungsgrade die vergleichsweise
grolde Variationsbreite der spezifischen Arbeit erhalten, die durch die Veranderun-
gen des Wirkungsgrades der Niederdruck-Gasturbine entsteht. Durch das Verhalten
der Hochdruckturbine kann diese Abhangigkeit nur etwas abgeschwacht, nicht aber
ausgeglichen werden.

In gleicher Weise wie die spezifische Arbeit ergibt sich auch die Wirkungsgradver-
anderung der Gesamtanlage durch eine additive Uberlagerung der Auswirkungen
von beiden einzelnen Gasturbinen. Wegen des verhaltnismalig schwachen Bei-
trags der Hochdruck-Gasturbine sind die zusatzlichen Gewinne bzw. Abstriche ge-
geniiber der alleinigen Anderung des Wirkungsgrades der Niederdruckturbine ent-
sprechend gering.

4.2.4. Verdichter

Auch beim Verdichter steigen durch Veranderungen des polytropen Wirkungsgra-
des sowohl Wirkungsgrad als auch spezifische Arbeit der gesamten Anlage. Aller-
dings sind die entstehenden Differenzen zu den Werten des Ausgangspunktes nun
etwa dreimal so grold wie zuvor bei der Hochdruck-Gasturbine. Der Wirkungsgrad
der Gesamtanlage andert sich bei der durchgeflihrten Variation um ungefahr + 0.4
Prozentpunkte. Bezogen auf die Leistung, die vom Verdichter aufgenommen wird,
erscheint dieser Einfluy auf3erordentlich grof3, zumal er in der GréRenordnung fast
jenen der Niederdruck-Gasturbine erreicht. Alle untersuchten Kreislaufe zeigen im
grolen und ganzen gleiches Verhalten, allerdings werden die Kreislaufe mit Zwi-
schenlUberhitzung tendenziell starker vom polytropen Verdichterwirkungsgrad
beeinflul3t. Dies hangt vermutlich mit dem kleineren Massenstrom in den Turbinen
zusammen (weniger Frischdampf), aufgrund dessen sich gleiche Leistungsdifferen-
zen der Einzelkomponenten deutlicher bemerkbar machen.

4.2.5. Kihlluftmengen

e Die Reduktion der Kuhlluftmenge fur den Niederdruckteil bewirkt Veranderungen
von Wirkungsgrad und spezifischer Arbeit in dieselbe Richtung wie Verbesserungen
des Hochdruck-Gasturbinen- oder Verdichterwirkungsgrades. Werden statt 55 kg/s
nur 30 kg/s fir Niederdruck-Kihlzwecke aus dem Verdichter entnommen, sind die
Auswirkungen mit denen so gut wie identisch, die bei der Verbesserung des poly-
tropen Wirkungsgrades der Hochdruck-Gasturbine um zwei Prozentpunkte festzu-
stellen waren. Bei einem volligen Verzicht auf die Niederdruck-Kuhlluft kdnnen Wir-
kungsgrad und spezifische Arbeit noch einmal um den gleichen Betrag verbessert
werden. Diese Verbesserungen treten in gleichem Malde bei Konfigurationen mit
bzw. ohne Zwischenuberhitzung auf. Der zusatzliche Luftmengenstrom, der nun
auch den Hochdruckteil ,Advanced Steam Injection Cycle durchlauft, steigert die
abgegebene Leistung der Anlage bei gleicher angesaugter Luftmenge. Diese zu-
satzliche Leistung wird aulerdem mit sehr hohem marginalen Wirkungsgrad er-
zeugt, weshalb auch der Anlagenwirkungsgrad etwas zunimmt.

e Anders verhalt es sich mit der Hochdruck-Kuhlluft: Ohne Zwischenuberhitzung
hat die Grolle der abgezweigten Luftmenge keinen EinfluR auf das Ergebnis: Da
ohne Kuhlluft kein Dampf im Warmetauscher Uberhitzt werden kann, bedarf es
mehr Brennstoffs, um den Dampf in der Brennkammer auf HeilRgastemperatur zu
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erhitzen. Gleichzeitig steht aber die Luft entsprechend heil3er zur Verfigung. Die
dadurch eingesparte Brennstoffmenge entspricht genau der fur die Erhitzung des
Dampfes zusatzlich bendtigten. Nicht nur der Brennstoffbedarf bleibt unverandert,
auch das Rauchgas vor der Hochdruckturbine weist exakt dieselbe Zusammenset-
zung und dieselbe Mischtemperatur auf. Die Daten der Gesamtanlage werden
durch diese internen Verschiebungen also nicht beeinfluf3t.

Wird die gesamte Dampfmenge nach der Dampfturbine (entweder im Warmetau-
scher oder im Abhitzekessel) Uberhitzt, andern sich mit abnehmender Kuhlluft-
menge die Daten des Kreislaufs sehr wohl. Wird keine oder nur wenig Luft in den
Warmetauscher geleitet, so sinkt auch die Menge das Dampfes, der dort Uberhitzt
werden kann. Dadurch vergroRert sich der Anteil, der zur Zwischentberhitzung in
den Abhitzekessel zurlckgefuhrt werden mul}, was wiederum eine Reduktion der
insgesamt erzeugbaren Frischdampfmenge zur Folge hat. Da weniger Frischdampf
auch bedeutet, da® im Rauchgas weniger Energie enthalten ist, wird die Frisch-
dampfmenge noch weiter eingeschrankt. Auf diese Weise sinkt die spezifische
Arbeit der Gesamtanlage enorm ab.

Der Wirkungsgrad hingegen nimmt einige Zehntel Prozentpunkte zu. Dies ent-
spricht der Beobachtung, die in Kap.3. schon in Zusammenhang mit dem zweiten
Warmetauscher gemacht wurde. Der Einsatz dieses Niederdruck-Warmetauschers
brachte ebenfalls einen Anstieg der spezifischen Leistung auf Kosten des Wir-
kungsgrades.

e Ein Austausch der Kuhlluftmengen fuhrt nur bei den Fallen mit Zwischenuberhit-
zung zu nennenswerten Verschiebungen. Fur die errechneten Punkte, die sich auch
durch Uberlagerung der bisherigen Kiihimengenvariation ergeben - wobei fur die
Niederdruck-Kuhlluft extrapoliert werden muf} -, ergeben sich dieselben Wirkungs-
grade wie im Ausgangszustand. Die spezifische Arbeit nimmt allerdings merkbar
ab.

Bei den Konfigurationen ohne Zwischenuberhitzung nehmen Wirkungsgrad und
spezifische Arbeit etwas geringere Werte an. Dies entsteht durch die Fortfihrung
des Verhaltens bei variierter Niederdruck-Kuhlluft Uber den Ausgangszustand hin-
aus. Die Hochdruck-Kiihlluftmenge hat keinen EinfluR auf das Ergebnis. Die Ande-
rungen sind aber nur von sehr bescheidener Grolde, weshalb auf eine Darstellung in
den Diagrammen verzichtet wurde.

e Da bei den Kreislaufen ohne Zwischenuberhitzung weder Wirkungsgrad noch
spezifische Arbeit durch die Hochdruck-Kuhlluftmenge beeinflul3t werden, wird das
Ergebnis fur volligen Verzicht auf Kahlluft in den Diagrammen durch den mit ,70/0*
(70 kg/s HD-KUhlluft, 0 kg/s ND-Kuhlluft) gekennzeichneten Punkt reprasentiert.

Fur die Falle mit Zwischenuberhitzung hingegen wurden Punkte errechnet, die auch
aus der Uberlagerung bisher ermittelter Einfliisse (bei Verzicht auf

HD-Kuhlluft bzw. ND-KUhlluft) hervorgehen. Dadurch entstehen gegeniber dem
Ausgangszustand betrachtliche Wirkungsgradzuwachse (+ 0.6 bis 0.8 Prozentpunk-
te), allerdings bei deutlich verminderter spezifischer Arbeit.
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4.3. Auswirkungen auf den LuftliberschuBl

Neben den Auswirkungen auf Wirkungsgrad und spezifische Arbeit sind - beson-
ders fur veranderte Kuhlluftstrdome - auch die Abweichungen vom Luftverhaltnis im
Referenzpunkt von Interesse. Aus diesem Grund wurde in dieser Empfindlich-
keitstudie auch dieser Zusammenhang betrachtet und in den Diagrammen darge-
stellt.

Es zeigte sich, dald neben den Kuihlluftmengen nur die Variation des Kreislauf-
Druckverlustes und der Wirkungsgrad der Niederdruck-Gasturbine einen nennens-
werten Einfluld auf das Luftverhaltnis haben. Nicht nur in ihren Auswirkungen auf
Wirkungsgrad und spezifische Arbeit, auch in ihrem Einfluld auf den Luftuberschul®
sind sich die beiden letztgenannten Parameter sehr ahnlich.

Durch die Anderung des Wirkungsgrades der Hochdruckturbine weichen die Werte
fur das Luftverhaltnis A nur wenige Hundertstel von den Ausgangswerten ab - und
dies auch nur in der zweiten Brennkammer (vgl. Kap.4.2.2.). Auf eine Darstellung in
den Diagrammen Abb.55,57,59,61,63 wurde daher verzichtet. Im Hochdruck-
Brennraum findet Uberhaupt keine Veranderung statt, weil die Zusammensetzung
des zu erhitzenden Gemisches unverandert bleibt. Wegen des vernachlassigbaren
Einflusses der Hochdruck-Gasturbine sind die Ergebnisse bei der Veranderung des
Wirkungsgrades der Niederdruck-Gasturbine mit jenen praktisch identisch, die
durch die gleichzeitige Variation beider Gasturbinen-Wirkungsgrade erzielt werden.

Ebenso wie bei der Hochdruckturbine liegt auch beim Verdichter der Einflu® auf den
Luftiberschul® bei der vorgenommenen Variation des Wirkungsgrades im Bereich
weniger Hundertstel. Von einer Darstellung in den Abbildungen wurde daher Ab-
stand genommen. Bemerkenswert erscheint allerdings, da® bessere Wirkungsgra-
de wegen geringerer Austrittstemperaturen einen negativen Einflufd auf das Luftver-
haltnis haben.

Die Werte fur A schwanken durch Senkung bzw. Steigerung des Kreislauf-
Druckverlustes oder des polytropen Wirkungsgrades der Niederdruck-Gasturbine
um ca. £ 0.1. Die Auswirkungen sind bei den Anlagen ohne Zwischenuberhitzung
etwas groer, was darauf zurickzufuhren ist, dal auch hier wieder die Menge des
erzeugten Frischdampfes durch die Variationen der Teilwirkungsgrade groRere An-
derungen erfahrt (vgl. Kap.4.2.1.). Fur alle Konfigurationen gilt, dal® der Luftuber-
schuly in der Niederdruck-Brennkammer starkeren Abweichungen unterliegt als je-
ner in der ersten Brennkammer.

