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Zusammenfassung

Die Liberalisierung der Strommarkte und die Globalisierung der Wirtschaft haben
auf dem Kraftwerksmarkt zu einem scharfen Wettbewerb mit drastischem Preisverfall
gefuhrt. Alle groRen Hersteller forcieren deshalb die Entwicklung fortschrittlicher
Kraftwerksprozesse mit hohen Wirkungsgraden, niedrigen Stromerzeugungskosten und
geringen Emissionen, um ihre Konkurrenzfahigkeit zu erhalten bzw. zu verbessern.
Hierbei werden verschiedene Entwicklungsrichtungen verfolgt. Bei GUD-Kraftwerken
sind dieses z.B. die Zwischenerhitzung der Turbinenrauchgase und die Dampfkuhlung
der Brennkammer und der Turbine.

Eine Beurteilung dieser Konzepte war bisher nur mit Daten aus verschiedenen
Quellen mdglich, die nicht unter einheitlichen Randbedingungen erstellt wurden und
deshalb nur eingeschrankt fur einen Vergleich tauglich sind. In der vorliegenden Arbeit
werden die unterschiedlichen Entwicklungsrichtungen bei GUD-Kraftwerken und weitere
oft diskutierte gasbefeuerte Kraftwerksprozesse, wie z.B. der HAT- und der STIG-
ProzeR, unter einheitlichen thermodynamischen und 6konomischen Randbedingungen
analysiert und bewertet. Die Ergebnisse dieser Untersuchung ermdglichen einen
objektiven Vergleich der verschiedenen Konzepte unter technischen und
wirtschaftlichen Gesichtspunkten.

Die thermodynamische Analyse wird mit Hilfe der energetischen und der exer-
getischen Analyse durchgefuhrt. Die exergetische Analyse ermdglicht eine sehr viel
detailliertere Erfassung der Verluste als die energetische Analyse und fuhrt dadurch zu
einem besseren Verstandnis der Verlustmechanismen. Jeder Komponente kann ein
Exergieverlust und ein exergetischer Wirkungsgrad zugewiesen werden. Im Gegensatz
zur energetischen Analyse konnen z.B. auch die Verluste und Wirkungsgrade von
Warmeubertragern und Verbrennungsprozessen bestimmt werden. In dieser Arbeit
werden beide Methoden angewendet, um die Unterschiede bzw. die Vor- und Nachteile
der Methoden darzustellen.

Bei der dkonomischen Analyse werden zum einen die verschiedenen Prozesse
und Kuhltechniken unter dem Gesichtspunkt der Stromerzeugungskosten (Produkt-
kosten) miteinander verglichen und zum anderen wird die Methode der exergo-
okonomischen Analyse, die zur ProzefRoptimierung dient, angewendet. Die Strom-
erzeugungskosten werden nach der TRR-Methode (Total Revenue Requirement)
berechnet. Die Methode benutzt Barwerte und daraus berechnete Annuitaten. Bei der
exergookonomischen Analyse wird fur jede Komponente des Prozesses eine relative
Kostendifferenz und ein exergookonomischer Faktor bestimmt. Die relative
Kostendifferenz ist ein Mal fur den Anstieg der spezifischen Kosten zwischen Aufwand-
und Produktstrom. Der exergodkonomische Faktor gibt Auskunft Uber die Quellen der
Kostensteigerung in einer Komponente. Mit Hilfe dieser beiden Faktoren kann bestimmt
werden, ob die untersuchte Komponente im Kostenoptimum liegt oder ob der Aufwand
(Kosten) flur sie zu hoch oder zu niedrig ist.

Der Vergleich der verschiedenen Prozesse hat ergeben, dal} die GUD-Varianten
die héchsten Wirkungsgrade erreichen und dal3 sie ab einer jahrlichen Betriebszeit von
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3000 aquivalenten Vollaststunden die niedrigsten Stromerzeugungskosten haben.
Zwischen 1000 und 3000 Stunden erreicht der STIG-Proze® die niedrigsten
Stromerzeugungskosten und bei weniger als 1000 Stunden der ,einfache®
Gasturbinenprozel3.