Die mit der Verringerung der Kihlluftmenge verbundenen Anderungen des Luft-
uberschusses sind wesentlich groRer als die bisher beschriebenen.

e Durch die Reduktion der Niederdruck-Kuhlluft steigt in beiden Brennkammern der
Luftiberschul® merklich an: Der nicht verwendete Teil der Kuhlluft wird weiter ver-
dichtet und in die erste Brennkammer geleitet. Anschliel3end vergrél3ert der Anteil,
der dort nicht fur die Verbrennung bendtigt wird - zumeist der gesamte zusatzliche
Luftmengenstrom - , auch in der Niederdruck-Brennkammer das Luftverhaltnis. In
der zweiten Brennkammer wirkt sich wegen des geringeren Brennstoffbedarfs die
gleiche Menge zusatzlich verfugbarer Luft noch starker auf den Luftiberschul} aus.
Aus dem gleichen Grund ergeben auch die gleichen Mengen an zusatzlicher
Verbrennungsluft bei den Kreislaufen mit Zwischenuberhitzung in beiden Brenn-
kammern grof3ere Abweichungen der Luftverhaltnisse als bei den Konfigurationen
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ohne Zwischenuberhitzung, weil der Gesamtmassenstrom - und damit die bendétigte
Brennstoffmenge - geringer ist. (Unterschiede in der Frischdampfmenge)

e Auch bei der Betrachtung der Hochdruck-Kuhlluft ergeben sich wieder Unter-
schiede zwischen den Konfigurationen:

In den Fallen mit und ohne Zwischenuberhitzung steht die urspringliche Hoch-
druck-Kuhlluft nunmehr der Verbrennung in der ersten Brennkammer zur Verfu-
gung. Da sich aber fUr die Falle mit Zwischenuberhitzung im Zuge dieser Verande-
rung die erzeugbare Dampfmenge reduziert (siehe Kap.4.2.5.), fallt der Anstieg des
Luftiberschusses grofRer aus. Aullerdem steigt das Luftverhaltnis in der zweiten
Brennkammer, weil sich auch hier der Brennstoffbedarf wegen der reduzierten
Dampfmenge verringert.

Im Gegensatz dazu findet ohne Zwischenuberhitzung zwar eine Steigerung von A in
der ersten Brennkammer durch die reduzierte Hochdruck-Kuhlluftmenge statt, der
Luftiberschul® in der zweiten Brennkammer bleibt aber unverandert, da das Gas-
gemisch nach der Hochdruck-Gasturbine keine Veranderungen aufweist.

e Der gleichzeitige Verzicht auf beide Kihlluftstréme ergibt als Uberlagerung der
bisher beschriebenen Falle erwartungsgemal die hochsten Werte fur den Luftiber-
schuly A. Die Verbesserung des Luftiberschusses ist dabei beachtlich. Auch hier
finden die Aussagen aus Kap.3.9.1. (,A-Werte“) ihre Bestatigung, wonach das Luft-
verhaltnis der zweiten Brennkammer starkeren Anderungen unterliegt als jenes in
der ersten Brennkammer.

e Ebenfalls beriucksichtigt ist in den Diagrammen ein Austausch der Kuhlluftmen-
gen fur Hoch- bzw. Niederdruck-Gasturbine. Die Hochdruck-Gasturbine wird bei
dieser Betrachtung also mit 55kg/s Luft anstatt wie bisher mit 70kg/s gekunhlt, der
Massenstrom fur die Kihlung der Niederdruckturbine betragt hingegen 70kg/s statt
55kg/s. In der ersten Brennkammer steigt A dadurch leicht an, weil etwas weniger
Hochdruck-Kuhlluft (die nicht als Verbrennungsluft verwendet wird) auf Mischtem-
peratur erhitzt werden mufd. Dadurch nimmt die erforderliche Brennstoffmenge ge-
ringfugig ab. Der zweiten Brennkammer steht dadurch zwar einige Luft zusatzlich
zur Verfugung, allerdings werden aber nur mehr 55 kg/s anstatt 70 kg/s aus dem
Hochdruck-Kuhlsystem in den zweiten Brennraum geleitet. Dies alleine Uberwiegt
den vorher genannten Effekt bei weitem. Zusatzlich vermindert wird das Luftver-
haltnis durch den Umstand, dal3 nunmehr die groRere Luftmenge (ND-Kuhlluft) von
relativ niederer Temperatur auf HeilRgastemperatur erhitzt werden muf}, wahrend
der kleinere Teil (HD-Kuhlluft) schon recht hohe Temperaturen aufweist. In den bis-
herigen Fallen war die Massenverteilung umgekehrt und der Brennstoffbedarf in der
zweiten Brennkammer entsprechend geringer.

4.4. Diagramme

In den Abb.54-63 sind die Resultate dargestellt, welche bisher beschrieben und er-
lautert wurden. Zur besseren Ubersichtlichkeit sind die Ergebnisse fiir die Leis-
tungsdaten und den Luftiberschuly fir jede Konfiguration auf jeweils einer Seite
zusammengefallt. Die Art des Kreislaufs kann direkt der Beschreibung in den Dia-
grammen entnommen werden.
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Einfliisse von Maschinenwirkungsgraden, Kiihlluftmengen und Kreislaufdruckverlust auf
Anlagenwirkungsgrad und spezifische Arbeit
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Luftverhéltnis in den beiden Brennkammern in Funktion der Kiihlluftstrome, des
Wirkungsgrades der NDGT und des Kreislaufdruckverlustes
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Einfliisse von Maschinenwirkungsgraden, Kiihlluftmengen und Kreislaufdruckverlust auf
Anlagenwirkungsgrad und spezifische Arbeit
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Einfliisse von Maschinenwirkungsgraden, Kiihlluftmengen und Kreislaufdruckverlust auf
Anlagenwirkungsgrad und spezifische Arbeit
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Luftverhéltnis in den beiden Brennkammern in Funktion der Kiihlluftstrome, des
Wirkungsgrades der NDGT und des Kreislaufdruckverlustes
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Einfliisse von Maschinenwirkungsgraden, Kiihlluftmengen und Kreislaufdruckverlust auf
Anlagenwirkungsgrad und spezifische Arbeit
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Luftverhéltnis in den beiden Brennkammern in Funktion der Kiihlluftstrome, des
Wirkungsgrades der NDGT und des Kreislaufdruckverlustes
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Einfliisse von Maschinenwirkungsgraden, Kiihlluftmengen und Kreislaufdruckverlust auf
Anlagenwirkungsgrad und spezifische Arbeit
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Luftverhéltnis in den beiden Brennkammern in Funktion der Kiihlluftstrome, des
Wirkungsgrades der NDGT und des Kreislaufdruckverlustes
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5. Moglichkeiten zur Verwendung des Dampfes zu Kuihlzwecken

5.1. Ausgangssituation

In der durchgefihrten parametrischen Studie wurde durchwegs von einer offenen
Luftkihlung ausgegangen. Die Ergebnisse haben gezeigt, dald unter dieser Voraus-
setzung wegen mangelnden Luftiberschusses erhebliche Einschrankungen der
realisierbaren Parameterkombinationen in Kauf genommen werden mussen. Des
weiteren hat sich herausgestellt, dal} dieses Problem deutlich entscharft werden
konnte, wenn die abgezweigte Kuhlluft fur die Verbrennung zur Verfigung stlinde.

Da die Notwendigkeit der Kiihlung unbestritten ist, muf3 nun nach anderen Moglich-
keiten gesucht werden, die Materialtemperaturen im zulassigen Bereich zu halten.

Im untersuchten Prozel} bietet sich zu diesem Zweck naturlich die Verwendung von
Dampf als Kuhlmittel an.

Weil die Kihlung der Schaufeln als anschaulichstes Beispiel befunden wurde, wird
im folgenden die Kihlung unter besonderer Berucksichtigung der Schaufelkiihlung
betrachtet. Die gemachten Aussagen gelten prinzipiell aber fir alle zu kithlenden
Bauteile.

5.2. Vergleich der Kilhimedien Luft und Dampf

Um die Kuhleigenschaften von Luft und Dampf vergleichen zu kdnnen, mussen
zuerst die wesentlichsten EinfluRgréfien fur die Warmeulbertragung gefunden
werden. Da die pro Flache Ubertragene Warmemenge allgemein durch

g = aAT (5.1)
G oo Ubertragene Warmemenge pro Flacheneinheit in kd/m?
O, Warmelibergangszahl in kJ/(m*K)
AT o, Temperaturdifferenz (K)

gegeben ist, hangen die Kuhleigenschaften der beiden Medien nur von der
Warmeubergangszahl « ab, solange gleiche Temperaturen vorausgesetzt werden
konnen. Diese Warmeulbergangszahl « wird durch die Geometrie, die Stromungs-
verhaltnisse und die Eigenschaften des Fluids beeinfluRt und kann in folgender
Form angeschrieben werden [6]:

pvc, 0.75 075 7 02
O{=k'W:k'p % 'Cp' D (52)
Koo konstanter Wert Moo, dynamische Zahigkeit in kg/ m-s
o RPN Dichte in kd/kg Cpoveveenenann. spezifische Warme in kJ/ kg-K
Virooeeeenean Strdmungsgeschwindigkeit in m/s D..... hydraulischer Durchmesser in m
Re.......... Reynoldszahl
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Die spezifische Warme ¢, des Dampfes ist ungefahr doppelt so gro3 wie jene von
Luft. Aus diesem Grund bendtigt man - bei gleichen Strdmungsverhaltnissen und
Temperaturen - fur die Abfuhr der gleichen Warmemenge bei Dampf nur etwa die
Halfte der erforderlichen Luftmenge. Anders ausgedrickt kann die gleiche Menge
Dampf bei gleicher Temperatursteigerung doppelt soviel Warme aufnehmen.

Im Gegensatz zur Kuhlluft kann Dampf ohne erheblichen Mehraufwand bei einem
Druck zur Verfugung gestellt werden, der Uber dem Verdichteraustrittsdruck liegt.
Dadurch erhdht sich fiur ansonsten gleiche Voraussetzungen die Stromungsge-
schwindigkeit im Kuhlkanal, was gemal Gleichung (5.2) auch mit einem Anstieg der
Warmeubergangszahl « verbunden ist.

Die beiden Medien unterscheiden sich aber nicht nur in der Warmeubergangszahl
und damit im erforderlichen Massenstrom sehr stark voneinander, sondern auch in
ihrer Dichte. Aufgrund dieser beiden Umstande ergeben sich deutlich veranderte
Volumenstrome.

Ein fur Luftkihlung ausgelegtes Kuhlsystem ohne Abanderung mit Dampf zu spei-
sen, bringt daher im Normalfall nicht den gewlnschten Erfolg.

Die besseren Kuhleigenschaften des Dampfes lassen nun eine erheblich
intensivierte Warmeulbertragung vom heillen Rauchgas zum Kuhlmedium zu. Fur
jeden stationaren Zustand dieser Warmeulbertragung stellt sich ein Gleichgewicht
des Warmeubergangs vom Heil3gas auf die SchaufelaulR3enseite, der Warmeleitung
durch die Schaufelwand und letztendlich des Warmeulbergangs von der Schaufel-
innenseite zum Kiihimedium ein. Stehen fiir alle drei Ubergénge gleiche Flachen
zur Verfugung, 1aRt sich fur ein einfaches Modell schreiben:

q =0y '(THG - TS‘A) = Agw '(];*A - 7191) =0y (7;1 - TKM) (5.3)
7 AT {ibertragene Warmemenge pro Flacheneinheit in kJ/m?
QUG evneeeeeeevenenns Warmeiibergangszahl auf der HeiRgasseite in kJ/(m*K)
O, Warmelbergangszahl auf der gekulhlten Seite in kJ/(mz-K)
THG oo HeilRgastemperatur
Tt Temperatur der aulleren Schaufeloberflache
TSt e Temperatur der inneren Schaufeloberflache
TR, Temperatur des Kihimediums
A oo Warmeleitzahl des Schaufelmaterials in kd/m-K

Wird ax nun gesteigert - z.B. durch den Ersatz von Kuhlluft durch Kihldampf -,

und die Temperaturen des Kuhimediums Tx,, und der aul3eren Schaufeloberflache
Ts4 konstant gehalten, so wird die Temperatur an der Schaufelinnenseite Ts; redu-
ziert (Asy=const. 1), wahrend die Heildgastemperatur Ty; erhdht werden kann bzw.
muf3. Mit diesem an sich winschenswerten Effekt ist auch ein Anstieg der abgeflhr-
ten Warmemenge verbunden. Dadurch steigt der Temperaturgradient in der Schau-
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felwand, was wiederum erhohte thermische Spannungen mit sich bringt. Eine Ver-
besserung der Kuhleigenschaften des verwendeten Kuhilmittels fihrt daher nicht
uneingeschrankt zu groReren abflihrbaren Warmemengen und héheren mdglichen
Heillgastemperaturen. Auch mit Dampf als Kuhlmedium machen sich diese Ein-
schrankungen deutlich bemerkbar.

Als Nachteil der Dampfkuhlung muf} das Problem der Kondensation in den Kuhlka-
nalen erwahnt werden. Fir normale Betriebszustande besteht zwar keine Gefahr,
da der Dampf leicht Uberhitzt zur Verfugung steht und sich in den Kuhlkanalen
sowohl durch den Druckabfall als auch Temperaturanstieg noch weiter vom gesat-
tigten Zustand entfernt. FlUr gewisse Betriebszustande - wie z.B. An- und Abfahren
oder den Betrieb mit geringer Last etc. - oder fur Notfalle mu® man aber die Mog-
lichkeit einer (vorubergehenden) Luftkihlung vorsehen, um Kondensation in den
Kuhlkanalen zu vermeiden.

5.3. Offene Dampfkiihlung

Die in Kap.5.2. (,Vergleich der Kihimedien Luft und Dampf“) angestellten Betrach-
tungen zur Schaufelkiihlung beziehen sich auf ein Modell, in dem ein Kiuhlkanal in
einer von HeilRgas umstromten Schaufel verlauft.

Beim offenen Kuhlsystem verlauft die Kihlung nach diesem Prinzip, anschliel3end
wird das Kuhimittel dem heilen Rauchgas beigemischt - bei den Turbinenschaufeln
geschieht dies an der Hinterkante der Schaufel. Dadurch entstehen Stromungsver-
luste, weil die Geschwindigkeitsdreiecke des Heildgases und jene des Kuhilmittels
nicht Ubereinstimmen. Aulierdem entstehen weitere Leistungseinbul3en, weil nur
ein Teil der Expansion des Kuhlimediums fur die Leistungserzeugung genutzt wer-
den kann. Ublicherweise wird das Prinzip der offenen Kiihlung noch durch kleine
Offnungen in der Schaufelwand erweitert, sodall das ausstromende Kiihimedium
als ,Isolation” zwischen HeilRgas und Schaufeloberflache fungiert. Dieses Verfahren
nennt man Filmkihlung. Dadurch wird nicht nur die Schaufeloberflache vor dem
Heillgas geschutzt, sondern auch die Temperaturdifferenz zwischen der Schaufel-
oberflache und dem Rauchgas an der Schaufeloberflache verringert. Letzterer Um-
stand fuhrt zu kleineren Warmemengen, die durch die Schaufelwand hindurch an
das Kihlmedium abgegeben werden mussen. In Gleichung (5.3) wird dann anstelle
der HeilRgastemperatur Ty die Filmtemperatur eingesetzt, welche durch

_ Ty + Ty
2

definiert ist. Durch diesen ,Film“ wird die thermische Belastung des zu kuhlenden
Materials deutlich gesenkt.

T. (5.4)

Die einfachste Methode, von der offenen Luftkihlung, die in den untersuchten
Kreislaufen angenommen wurde, auf Dampfkihlung Uberzugehen, ist der Ersatz
der Kuhlluft durch Dampf in einem offenem Kuhlsystem unter Beibehaltung aller
anderen Prozefl3grof3en. (Gemall den obigen Aussagen ist auch damit eine Neuaus-
legung des Kiihlsystems verbunden. Auf die hier angestellten Uberlegungen hat
dieser Umstand aber keine Auswirkungen.) Durch die Verwendung von Dampf an-
stelle von Luft als KihImittel bleibt das Verhalten des Kreislaufs erhalten,

solange der Austausch energetisch ausgewogen vollzogen wird. Das bedeutet, dal®
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das Verhaltnis der ausgetauschten Massen dem Kehrwert der zugehérigen spezifi-
schen Warme entspricht:

m U, c am, 2
Lufi __pD pf ~ (55)

mDampf c p,Luft 1

Weder fir den Brennstoffbedarf noch fur die Leistung der Turbine sind in einer ver-
einfachten Betrachtung Anderungen zu erwarten, weil es sich bei dem vorgenom-
menen Austausch der Kuhlluft durch Dampf nur um eine innere Verschiebung han-
delt. Die Warmezufuhr von aufden bzw. Leistungsabgabe nach auf3en bleiben da-
von unberuhrt. Anders ausgedrlckt: Ob der Dampf in der Turbine expandiert und
die Luft durch die Kuhlkanale geleitet wird oder umgekehrt, hat auf das Ergebnis
keinen Einfluf3.

Durch den energetisch gleichwertigen Austausch von Luft und Dampf wird zwar der
Kihimassenstrom gemafl Gleichung (5.5) auf die Halfte reduziert, die Strémung
bleibt aber durch die Beimischung des Kuhimittels in gleichem Male gestort.
Wegen der unterschiedlichen Eigenschaften von Luft und Dampf sind fir den
halben Dampfmassenstrom verglichen mit dem vollem Luftmassenstrom in einer
ersten Abschatzung gleiche Auswirkungen zu erwarten.

Wie bei der offenen Luftkihlung, bei der die Niederdruck-Kuhlluft an entsprechen-
der Stelle wahrend der Verdichtung abgezweigt wird, muf® auch der Kuhldampf fur
beide Gasturbinen mit unterschiedlichen Druckniveaus zur Verfugung gestellt
werden. Diese Forderung kann auf unterschiedliche Weise erfullt werden:

e Zweidruckkessel

Durch die Einflhrung eines zweiten Druckniveaus im Abhitzekessel lassen sich
die Druckniveaus von Niederdruck-Kihldampf und Hochdruck-Frischdampf ge-
trennt wahlen. Die gesamte erzeugbare Dampfmenge nimmt dabei zu, weil die
Energieaufnahme des recht kiihlen Niederdruckdampfes gering ist. Der
Massenstrom des Frischdampfes, der in der Gegendruck-Dampfturbine expan-
diert werden kann, verringert sich aber, da nicht mehr soviel Energie zur Erzeu-
gung hochwertigen Dampfes zur Verfugung steht.

Neben dem Nachteil der gréfieren Dampfmenge, die das zumeist ohnehin gerin-
ge Luftverhaltnis ungunstig beeinflul3t, macht diese Variante einen betrachtlichen
Mehraufwand fir den komplizierteren Abhitzekessel erforderlich.

e Drosseln

Um die zweite Druckstufe im Abhitzekessel zu vermeiden, kann der gesamte
Dampf bei einem Druck erzeugt und in der Gegendruck-Dampfturbine expandiert
werden. Die fur den Niederdruckteil benétigte Dampfmenge, deren Druck zu
hoch fur eine unmittelbare Verwendung ist, kann nun durch Drosselung auf das
gewunschte Druckniveau gebracht werden. Exergetisch ist diese Moglichkeit au-
Rert ungunstig.
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¢ Entnahme-Dampfturbine

Anstatt den Niederdruck-Kuhldampf durch Drosselung auf den erforderlichen
Druck zu regeln, ist auch eine Expansion desselben in einer Dampfturbine zur
Reduktion des Druckes moglich. Unter den gegebenen Voraussetzungen ist dies
am einfachsten zu verwirklichen, indem man die Gegendruck-Dampfturbine
etwas modifiziert und den Hochdruckdampf (fur Kuhlung und Eindisung) wah-
rend der Expansion aus derselben entnimmt. In der praktischen Anwendung
sahe man vermutlich eine zweite Entnahmestelle vor, damit auch wahrend tran-
sienter Vorgange Dampf mit geeigneten Daten zur Verfligung steht.

Bei einer Entnahme-Dampfturbine wird durch den Niederdruckdampf Leistung
erzeugt, bevor er zur Kuhlung herangezogen wird. Diesem Gewinn steht aller-
dings der erhdhte Aufwand der Dampfturbine gegenuber. Aulerdem ware die er-
haltene Leistung bei dem gleichen Druckgefalle grofer, wenn sie bei hdheren
Temperaturen stattfande. Dennoch a3t diese Moglichkeit die besten Resultate
der hier beschriebenen Varianten zur Bereitstellung von Niederdruck-Kuhldampf
erwarten.

Unabhangig von der Herkunft des Niederdruck-Kihldampfes ist das damit in der
Gasturbine nutzbare Gefalle bei einem offenen Kuhlsystem relativ gering. Die exer-
getische Ausbeute ist demnach nicht optimal.

Zusammenfassend kann man also sagen, dal} die Versorgung der Niederdruck-
Gasturbine mit Kiihldampf nur mit einem gewissen Mehraufwand und/oder mit - teils
betrachtlichen - Exergieverlusten (Drosselventil) zu verwirklichen ist, weil das Leis-
tungspotential des Dampfes relativ schlecht genitzt wird.