Der GUD-Prozel3 mit der ,einfachen“ Gasturbine ist den anderen GUD-Varianten
mit den Gasturbinen mit Zwischenerhitzung wirtschaftlich Gberlegen, da er niedrigere
Stromerzeugungskosten erreicht. Die Stromerzeugungskosten des GUD-Prozesses mit
der Gasturbine mit Zwischenerhitzung und ohne Zwischenklhlung sind 2.2 % hoher als
beim ,einfachen® GUD-Prozel3. Die zusatzliche Zwischenkuhlung der Verdichterluft
bewirkt eine Verminderung der spezifischen Anlagenkosten und dadurch eine
Reduzierung der Stromerzeugungskosten auf einen Wert, der nur noch 0.7 % hoher ist.

Der Vergleich der verschiedenen Gasturbinen-Kuhltechniken hat gezeigt, dal} die
geschlossenen Dampfkuhlsysteme der Brennkammer und der Turbine zu den hochsten
Wirkungsgraden und Leistungen fuhren. Die geschlossenen Kuhlsysteme sind jedoch
mit technischen Problemen und Risiken verbunden. Dies gilt insbesondere fur die
Turbinenkuhlsysteme. Wenn diese Probleme geldst werden und wenn die Verfugbarkeit
und die Kosten fur Wartung und Instandhaltung in einer ahnlichen GréRenordnung
liegen, wie bei der offenen Luftkihlung, bieten die geschlossenen Kuihlsysteme
wirtschaftliche Vorteile gegenuber der heute Ublichen, offenen Luftkihlung.

Die Anwendung der exergookonomischen Analyse auf die verschiedenen
Prozesse hat verdeutlicht, dal} die exergookonomischen Kenngréf3en stark von den
thermodynamischen und wirtschaftlichen Randbedingungen abhangig sind und dal} sie
deshalb sehr unterschiedliche Werte annehmen. Eine erfolgreiche Anwendung dieser
Methode zur ProzelRoptimierung setzt jedoch eine relativ exakte Kenntnis der optimalen
Werte der exergookonomischen Kenngrolien voraus, damit die ermittelten Kenngréf3en
eindeutig interpretiert werden konnen. Der Aufwand zur Bestimmung der optimalen
Werte ist wegen der vielen EinfluBgroBRen sehr hoch. Die Methode der
exergookonomischen Analyse kann deshalb im Vergleich zur bisher tUblichen Methode
der Parametervariation den Aufwand bei der Prozel3optimierung nicht vermindern.



1 Einleitung

Kombinierte Gas- und Dampfturbinenkraftwerke (GUD-Kraftwerke) haben in den
letzten Jahren hohe Zuwachsraten auf dem Kraftwerksmarkt erzielt, da sie vergleichs-
weise niedrige Anlagenkosten haben und in den meisten Fallen gunstigere Strom-
erzeugungskosten erreichen als andere Kraftwerkstypen.

Die Liberalisierung der Strommarkte und die Globalisierung der Wirtschaft haben
auf dem Kraftwerksmarkt zu einem scharfen Wettbewerb mit drastischem Preisverfall
gefuhrt. Alle groRen Hersteller forcieren deshalb die Entwicklung fortschrittlicher
Kraftwerksprozesse mit hohen Wirkungsgraden, niedrigen Stromerzeugungskosten und
geringen Emissionen, um ihre Konkurrenzfahigkeit zu erhalten bzw. zu verbessern.
Hierbei werden verschiedene Entwicklungsrichtungen verfolgt. Bei GUD-Kraftwerken
sind dieses z.B. die Zwischenerhitzung der Turbinenrauchgase und die Dampfkuhlung
der Brennkammer und der Turbine.

Eine Beurteilung dieser Konzepte war bisher nur mit Daten aus verschiedenen
Quellen mdglich, die nicht unter einheitlichen Randbedingungen erstellt wurden und
deshalb nur eingeschrankt fur einen Vergleich tauglich sind. In der vorliegenden Arbeit
werden die unterschiedlichen Entwicklungsrichtungen bei GUD-Kraftwerken und weitere
oft diskutierte gasbefeuerte Kraftwerksprozesse, wie z.B. der HAT- und der STIG-
ProzeR, unter einheitlichen thermodynamischen und 6konomischen Randbedingungen
analysiert und bewertet. Die Ergebnisse dieser Analyse ermdglichen einen objektiven
Vergleich der verschiedenen Konzepte unter technischen und wirtschaftlichen
Gesichtspunkten. Die Untersuchung wird fur den Fall reiner Stromerzeugung ohne
Warmeauskopplung bei Anlagen mit groRen Leistungen (P > 200 MWel) gemacht.