Andererseits kann nur mit einem offenen Kihlsystem das bewahrte Prinzip der
FilmkUhlung realisiert werden. Durch die besseren Kihleigenschaften des Dampfes
konnte bei Beibehaltung dieser Kuhlungsart eventuell die Heildgastemperatur

etwas gesteigert werden, ohne die zuldssigen Spannungen im Schaufelmaterial zu
uberschreiten.

Im Gegensatz zum Kombiprozel, bei dem der Dampf zwar zur Kihlung der Gas-
turbine verwendet werden kann, aber erst in der Dampfturbine expandiert, ist es
beim ,Advanced Steam Injection Cycle“ ohnehin vorgesehen, dafl® der Dampf in den
Gasturbinenprozeld eingespeist wird. Die offene Kuhlung ware eine Maoglichkeit,
dies zu bewerkstelligen.

5.4. Geschlossene Dampfkiihlung

Eine Mdoglichkeit, die Nachteile der offenen Dampfkuhlung zu vermeiden, bietet sich
durch den Einsatz eines geschlossenen Kuhlsystems. Das Kuhlmedium wird dabei
zu den heil3en Bauteilen geleitet, wo die Kuhlung ohne direkten Kontakt von Heil3-
gas und Kuhlmedium stattfindet. Daraufhin wird das Kihlmittel wieder zurlck- und
je nach Temperatur, Druck, Art des Kuhimediums, etc. einer weiteren Verwendung
zugeflhrt.

Wegen der Druckverluste im Kuhlsystem, die bei dieser Art der Kuhlung in Kauf
genommen werden mussen, ist fur dieses Kuhlsystem Luft als Kihimedium nicht
interessant. Die Kuhlluft muRte Uber das eigentliche Verdichterdruckverhaltnis hin-
aus komprimiert werden, was angesichts der kleinen Volumenstrome praktisch nur
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in einem Radialverdichter, d.h. mit einem vergleichsweise schlechten Wirkungs-
grad, geschehen konnte. Die Nachteile dieser Variante Uberragen die Vorteile bei
weitem.

Kann jedoch - wie bei ,Advanced Steam Injection Cycle” - Dampf mit geringem
Aufwand mit dem erforderlichen Druck zur Verfigung gestellt werden, stellt die
geschlossene Kuhlung durchaus eine interessante Losungsmadglichkeit dar. In den
untersuchten Kreislaufen mulkte zwar die Expansion in der Gegendruck-
Dampfturbine etwas friher abgebrochen werden, um das Kuhlsystem mit Dampf
héheren Drucks speisen zu kénnen. Die dadurch entstehende Leistungseinbulie
der Dampfturbine ist aber relativ gering.

Fir eine thermodynamisch gute Nutzung des Dampfes sollte dieser moglichst heil’
und mit mdglichst hohem Druck in den Gasturbinenprozel3 eingespeist werden.
Diese Zielsetzung kann am besten durch eine geschlossene Dampfkihlung in
beiden Gasturbinen angenahert werden. Der Dampf wird dabei nach der Uberhit-
zung im Kuhlsystem in die Hochdruck-Brennkammer geleitet und auf HeilRgastem-
peratur erhitzt. Auf diese Weise kann mit derselben Menge Dampf mehr Leistung
erzeugt werden als bei der Eindusung mit geringerem Druck oder geringerer Tem-
peratur.

Die Verwendung eines geschlossenen Kuhlsystems lafdt sich allerdings nicht mit
einer Filmkuhlung vereinbaren. Aus diesem Grund gerat die Schaufeloberflache
direkt mit dem Heildgas in Kontakt. Um die zulassige Temperatur an der Oberflache
dennoch nicht zu Uberschreiten, mul} die Warmeabfuhr entsprechend intensiviert
werden. Mathematisch ist diese Notwendigkeit anhand von Gleichung (5.3) leicht
nachzuvollziehen, wenn man die HeilRgastemperatur Tys steigert und die Auswir-
kungen auf die verschiedenen Grolden der Gleichung - bei gleicher Wandtempera-
tur - betrachtet. Der erhdhte Warmetransport 1a3t sich zwar rechnerisch durchfih-
ren, die thermischen Spannungen in der Schaufelwand steigen aber wegen der
grolien Temperaturdifferenzen deutlich an.

Um dennoch eine geschlossene Kuhlung verwirklichen zu konnen, muf} das ther-
misch beanspruchte Material (Ublicherweise ein Nickellegierung) mit einer Keramik-
beschichtung versehen werden. Die zulassigen Oberflachentemperaturen

konnen dadurch gesteigert und die abzufihrende Warmemenge gesenkt werden.

Unter heutigen Voraussetzungen ist ein geschlossenes Kuhlsystem fur Brennkam-
mer und Stator vorstellbar. Rotierende Teile auf diese Art zu kuhlen, scheint aber
(noch) nicht durchfuhrbar. Dampf in die Schaufelkihlkanale zu leiten - und wieder
heraus (!), scheint - wenn Uberhaupt - nur mit erheblichen Druck- und Massenver-
lusten moglich zu sein. Fur die Welle ist die Abdichtung des Kuhlkanals selbst ein
Problem, wenn man von heute Ublichen Konstruktionen ausgeht. Mit der Anwen-
dung fur alle stehenden Teile lieRe sich dennoch ein Groldteil der Kuhlung ge-
schlossen ausfluhren.

Der Vorteil der geschlossenen Dampfkihlung liegt in einem verbesserten polytro-
pen Wirkungsgrad, da die Stromung in der Turbine nicht gestort wird, und in der
besseren Ausnutzung des Leistungspotentials des Dampfes. Steigerungen der
Heillgastemperatur hingegen werden nur schwer zu erreichen sein.
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5.5. Zusammenfassung und Vergleich

Die genaue Berechnung von Gasturbinen mit geschlossener Kihlung und damit der
quantitative Vergleich zwischen den beiden Dampfkihlungsvarianten ist kompliziert:
Durch die Verwendung der Mischtemperatur und eines reduzierten polytropen Wir-
kungsgrades ist es fur die offene Dampfkihlung mdglich, den Expansionsprozef’
als adiabate Zustandsanderung zu betrachten. Diese Annahme kann bei einem ge-
schlossenen Kuhlsystem nicht mehr gerechtfertigt werden. Die Warmeabfuhr kor-
rekt in der Berechnung zu berucksichtigen, stellt eine anspruchsvolle thermodyna-
mische Aufgabe dar.

Die angestellten Uberlegungen lassen aber dennoch einige Schllisse zu. So wird es
bei der offenen Dampfkihlung dank des Kuhlfiims eher mdglich sein, durch eine
erhohte HeilRgastemperatur den Wirkungsgrad der Gesamtanlage zu steigern. Bei
der geschlossenen Dampfkihlung hingegen ist eine Verbesserung des Anlagenwir-
kungsgrades eher durch exergetisch bessere Ausnitzung des Dampfes - der
Dampf expandiert bei hdheren Temperaturen und wird dem Gasturbinenprozeld mit
hoherem Druck zugefuhrt - und durch geringere Stromungsverluste zu erwarten.

Wahrend beim Kombiprozel nur der Einsatz der geschlossenen Dampfkihlung
eine mogliche Alternative zur ublichen offenen Luftkihlung darstellt, ist beim ,Ad-
vanced Steam Injection Cycle” das offene Kuhlsystem eine Mdglichkeit, die bei die-
sem Prozel} vorgesehene Eindusung des Dampfes in den Gasturbinenkreislauf
vorzunehmen.

Da eine Versorgung mit Luft fur die transienten Vorgange An- und Abfahren also
ohnehin gewahrleistet sein mul}, ist es auch mdglich, die Kihlung mit einem Luft-
Dampf-Gemisch durchzufuhren. Im ,Advanced Steam Injection Cycle” lieRen sich
dadurch auf beiden Seiten des zu kiuhlenden Materials in etwa gleiche Gemischzu-
sammensetzungen realisieren. Durch das entstehende ,Gleichgewicht® konnen auf
beiden Seiten des zu kihlenden Materials in etwa gleiche Eigenschaften des Fluids
angenommen werden.

Auch unterschiedliche Kihlsysteme in den beiden Gasturbinenteilen kdnnten eine
interessante Losung darstellen. Ein geschlossene Dampfkuhlung ist eventuell fur
die Niederdruck-Gasturbine interessant, weil damit die exergetisch unglnstige Nie-
derdruck-Dampfeindisung vermieden werden kann. Fur den Hochdruckteil wird
hingegen dasselbe Argument nicht soviel Gewicht haben, da die Differenz

zwischen den beiden Druckniveaus bei der Eindusung hier wesentlich geringer ist.

Die Frage, ob bzw. unter welchen Umstanden der erhdhte Aufwand fur die ge-
schlossene Dampfkihlung gerechtfertigt ist, kann im Rahmen dieser Arbeit nicht
beantwortet werden.
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Abb.64 soll einen Uberblick Uber alle méglichen Kombinationen der verschiedenen
Kuhlsysteme geben. Die wesentlichen Eigenschaften sind kurz angedeutet.

Hochdruck-Gasturbine Niederdruck-Gasturbine
1
offene Luftkihlung offene Luftkiihlung
2
3
4
geschlossene Dampfkihlung 5 geschlossene Dampfkihlung
6
7 8
offene Dampfkihlung offene Dampfkihlung
9
T Ausgangssituation: fliihrt zu groRen Einschrankungen wegen mangelnden Luftiber-
schusses
23, In beiden Brennkammern steht zusatzlich die urspriinglich als Niederdruck-Kuhlluft

abgezweigte Luftmenge flr die Verbrennung zur Verfiigung. Dieser Umstand verbes-
sert das Luftverhaltnis schon wesentlich, auch wenn die Hochdruck-Kuhlluft an der
Hochdruck-Brennkammer vorbeigefiihrt wird.

28 Varianten zu 5, die eventuell mit etwas weniger Aufwand zu verwirklichen sind

3,69............ Thermodynamisch relativ schlechte Ausniitzung des Dampfes durch Eindiisung in die
Niederdruckexpansion

456........... Da die Hochdruck-Gasturbine in allen untersuchten Fallen in einer praktischen Ausfiih-
rung vermutlich nur aus einer Stufe bestiinde, ist die Rentabilitdt des Aufwands fir die
geschlossene Kuhlung derselben fraglich. Der Hauptvorteil diirfte hier nicht in der Ein-
disung bei héherem Druck liegen, sondern In der Mdglichkeit, den Dampf in der Hoch-
druck-Brennkammer auf Heildgastemperatur zu erhitzen.

4,7 Das Problem des Luftiiberschusses in der zweiten Brennkammer bleibt gegentber 1
unverandert vorhanden.

B thermodynamisch gunstigste, aber komplizierte L6sung

Abb. 64: Méglichkeiten zur Kiihlung beider Gasturbinen
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6. SchluBbetrachtungen und wirtschaftliche Uberlegungen

Die durchgefiuihrte parametrische Studie hat gezeigt, dal® mit dem ,Advanced Steam
Injection Cycle” recht hohe Wirkungsgrade erzielt werden kénnen. Allerdings rei-
chen die Werte (bei gleicher Mischtemperatur) nicht ganz an jene moderner Kombi-
anlagen heran.