Die thermodynamische Analyse wird mit Hilfe der energetischen und der exer-
getischen Analyse durchgefuhrt. Bei der 6konomischen Analyse werden zum einen die
verschiedenen Prozesse und Kuhltechniken unter dem Gesichtspunkt der Strom-
erzeugungskosten miteinander verglichen und zum anderen wird die Methode der
exergookonomischen Analyse, die zur Prozelioptimierung dient, angewendet.

Als Vergleichskraftwerk fur die Bewertung der unterschiedlichen Kraftwerkstypen
und Kuhltechniken dient ein GUD-Kraftwerk mit einer ,einfachen® Gasturbine, die dem
von Siemens / KWU hergestellten Typ V94.3A ahnlich ist. Die Brennkammer und die
Turbine dieser Gasturbine werden durch ein offenes LuftkUihlsystem gekuhlt. Der
nachgeschaltete Dampfprozel ist ein 3-Druck-Prozel} mit Zwischenuberhitzung.

Die verschiedenen Kraftwerksprozesse und Kuhltechniken werden unter der
Annahme gleicher Stickoxid-Emissionen (25 ppm) miteinander verglichen, da die
Emissionen durch die immer scharfer werdenden gesetzlichen Auflagen eine
entscheidende Bedeutung bei der Genehmigung von Kraftwerken durch die Behorden
haben.
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‘ Kraftwerksprozesse mit Gasturbinen ]

e " Gasturbine mit STeam Injected Humid Air | [ Gas- Und Dampfturbinen-
Einfache . .. ) .
. Zwischenkihlung Gas Turbine Turbine Kraftwerk
Gasturbine )
und Rekuperation (STIG) (HAT) (GUD)
"Einfache" Gasturbine mit Gasturbine mit

Zwischenkilung und
Zwischenerhitzung

Gasturbine Zwischenerhitzung

Abbildung 1.1: Kraftwerksprozesse mit Gasturbinen

In Fehler! Verweisquelle konnte nicht gefunden werden. sind die untersuchten
Kraftwerksprozesse aufgefiihrt. Im einzelnen sind dieses der ‘"einfache"
Gasturbinenprozel3, der Gasturbinenprozel3 mit Zwischenkihlung und Rekuperation,
der STIG-Prozel} (Gasturbine mit Dampfeindisung), der HAT-Prozel} (Gasturbine mit
Zwischenkuhlung, Aufsattigung und Rekuperation) und der GUD-Prozel3 (Gasturbine
mit nachgeschaltetem DampfprozelR). Der GUD-Prozel3 kann mit einer ,einfachen®,
bisher Ublichen Gasturbine, mit einer Gasturbine mit Zwischenerhitzung und mit einer
Gasturbine mit Zwischenkihlung und Zwischenerhitzung betrieben werden.

Die meisten der zur Zeit betriebenen gasbefeuerten Kraftwerke sind GUD-
Kraftwerke fur den Grund- und Mittellastbereich und Gasturbinenkraftwerke fur den
Spitzenlastbereich. Im Fall von Kraft-Warme-Kopplungsanlagen mit kleinen Leistungen
(P < 50 MW¢g)) kommen zusatzlich zu Gasturbinenkraftwerken auch STIG-Kraftwerke
zum Einsatz. Der Gasturbinenprozel3 mit Zwischenkuihlung und Rekuperation und der
HAT-Prozel konnten sich bisher nicht am Markt durchsetzen. Unter den verschiedenen
GUD-Varianten gab es bis vor kurzem nur die Variante mit der "einfachen" Gasturbine.
Zur Zeit befinden sich jedoch die ersten Anlagen mit Gasturbinen mit
Zwischenerhitzung im Bau. Gasturbinen mit Zwischenkihlung und Zwischenerhitzung
wurden bisher nicht kommerziell eingesetzt. WeiterfUhrende Beitrage zu den
verschiedenen Kraftwerksprozessen sind im Literaturverzeichnis aufgefuhrt.