Steigende Heildgastemperaturen flhren in den untersuchten Kreislaufen wie beim
Kombiprozeld zu Wirkungsgradsteigerungen.

Hervorragende Werte lieferten die untersuchten ,Advanced Steam Injection*-
Kreislaufe fur die spezifische Arbeit. Da der Dampf seinerseits im Abhitzekessel
wieder Dampf erzeugt, konnte die Frischdampfmenge auf Gber 40% des Luftmas-
senstroms im Verdichter gesteigert werden. Die spezifische Arbeit betrug teilweise
uber 1000kJ/kg Luft.

Der erzeugte Dampf, der diese grolden Werte fur die spezifische Arbeit ermdglicht,
hat andererseits aber aul3erst unglinstige Auswirkungen auf das Luftverhaltnis. Aus
diesem Grund sind der Steigerung der HeilRgastemperatur thermodynamische
Grenzen gesetzt, auch wenn neue Werkstoffe hdheren Temperaturen standhielten
oder intensivere Kuhlverfahren diese ermdglichten.

Bei einigen Konfigurationen ist diese durch das Luftverhaltnis gegebene Grenze
allerdings so hoch, daf® im Hinblick auf eine Verwirklichung in nachster Zeit noch
keine Einschrankungen zu erwarten sind.

Fir alle Falle ergibt sich zusatzliches Potential aus der Moglichkeit, den Dampf vor
seiner Einblasung als Kihlmedium zu verwenden. Durch diese MalRnahme ware
das Problem des Luftmangels deutlich entscharft, wenn auch nicht ganzlich besei-
tigt, weil die zur Kiihlung abgezweigte Luft fur die Verbrennung zur Verfigung stiin-
de. Wird diese Dampfkuhlung geschlossen ausgefuhrt, darf zudem noch eine Wir-
kungsgradsteigerung erwartet werden, weil sowohl Luft als auch Dampf in

diesem Fall die gesamte Expansion bei hochstmoglichem Temperaturniveau durch-
laufen. Andererseits kann bei einem offenen Kihlsystem die Filmkihlung beibehal-
ten werden, wodurch sich eventuell die Heillgastemperatur etwas steigern lie3e.
Der geringere Aufwand spricht vermutlich fur letztere Variante.

Der Aufstellungsort von ,Advanced Steam Injection Cycle“-Anlagen muf} die Ver-
sorgung mit Frischwasser sicherstellen. Im Gegensatz zu Kombianlagen (Trocken-
kUhlturm etc.) gibt es hier keine Moglichkeit, den Wasserverbrauch fur gegebene
ProzeRdaten zu senken.

Die Abgastemperatur der betrachteten Anlagen liegt in einigen Fallen unter der
Kondensationtemperatur von Wasser. Will man eine Anlage mit solchen Parame-
tern ausfuhren, so ist der letzte Teil des Economizers aus korrosionsfestem Material
herzustellen. Die Rentabilitat die Malnahme wird im Einzelfall zu prifen sein.

(Angesichts der Verwendung von Methan als Brennstoff, dessen Schwefelgehalt
aulerst gering ist, sind durch die Kondensation von Schwefelsauren keine Pro-
bleme zu erwarten.)

Unabhangig von technischen Problemen konnte die Kondensation des Wasser-
dampfes im Abgas den Unmut und Protest der Bevolkerung hervorrufen, die sich
durch dadurch belastigt fuhlit.
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Die tatsachlichen Schadstoffe sollten sich hingegen im Rahmen heute ublicher Wer-
te bewegen:

Durch die Eindisung von Dampf wird die Flammentemperatur in der Brennkammer
gesenkt und so erhéhtem NOy-Ausstold schon in der Entstehung entgegengewirkt,
sodall die Werte moderner Kombianlagen zumindest erreicht, wenn nicht unter-
schritten werden sollten.

Der CO2-Ausstol3, der bei der Verbrennung fossiler Energietrager unvermeidlich ist,
Ubersteigt fur gleiche erzeugte elektrische Energie wegen des schlechteren Wir-
kungsgrades vermutlich jenen moderner Kombikraftwerke. Generell haben mit Me-
than (CH4) beheizte Kraftwerke den Vorteil, den Brennstoff mit dem geringsten Koh-
lenstoff-Wasserstoff-Verhaltnis zu nitzen, daher stehen - im Vergleich zur Verbren-
nung von Kohle oder Ol - entsprechend weniger Kohlenstoffatome zur Bildung von
CO, zur Verfugung. (Verglichen mit der Verbrennung langer Kohlenstoffketten in
Automobilmotoren wird der Brennstoff aulerdem wesentlich effizienter genatzt.)

Ausschlaggebend flr die Chancen des ,Advanced Steam Injection Cycle“ auf eine
Verwirklichung sind aber auch Kosten bzw. Rentabilitat:

Hiebei sprechen die voraussichtlich niedrigen Anlagenkosten im Vergleich zu
anderen Kraftwerkstypen und die groRe spezifische Leistung fur den ,Advanced
Steam Injection Cycle“. Durch diese beiden Vorzlige kénnte sich daher die Verwirk-
lichung dieses Kreislaufprinzips in manchen Fallen als interessant erweisen.

Fir Grundlast-Kraftwerke (ca. 6000-8000 Vollast-Betriebsstunden pro Jahr), bei
denen der Wirkungsgrad in den Wirtschaftlichkeitsbetrachtungen eine entscheiden-
de Rolle spielt, wird den Kombianlagen zwar durch die hier untersuchten Kreislaufe
kaum Konkurrenz erwachsen. Fur Mittel- oder Spitzenlast (ca. 3000-5000 bzw. 500-
2000 Vollast-Betriebsstunden pro Jahr) aber kénnte der Einsatz von ,Advanced
Steam Injection®“-Anlagen durchaus interessant sein, zumal in diesem Einsatzbe-
reich die Anlagenkosten die Rentabilitat eines Kraftwerks wesentlich beeinflussen.

Abb.65 zeigt einen qualitativen Vergleich zwischen einer in der Anschaffung relativ
teuren Anlage, die aber einen verhaltnismaRig billigen Betrieb ermdglicht (Kombian-
lage) und einem Kraftwerk, dessen gunstiger Anschaffungspreis einem eher kosten-
intensiven Betrieb gegenlbersteht (,Advanced Steam Injection Cycle®). Als Fixkos-
ten fur Kraftwerke gelten in erster Linie Kapitalkosten, aber auch Steuern (z.B.
Vermogenssteuer), Personalkosten, Versicherungen und alle Ubrigen Kosten, die
unabhangig von der Einsatzdauer entstehen. Unter variablen Kosten versteht man
vor allem Ausgaben fur den Brennstoff, in weiterer Folge fallen hier Aufwendungen
fur Wartung und Instandhaltung, Steuern (z.B. Einkommenssteuer) etc. an. Da die
variablen Kosten beim Betrieb solcher Anlagen zumeist in guter Naherung linear mit
der Einsatzdauer ansteigen, wurden die beiden Verlaufe in Abb.65 als Geraden
eingezeichnet.

Aufgrund der gewonnenen Erkenntnisse kann zwar davon ausgegangen werden,
dall beim Vergleich der Kombianlage mit dem ,Advanced Steam Injection Cycle*
ein Schnittpunkt der beiden Linien in Abb.65 in der dargestellten Weise existiert, es
muld aber weiteren Studien Uberlassen werden, die Lage desselben zu bestimmen.
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+Advanced Steam Injection Cycle®

Kombiprozess

Gesamtkosten

Einsatzdauer pro Jahr

Abb. 65: Kosten zweier Kraftwerkstypen gleicher Leistung in Abhéangigkeit der
Einsatzdauer

Bis zur Einsatzdauer, bei der die beiden Linien in Abb.65 einander schneiden,

ware der ,Advanced Steam Injection Cycle” demnach die gunstigere Variante, dar-
Uber hinaus ist elektrische Energie mit der Kombianlage billiger zu erzeugen, weil
der geringere Brennstoffverbrauch pro erzeugter Kilowattstunde die Kosten ent-
sprechend weniger stark steigen laft.

Zusammenfassend kann also der ,Advanced Steam Injection Cycle“ als Kreislauf
beschrieben werden, dessen einfacher Aufbau glnstige Anlagenkosten ermdgli-
chen sollte. Der grol3en erreichbaren spezifischen Arbeit steht ein - verglichen mit
Kombikraftwerken - etwas schlechterer Wirkungsgrad gegentber. Die Chancen auf
Verwirklichung liegen in der Spitzen- und Mittellast.
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A. KREISLAUFBERECHNUNG

Nach anfanglichen Handrechnungen wurde das daflir zurechtgelegte
Rechenschema im groRen und ganzen beibehalten und in ein Programm in
,Microsoft EXCEL 5.0“ eingearbeitet. Die Dampfdaten wurden mittels einer
Dampftafel bestimmt, die sich fur die Anwendung in ,Microsoft EXCEL 5.0 eignete,
die ZustandsgrofRen fur Luft und Rauchgas konnten aus einem Programm namens
~fuelcomp®, bezogen werden.

Fir die verschiedenen Konfigurationen wurden identische Elemente bernommen
und jeweils neu zusammengefugt.

Anhand eines Beispiels soll hier der Berechnungsvorgang vorgeflhrt werden. Zu
diesem Zweck wurde der Kreislauf mit Gegendruck-Dampfturbine, Uberkritischem
Frischdampfdruck und Zwischenlberhitzung und ohne zweiten Warmetauscher
gewahlt (Abb.9). Auf Unterschiede zu der Variante ohne Zwischenuberhitzung bzw.
die Auswirkungen eines zweiten Warmetauschers wird an den betreffenden Stellen
in der Berechnung hingewiesen.

A.1. Festlegung der Parameter und Randbedingungen

Ausgangspunkt fur die Berechnung ist die Wahl der parametrisch variierten Grof3en
Verdichterdruckverhaltnis n, Expansionsexponent n und Mischtemperatur Ty. Flr
das durchzurechnende Beispiel wurden folgende Parameter gewanhlt:

=30
n=20.2
Ty=1300°C

A.2. Dampfturbine
T.,,=600°C
Tuus=270°C
Paus=30-1bar/0.9=33.33bar

ges.: pein, PDT

Um den Expansionsvorgang zu berechnen, wird zunachst von einer isentropen
Expansion ausgegangen und der tatsdchliche Verlauf dann mittels des
Wirkungsgrad bestimmt. Aus diesem Grund ist zu Beginn die Schatzung einer
Ausgangstemperatur, wie sie nach einem isentropen Entspannungsvorgang
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existierte, notwendig. Diese Temperatur wird etwas unter der angestrebten
Austrittstemperatur gewahlt. Zur lllustration der thermodynamischen Verhaltnisse
wird auf Abb.66 verwiesen.

Taus,isentrop =251°C

FUr den (fiktiven) Ausgangszustand konnen nun die Werte fur Entropie und
Enthalpie gefunden werden:

wsssentop | Taussenrop> Pass ) = 28417k | kg
Saus,isentrop(nus,isemmp’ paus) =622kJ | kgk

Da bei isentropen Prozessen die Entropie wahrend der Zustandsanderung konstant
bleibt, kann man schreiben:

Sein=Saus,isentrop (A1 )
Damit ist der Zustand am Dampfturbineneintritt durch Entropie und Temperatur
festgelegt. Die Enthalpie ergibt sich zu

Py = B (Suins Ty ) = 34393kJ / kg .

en

Aus der Definition des isentropen

Expansion im T,s-Diagramm

Wirkungsgrades
800
_ hein B haus A 2 750 + -
Nsowrop = 77— (A2) o[Ts des Frischdampies ] /p=100bar
hem - haus,ixentrop 700 1+
fOI t 650 4 p=25bar
g X
‘€ 600 +
5
haus = hein _nisentrop '(hein - haus,isentrop) g 580 1
E 500 1
= Wasser Dampf
g . . . 450 +
und damit in diesem Beispiel s nach Expansion mi
400 Irreversibilititen
350 4 T,s nach isentroper
Expansion
hraus=2901.5 kJ/kg . e
L. . i “ 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Damit ist der ,tatsachliche” Ausgangs- Entropie in kJ/kgK
zustand durch Druck und Enthalpie Abb. 66: T,s-Diagramm

gegeben und es lalkt sich die
Austrittstemperatur ermitteln:

T =T (P> Paus ) = 2703° C

aus,Re chnung aus,Re chnung

Diese jetzt errechnete Temperatur T recinune Mull mit der zuvor gewahlten
Temperatur T, Ubereinstimmen, ansonsten ist eine neue Austrittstemperatur fur
isentropen Expansionsverlauf zu wahlen und so die Ubereinstimmung iterativ
herbeizufihren.
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Aus den gewonnenen Zustandsgro3en am Eintritt in die Dampfturbine kann man
den Eintrittsdruck

pein = pein (Sein’]Lin) = 308bal"
bestimmen.

Anmerkung: Ubersteigt dieser Druck den Grenzwert von 350bar, so ist die
Frischdampftemperatur zu senken, um Uber ein  vermindertes
Temperaturgefalle in der Dampfturbine den Eintrittsdruck zu senken.

Ergibt sich an dieser Stelle ein unterkritischer Druck, so kann zwar die
Rechnung in der hier beschriebenen Weise fortgefuhrt werden, die Schaltung
entspricht dann aber der in Abb.8 gezeigten.

Die Leistung der Dampfturbine ergibt sich aus der Enthalpiedifferenz und dem
Massenstrom zu

P = n./lDamp/' ' (hein - haus) (A3)

Da der Dampfmassenstrom noch unbekannt ist, mul3 er zunachst geschatzt und
spater entsprechend korrigiert werden. Fur dieses Beispiel sei die Losung dieses
Teilproblems vorweggenommen und die Dampfmenge mit

M = 97kg /'
gewahlt. Damit betragt die Leistung der Dampfturbine unter Bertcksichtigung der
Verluste durch Umrichter oder Getriebe

P=095-97kg/s- (3439.3kJ/ kg —29015kJ / kg) =49560kW

Anmerkung: Fur die Konfigurationen mit unterkritischer Dampferzeugung andert
sich das Berechnungsverfahren nicht. Zur Erzielung des gewulnschten
Frischdampfdruckes wird die Frischdampftemperatur entsprechend reduziert.

A.3. Verdichter

geS Taus; PVerdichter

Fir isentrope Prozesse idealer Gase gilt

k-1

T—=(p—j . (A4)
T'ein pein

Fir die hier angenommene polytrope Verdichtung der Luft als ideales Gas wird
daraus

n—1

T _ [p—j " (A.5)
T'ein pein
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Mit der Definition des polytropen Wirkungsgrades

k-1 n
npnlytmp = T ' n— 1 (A6)
kann dies umgeformt werden zu
_ R
T €p N polyrop
o o (p—j R (A7)
];in pein

In dieser Gleichung wird fur die Gaskonstante fur Luft R=0.287 kJ/kg-K eingesetzt,
die spezifische Warme erhalt man aus

— h, —h

— "Caus ein
c,= i (A.8)
aus ein

Die Enthalpien hangen nur von der Temperaturen ab, wobei diese am Eintritt
bekannt ist, fir den Ausgangszustand aber vorerst angenommen werden muf3.
Diese dadurch notwendige Iteration konvergiert sehr schnell, weil die spezifische
Warme von Luft mit der Temperatur nur magig zunimmt.

hon(T.) = h(28815K) =15.1kJ / kg

ein

hein (T

) = h(81434K) = 5644k | kg
Die gesuchte Austrittstemperatur nach dem Verdichter ergibt sich damit zu
0.287

T =T (p—j o 288.15K-(?) Y 8143K ~541°C.

ein

Die fur die Verdichtung der Hochdruckluft vom Verdichter aufgenommene Leistung
betragt

P, Verd, HD-Luft — (mHD—qu‘HBKl + Myp_ kg ) : (haus - h,, ) =

=(240+70)kg / s (5644 —151)kJ / kg =170283kW (A.9)

Die Berechnung der Verdichtung der Niederdruck-Kuhlluft wird in analoger Weise
durchgefuhrt. Der Ausgangsdruck liegt dabei 10% uber dem Druck in der zweiten
Brennkammer. (siehe Kap.A.8.).

Taus,ND-Luﬁ:4O3 S°C

Bttt = p 1 *(Raws = M) = 55kg 1 s-(4152=151)kJ / kg = 22006k W
(A.10)
Die gesamte Verdichterleistung betragt demnach
Pyera= Pyeramip-rup + Pverannp-rup = 192289 kW . (A.11)

84



ANHANG A: KREISLAUFBERECHUNG

A.4. Warmetauscher 1

ges.: sy,

Im Warmetauscher 1 wird die verdichtete Hochdruckluft auf 300°C ruckgekuhit
(konstant fur gesamte Studie). Die dabei frei werdende Energie

Owrr = p_siigs * (My — M) = T0kg | 5+(564.4KkT | kg —305.8kJ / kg) =18102kW

(A.12)

wird zur Uberhitzung des Dampfes eingesetzt, sodall der mit 270°C in den
Warmetauscher gefuhrte Dampf diesen mit einer Temperatur verlalt, die 10°C
unter der der verdichteten ungekuhlten Luft liegt. Damit ist der erforderliche
Massenstrom mit

; _ QWTI
mDampf,WTl - haus (paus > T:zus ) - hein (pein s ];in ) (A 1 3)

festgelegt. Die Eingangsdruck entspricht dabei dem Dampfturbinen-Austrittsdruck,
am Warmetauscherausgang wurde mit Verdichter-Ausgangsdruck gerechnet. Im
konkreten Fall erhalt man damit

M 1 = 1810241 =2895kg / s
/- 3526.8kJ / kg —2901.5k] / kg

A.5. Warmetauscher 2

Zur Demonstration des Rechenganges wurde hier ein Beispiel ohne zweiten
Warmetauscher gewahlt. Die Dampfmenge fur den zweiten Warmetauscher wurde
in der Studie auf dieselbe Weise bestimmt, die in Kap.A.4.(,Warme-
tauscher1“)erlautert wurde. Zu beachten ist dabei die geringere Eintrittstemperatur
der Luft, die die Uberhitzung des Dampfes nicht im gleichen MaRe wie in
Warmetauscher 1 zulaft.
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A.6. Hochdruck-Brennkammer

geS * mBrennsto_/f’,BKl

Ein von Mackle in [9] angestellter Vergleich verschiedener Berechnungsverfahren
fur die Verbrennung hat ergeben, dall Ergebnisse kaum von den exakten
abweichen, wenn das Gasgemisch gedanklich in seine Komponenten zerlegt wird,
und diese dann - rechnerisch getrennt - auf die vorher festgelegte Mischtemperatur
erhitzt werden. Da sich auf diese Weise die Berechnung wesentlich vereinfacht,
(besonders weil auf die Berlicksichtigung chemischer Reaktionen verzichtet werden
kann,) wurde dieses Verfahren fur die vorliegende Untersuchung herangezogen.

Die Definition der Mischtemperatur (siehe Kap.3.2.) bringt es mit sich, da} der
Klhlluftstrom rechnerisch auf dieselbe Temperatur erhitzt wird wie jene
Komponenten des Gasgemisches, die tatsachlich in die Brennkammer gelangen.

Die notwendige Warmezufuhr ergibt sich aus der Summe der einzelnen
Enthalpiedifferenzen:

Luft: 240kg/s - (h(1300°C) - h(541°C)) = 212969 kJ/s

Kuhlluft: 70kg/s *

h(531°C))= 54595 kJis

h(1300°C

(#(1300°C) = A

((1300°C) - h(300°C)) = 80218 KJis
Dampf aus WT:  28.95kg/s - (h(1300° C) — h(

(H(1300°C) 4

Dampf nach ZU: 68.05kg/s' - 1(600° cz))= 117758 kJ/s

Summe: 465540 kJ/s

! gesamte Dampfmenge abzlglich der Anteils fiir den Warmetauscher.

2 Wenn keine Zwischenuberhitzung vorgesehen ist (Abb.6 und 7), wird der Dampf direkt von der
Dampfturbine in die Brennkammer gefiihrt und hat demzufolge eine geringere Temperatur (z.B.
270°C), welche dann anstelle von ,600°C* in die Berechnung des Energiebedarfs einzusetzen ist.

Der Druck in der ersten Brennkammer ist der vom Verdichter erzeugte Druck
vermindert um den Anteil des Druckverlustes, der fir den Hochdruck-Brennraum
berechnet wurde: Da die angenommenen 10% Kreislauf-Druckverlust zu gleichen
Teilen den Brennkammern und dem Abhitzekessel zugeschrieben wurden, gilt fur
die drei Schaltungselemente

[h] = 31— 01 = 0965 (A.14)
Pincorer
Der Druck in der Hochdruck-Brennkammer wird daher mit
30bar - 0965 =2896bar
angenommen.

Vom Heizwert des Brennstoffs wird jene Energiemenge in Abzug gebracht, die der
Brennstoff flr seine eigene Temperatursteigerung bendtigt. Der verbleibende Wert
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steht zur Erhitzung des Gasgemisches zur Verfigung. Durch die Verwendung
dieses ,Nettoheizwertes® kann die bendtigte Brennstoffmenge direkt berechnet
werden und muf} nicht iterativ bestimmt werden:

Heizwert (Methan): H,=50000kJ/kg

Eigenenergiebedarf fir Brennstoffaufheizung: AhZ= Z-AT (A.15)
Die Temperatur des zugefuhrten Brennstoffs wurde mit 15°C angenommen, den
oberen Grenzwert in Gl.(A.15) stellt die Mischtemperatur dar.

Der Ermittlung der spezifischen Warme wurde das Diagramm Abb.67 zugrunde
gelegt. Mit dem Computerprogramm wird fur 5 ein Mittelwert errechnet, der sich

bis 1200°C aus in 100°C-Schritten ,lokal® gemittelten Werten zusammensetzt, von
1200°C bis zur Mischtemperatur wurde fur die Berechnung ein linearer ¢,-Verlauf
angenommen und dieser - je nach Mischtemperatur entsprechend gewichtet - in die
Mittelwertbildung mit einbezogen.

Die dargestellte Kurve in Abb.67 zeigt die spezifische Warme fur unendliche
Verdinnung (0 bar). Mit steigender Temperatur wird der Druckeinflu® zunehmend
geringer, abgesehen davon ist durchwegs der Partialdruck zu berlcksichtigen,
welcher wegen der Massenverhaltnisse (Luft-Dampf-Brennstoff) flir den Brennstoff
aulerst gering ist. Die Verwendung der eingezeichneten Kurve ohne weitere
Berucksichtigung des jeweils vorherrschenden Druckes scheint demnach durchaus
gerechtfertigt.

Die so erhaltene spezifische Warme betrégt fir dieses Beispiel ¢, =4.12k/ / (kg-K).

Mit der Temperaturdifferenz von
AT=1300°C-15°C=1285°C
muf damit der untere Heizwert des Brennstoffs um
Ah=4.12kJ/(kg* K) - 1285°C = 5294kJ/kg
auf
Hyeno=H,, - Ah= 50000kJ/kg-5294kJ/kg=44706k]/kg (A.16)
reduziert werden.
Die erforderliche Brennstoffmenge in der ersten Brennkammer betragt nunmehr

"  Okipens _ 465540kT / s
Brennstoff ,BK1 H 44706k]/kg

=1041kg /s, (A.17)

netto

woraus sich die zugeflihrte Warmemenge zu

Qs = Mgy i1 - H, =10.41kg / 5-50000kJ / kg = 520500k7 / s (A.18)

errechnen lafnt.
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Spezifische Warme von CH4
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Abb. 67: Spezifische Wérme des Brennstoffs Methan (CH.,)

A.7. Hochdruck-Gasturbine

ges-:Taus; PHDGT

Die Verwendung des Programms ,fuelcomp® ermoglichte es, in den Gasturbine das
Gasgemisch als solches zu expandieren, da thermodynamische Zustandsgrofien
fur jede beliebige Rauchgas-Zusammensetzung erhaltlich waren.

Der Eingangszustand stimmt mit dem Ausgangszustand aus der Hochdruck-
Brennkammer Uberein, daruber hinaus ist nur der Druckabfall der Hochdruck-
Gasturbine gemaf

TWerd =THDGT, (A-1 9)
in diesem Beispiel
30°%=1.97,
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und damit der Ausgangsdruck (unter Beachtung des Druckverlustes in der ersten
Brennkammer)

_ 2896bar
paus 1.97

bekannt. In der in Kap.A.3.(,Verdichter®) schon vorgestellten Weise mul} die
Austrittstemperatur zuerst abgeschatzt werden, um die Enthalpie am Austritt und

weiters die gemittelte spezifische Warme ¢, bestimmen zu kénnen, die wiederum

die Austrittstemperatur beeinflul3t. Auch hier flihrt die durchzufihrende Iteration
recht schnell zum Ziel. Der polytrope Wirkungsgrad ist im Gegensatz zu dem vorher
angewandten bei der Expansion mit

=147bar

n-l x (A.20)

N potyirop =
polytrop n Kk —1

definiert, wodurch auch die zuvor verwendete Formel zur Bestimmung der
Austrittstemperatur in der veranderten Form

Rm polytrop

Taus = 7—;in ’ [M v (A21 )

anzuwenden ist.

Der Wert fur die spezifische Warme wird analog zum oben beschriebenen Fall fur
den Verdichter aus Gl. (A.8),

o _ haus — hein
Cp =,
T:zus - T;’in

gewonnen. Die Iteration fuhrt dann zu folgenden Werten:
RN potyrop 0.333:0.86

T :T(p—J =1573.15K-(#] ¥ Z13955K ~1122°C  (A22)

aus
ein

Bein=1885k kg
Fraus= 1596k kg

Da die Kuhlluft im verwendeten Rechenmodell nicht nur in gleichem Malde wie alle
anderen Komponenten erhitzt wird, sondern auch fir die gesamte Expansion zur
Verflugung steht, ist der Massenstrom in der Hochdruck-Gasturbine

mHDGT = mBrennstqff’,BKl + mDampf + mHD—Luﬁ—)BKl + mHD—Kﬁhlluﬁ (A23)
=(1041+97+240+70)kg / s = 4174lkg /s

Mit dem Massenstrom und der Enthalpiedifferenz kann nun die Leistung der
Hochdruck-Gasturbine errechnet werden:

Piner = Mypgr (M — Py ) = 41741-(1885k] / kg —1596kJ / kg) = 120630kW
(A.24)
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A.8. Niederdruck-Brennkammer

g es.. mBrennstq{f,Bk 2

Der Vorgang in der Niederdruck-Brennkammer ist identisch mit jenem im ersten
Brennraum. Der einzige Unterschied besteht darin, dal3 nun mit Ausnahme der
Kahlluft alle Komponenten mit gleicher Temperatur in die Brennkammer strémen,
was die Berechnung der Rauchgase als Gasgemisch ermoglicht. Die Summe der
bendtigten Warmezufuhren reduziert sich daher auf folgende Addition:

Rauchgas: 417.41kg/s + (h(1300°C)-A(1122°C)) = 120681 kJ/s
Kihlluft: 55kg/s + (h(1300°C)-A(403.5°C) = 57022 kJ/s
Summe: 177703 kJ/s

In gleicher Weise, wie in Kap.A.6.(,Hochdruck-Brennkammer®) der Verdichterdruck
nicht vollstandig zufolge der Druckverluste etwas reduziert werden mulfdte, wird
auch der nach der Hochdruck-Gasturbine vorherrschende Druck durch Verluste
verringert. Der Druck in der zweiten Brennkammer betragt also

p. =147-0965=142bar .

Die erforderliche Brennstoffmenge wird mit dem oben eingefuhrten Nettoheizwert
(Gl. A.16) bestimmt und betragt fur die Niederdruck-Brennkammer mit GI.(A.17) und
(A.18)

_ QBKZ,netto _ 177703k / s
44706k | kg

Brennstoff ,BK 2 H

=398kg /s

netto

Ouics = Mypommsi a2 - H, = 398kg | 550000k / kg = 199000kJ / 5

A.9. Niederdruck-Gasturbine

ges.: Tuus, Pnpr

Wie schon bei der Hochdruck-Gasturbine (siehe Kap.A.7.), wird die gesuchte
Austrittstemperatur iterativ bestimmt, und auch das Verfahren entspricht exakt oben
erlautertem. Das Druckverhaltnis kann sehr einfach bestimmt werden, indem man
vom Verdichterdruckverhaltnis den Druckverlust von 10% in Abzug bringt,

30-0.9=27,

um das gesamt nutzbare Druckgefalle zu erhalten, und aus dem dadurch
erhaltenen Wert mittels Bertcksichtigung des Druckverhaltnisses der Hochdruck-
Gasturbine das noch zur Expansion zur Verfugung stehende Druckverhaltnis
errechnet:

£=13.7

197

Die Mischtemperatur ist wie fur die Hochdruck-Gasturbine 7,,=1300°C (=1573.15K),
die Gaskonstante R hangt von der Zusammensetzung des Rauchgases ab und ist
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gegenuber der ersten Expansion leicht verandert. Die spezifische Warme a wird

wieder iterativ ermittelt und nimmt (vor allem wegen der geringeren mittleren
Temperatur wahrend der Expansion) im Vergleich zu Kap.A.7 (,Hochdruck-
Gasturbine®) einen etwas verminderten Wert an. Die lteration fur die
Austrittstemperatur fuhrt auf

Rm polyirop 0.330-0.86

T =T [p—j K =1573.15K'(é) P _975K~702°C . (A.25)

aus ein
ein

Bei Abgastemperaturen von unter 640°C muf} die Annahme der Frischdampf-
temperatur aus Kap.A.2 (,Dampfturbine®) entsprechend nach unten korrigiert
werden, sodal} eine Temperaturdifferenz von mindestens 40°C sichergestellt ist.

Die spezifischen Enthalpien des Rauchgases fur den Ein- und Austrittszustand
betragen:

hein = 1862.9 kJ/kg

haus = 936.4 kJ/kg
Der Massenstrom beinhaltet nun neben den Rauchgasen aus der Hochdruck-

Gasturbine auch die Brennstoffmenge aus der Niederdruck-Brennkammer und die
Niederdruck-Kuhlluft.

Mypar = Mypgr + Mremsir-552 + Pap- g = (41741+398+55)kg / s =4763%g / s

(A.26)
Damit kann die Leistung der Niederdruckturbine wie in Gl.(A.24) berechnet werden:

P = titypor (Mo = o ) = 47639kg / 5+ (18629 — 9364)kJ | kg = 441389kW

aus

A.10.Speisepumpe

Die Speisepumpe nimmt Wasser zu Umgebungsbedingungen (15°C, 1bar) auf und
gibt es mit einem Druck weiter, der 10% Uber dem gewinschten Frischdampfdruck
liegt, der in Kap.A.2. (,Dampfturbine“) berechnet wurde. (Dieser Druckverlust wurde
fur die Dampfseite im Abhitzekessel angenommen.) Die Leistung betragt unter
Berucksichtigung elektrischer und mechanischer Verluste sowie angenommener
Konstanz des spezifischen Volumens von Wasser bei Kompression

P = mDampf ’ VHZO,ein '(paus _pein)/(nelek .nmech) = (A27)
=97kg/s-1.001-10° m’ / kg-(342—1)-10°N / m* / (0.85-095) = 4102kW

Da der Massenstrom aus einer ersten Annahme resultiert und auch der
Eingangsdruck vor der Dampfturbine eventuell noch Anderungen unterworfen
werden mul, stellt auch die berechnete Leistung im Normalfall nur eine erste
Naherung dar, die richtige Losung muf dann iterativ gefunden werden.
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A.11.Abhitzekessel

ges.: T

Sowohl die Menge als auch die thermodynamischen Zustande des Dampfes
wurden bereits zuvor in der Berechnung verwendet und mufdten dort geschatzt
werden, weil keine exakte Berechnung dieser Gré3en mdglich war. Nun kann unter
Zuhilfenahme dieser Annahmen der Energiebedarf flr die Erzeugung und
Uberhitzung des Dampfes berechnet werden. Um den entstehenden
Energietransfer zu ermdglichen, mul} das Rauchgas so weit abgekuhlt werden, daf}
die Enthalpiedifferenzen der beiden Medien im Abhitzekessel einander dem Betrag
nach entsprechen, aber verschiedenes Vorzeichen aufweisen. In diesem Beispiel
ergeben sich folgende Zahlenwerte:

H oot = Mpans (B = My ) = 9Tkg | 5-(3439.3kJ / kg —97.2kJ | kg) = 324185k] / 5

(A.28)

Dabei steht k., fur die Enthalpie nach der Speisepumpe, die gegenuber den
Umgebungsbedingungen einen etwas erhéhten Wert aufweist.

Uber diesen Energiebedarf hinaus wird das Rauchgas in diesem Beispiel auch zur
Zwischenuberhitzung des Dampfes herangezogen, der nicht durch den
Warmetauscher gefuhrt wird. Dieser Dampf gelangt mit der Dampfturbinen-
Austrittstemperatur von 270°C in den Abhitzekessel und verlal3t denselben wie der
Frischdampf mit 600°C, allerdings mit einem geringeren Druck von 33.33bar.

HDampf,ZU =m h h

Dampf ,ZU ( aus,ZU ein,ZU)

= 68.05kg / s-(36802kJ / kg —29015k] / kg)=52999k) /s (A.29)

Der Gesamtenergiebedarf betragt daher
H =324185kJ / s+ 52999kJ / s =377184kJ / s

Dampf

+H

Dampf ,ZU

Die Enthalpie des Rauchgases am Eintritt in den Abhitzekessel /’gg.in kann
bestimmt werden, da Temperatur, Druck und Zusammensetzung bekannt sind. Da
auch der Massenstrom schon bestimmt wurde, bleibt die Enthalpie des Rauchgases
am Ausgang /gc.q.us die einzige unbekannte Grolde in der Gleichung

HRG = mRG ’ (hRG,ein - hRG,aus) = HDampf + H (A30)

Dampf ,ZU *

Uber die Enthalpie am Austritt erhalt man in weiterer Folge die Austrittstemperatur
aus dem Abhitzekessel, welche sich in diesem Beispiel zu

Ty =1163°C

ergibt.
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A.12.T,Q-Diagramm

Mit den oben erhaltenen Werten fur die Ein- und Austrittstemperaturen und den
bekannten Ein- und Ausgangszustanden des Dampfes kann nun ein T,Q-Diagramm
gezeichnet werden, um die Einhaltung des zweiten Hauptsatzes der
Thermodynamik sicherzustellen und den Exergieverlust abschatzen zu kénnen.

Die Abkuhlung der Rauchgase ist dabei in einer Geraden reprasentiert, fur den
Dampf muissen sowohl veranderliche Massenstrom als auch der Enthalpie-
Temperatur-Verlauf berlcksichtigt werden. Wie in Kap.3.4.5. (,Abhitzekessel®)
beschrieben, wurde fur Uberkritischen Frischdampfdruck eine minimale
Temperaturdifferenz von 10°C angestrebt. Wird dieser Wert unterschritten, so ist
die Dampfmenge zu reduzieren, weil die Abkihlung des Rauchgases nicht zu so
tiefen Temperaturen durchgefuhrt werden kann, wie es die zu Beginn geschatzte
Dampfmenge erforderlich machte. Demgegeniber kann die Dampfmenge erhoht
werden, wenn sich die Abkuhlungskurve des Rauchgases dem T,Q-Verlauf des
Dampfes an keiner Stelle auf 10°C annahert.

In beiden Fallen muf® die gesamte Berechnung mit der neuen Dampfmenge
durchgerechnet werden. Dies konnte in dieser Demonstration des Lésungsweges
durch die Vorwegnahme des Ergebnisses dieser lteration vermieden werden.

In Abb.68 ist das Diagramm flir das hier durchgerechnete Beispiel dargestellt.

T,Q-Diagramm
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Abb.68: T,Q-Diagramm
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A.13.Wirkungsgrad

Die im Verlaufe des Rechnungsganges ermittelten Leistungen der einzelnen
Komponenten missen nun zur Berechnung des Wirkungsgrades unter
Berucksichtigung ihrer Vorzeichen zu der in Form von Brennstoff zugefuhrten
Warmemenge ins Verhaltnis gesetzt werden. In diesem Beispiel flhrt dies zu

n 20975-PDT+PHDGT+PNDGT_PVem’_PSP
th . - ’
QBKI + QBKZ

0975 49560kW +120630kW +441389kW —192289kW —4102kW _563%

5205005W +199000kW

(A.31)

Durch den Faktor 0.975, den Generatorwirkungsgrad, werden Verluste zwischen
Wellen- und Klemmenleistung in die Berechnung einbezogen.

A.14.Spezifische Arbeit

Um die spezifische Arbeit zu berechnen, werden aufgenommene und abgegebene
Leistungen der einzelnen Bauelemente wie zur Ermittlung des Wirkungsgrades
addiert, allerdings wird durch den Luftmassenstrom durch den Verdichter dividiert,
um die pro kg angesaugte Luft verfugbare Arbeit zu bestimmen:

‘PDT+PHDGT+PNDGT_PV

erd_PSP _

spez.

m Verd

_ 49560kW +120630kW + 441389kW —192289kW — 4102kW
365kg /s

=1137.5k) / kg,

(A.32)
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B. ABKURZUNGEN UND SYMBOLE

A-STIG Advanced Steam Injection Gas Turbine - Gasturbine mit
Dampfeindisung und sequentieller Verbrennung

BK1 erste (= Hochdruck-)Brennkammer

BK2 zweite (= Niederdruck-)Brennkammer

cp kJ/ kg K spezifische Warme

Z kJ/ kg K Mittelwert fur ¢, bei Zustandséanderungen mit verschiedener
Anfangs- und Endtemperatur

D m hydraulischer Durchmesser

eta 1 polytroper Wirkungsgrad

GDDT Gegendruck-Dampfturbine

GT Gasturbine (in Kap.4 die gleichzeitige Veranderung beider
Gasturbinen-Wirkungsgrade auf den angegebenen Wert)

Paus kJ/kg Enthalpie am Austritt - spezifiziert durch zweite Ful3note

haus isentrop ~ KJ/kg Enthalpie am Austritt nach isentroper Zustandsanderung

Rein kJ/kg Enthalpie am Eintritt - spezifiziert durch zweite Ful3note

HDGT Hochdruck-Gasturbine

H, kJ/kg unterer Heizwert

Hyero kJ/kg Nettoheizwert nach Abzug des Eigenenergiebedarfs des
Brennstoffs

k 1 Konstante

77 kg/s Massenstrom - spezifiziert durch Indizes

n 1 Exponent fur Expansionsanteil der Hochdruck-Gasturbine

NDGT Niederdruck-Gasturbine

p bar Druck

Paus bar Austrittsdruck - spezifiziert durch zweite Fulinote

Dein bar Eintrittsdruck - spezifiziert durch zweite Ful3note

P kW Leistung - spezifiziert durch Indizes

q kJ/m’ Ubertragene Warmemenge pro Flacheneinheit

0 kJ/s pro Sekunde Ubertragene Warmemenge

O, kJ/s Energiebedarf ohne Berucksichtigung des Eigenbedarfs
des Brennstoffs

R kJ/ kg-K Gaskonstante fur Luft
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Re 1 Reynoldszahl

Saus,isentrop  kJ/ kg K Entropie am Austritt nach isentroper Zustandsanderung

Sein kJ/ kg K Entropie am Eintritt

SP Speisepumpe

STIG Steam Injection Gas Turbine - Gasturbine mit
Dampfeindlsung

T °C,K Temperatur

Tein °C.K Temperatur am Eintritt - spezifiziert durch zweite Ful3note

Tous °C,K Temperatur am Austritt - spezifiziert durch zweite Fulinote

Tausisenrop ~ "CK Temperatur nach isentroper Zustandsanderung

Taus,Rechmng °C,K errechneter Wert fur zuvor gewahlte Temperatur am Austritt
aus der Dampfturbine

Tyyod T M °C,K Mischtemperatur ,vor der Turbine® (Definition siehe
Abschnitt 3.2.)

T BK2 °C,K Temperatur in der zweiten Brennkammer

v m/s Stromungsgeschwindigkeit

Y 1.0.cin m’/kg spezifisches Volumen des Wassers vor und nach der
Speisepumpe

Wpez. kJ/kg Luft  spezifische Arbeit

WT1 Warmetauscher zur Kithlung der Hochdruck-Kuhlluft

WT2 zweiter Warmetauscher zur Kihlung der Niederdruck-
Kuhlluft

zZu Zwischenuberhitzung des Dampfes durch Ruckfuhrung
desselben in den Abhitzekessel

70/55 o.d. Angaben der Kuhlluftmengen: 70kg/s Hochdruck-Kuhlluft,
55kg/s Niederdruck-Kuhlluft

A Differenz

N isentrop 1 isentroper Wirkungsgrad

N poyirop 1 polytroper Wirkungsgrad

M ech 1 mechanischer Wirkungsgrad der Speisepumpe

Nooier 1 elektrischer Wirkungsgrad der Speisepumpe

up 1 thermischer Wirkungsgrad

K 1 Isentropenexponent

Abzw. la 1 Luftverhaltnis

w kg/ m-s dynamische Zahigkeit

96



ANHANG B: ABKURZUNGEN UND SYMBOLE

T bzw. pi

p

Indizes:
BKI

BK2

DT

F

HDGT
HD-Kiihlluft
HD-Luft

HG

K

KM
NDGT
ND-Luft
RG

SA

S

Sw
theoret
Verd
vorh
WT1
zu

Verdichterdruckverhaltnis
kg/m’ Dichte

Brennkammer1
Brennkammer2
Dampfturbine

Film
Hochdruck-Gasturbine
Hochdruck -Kuhlluft

Hochdruckluft (Kuhlluft und Luft im Hauptstrom ohne Kuhlfunktion)
HD-Luft—BK1 Hochdruckluft im Hauptstrom ohne Kuhlfunktion

heillgasseitig
kihImediumseitig
Kidhlmedium
Niederdruck-Gasturbine
Niederdruckluft

Rauchgas

auliere Schaufeloberflache
innere Schaufeloberflache
Schaufelwand

theoretisch

Verdichter

vorhanden
Warmetauscher1
Zwischenuberhitzung
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In den Schemata der Kreislaufe entsprechen die verwendeten Symbole den hier

ol lmexT7/\8 O

aufgelisteten Elementen:

Kesseltrommel

Warmetauscher

Turbine

Verdichter

Generator

Brennkammer

Luft- oder Rauchgasleitung

Dampfleitung

Brennstoffleitung

Speisepumpe
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