Die Kuhltechnik der Gasturbine bietet effektive Ansatzpunkte zur Erhéhung des
Wirkungsgrades und zur Senkung der Emissionen. Abbildung 1.2 zeigt die
verschiedenen Wege, die bei der Kuhlung der Turbine und der Brennkammer gewahlt
werden kénnen. Zu unterscheiden sind offene und geschlossene Kihlsysteme sowie
Luft und Dampf als Kidhimedium. Bei der offenen Luftkihlung der Turbine gibt es
zusatzlich die Option der Kihlluftkihlung.



[ Gasturbinen-Kuhltechniken ]

|

Turbine Brennkammer ]
Offenes Geschlossenes Geschlossenes Offenes Geschlossenes Geschlossenes
System System System System System System

|

[Ohne Kijhlung] [Mit Ki]hlung]

der Kuhlluft der Kuhlluft

Abbildung 1.2: Gasturbinen-Kuhltechniken

Die offenen Luftkihlsysteme waren bisher die von allen Gasturbinenherstellern
bevorzugten Kuhltechniken. Bei fortschrittichen Gasturbinen werden jedoch
zunehmend geschlossene Kuhlsysteme mit Luft oder Dampf als Kihimedium sowohl flr
die Brennkammer als auch fur die Turbine eingesetzt, da diese Kuhltechniken zu
hdéheren Wirkungsgraden und niedrigeren Emissionen fuhren als die offenen Luftkahl-
systeme. Im Literaturverzeichnis ist eine Auswahl von zu diesem Thema
veroffentlichten Beitragen aufgefuhrt.



10

2 Thermodynamische Grundlagen

Die thermodynamische Analyse von Kraftwerksprozessen kann mit Hilfe der
energetischen und der exergetischen Analyse durchgefuhrt werden. Beide Methoden
und ihre wesentlichen Unterschiede werden im folgenden erlautert. Des weiteren wird
das thermodynamische Modell der Gasturbine vorgestellt.

2.1 Energetische und exergetische Analyse

Bei der energetischen Analyse werden Energiestrome unterschiedlicher
Erscheinungsformen und Qualitdten benutzt, um die charakteristischen Kenngrofden
des Prozesses und seiner Komponenten zu bestimmen. Fir Energien gilt ein
Erhaltungssatz. Hieraus folgt, daf} sich die Energie eines Systems nur durch Energie-
transport Uber die Systemgrenze andern kann. Bei der Umwandlung von Energie von
einer Form in eine andere Form geht jedoch ein Teil der Arbeitsfahigkeit, welche ein
MalR fur die Qualitat der Energie ist, durch Irreversibilitadten verloren. Dieser Qualitats-
verlust kann mit der energetischen Analyse nicht quantifiziert werden.

Der energetische Wirkungsgrad n eines mit fossilem Brennstoff (Gas, Ol, Kohle)
befeuerten Prozesses kann aus dem Verhaltnis von Nutzleistung P zu energetischer
Brennstoffleistung, die aus dem Produkt von Brennstoffmassenstrom mg und unterem
Heizwert H, besteht, berechnet werden (Gleichung (2.1)). Der untere Heizwert des
Brennstoffes wird hierbei ublicherweise als Bezugspunkt fur den Wirkungsgrad gewabhilt.

ne—t g Qa 2.1)
mB-Hu mB-Hu

Der Wirkungsgrad lafdt sich auch aus der an die Umgebung abgeflihrten Warme-
leistung Qap und der zugeflhrten Brennstoffleistung bestimmen.

Im reversiblen Fall kann der Wirkungsgrad n auf den Carnot-Wirkungsgrad nc
zuruckgefuhrt werden, indem die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr T, a und die
mittlere Temperatur der Warmezufuhr Ty, », eingesetzt wird (Gleichung (2.2)).

T] _ 1 _ Tm,ab _ n ) i + Tm,ab . z Sirr
C T H L]
m,zu o] Mg - Ho

(2.2)

Der Carnot-Wirkungsgrad definiert den maximalen theoretisch moglichen
Wirkungsgrad eines zwischen zwei Temperaturniveaus ablaufenden Energiewandlungs-
prozesses. Der Carnot-Wirkungsgrad und der reale Prozel3wirkungsgrad sind Uber die
Entropieproduktion S;; innerhalb des Prozesses miteinander verknlpft (Gleichung (2.2),
rechte Seite). Da die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr von dem im
Gasturbinenabgas auskondensierenden Wasseranteil beeinfluBt wird, mul} der
Wirkungsgrad in dieser Gleichung auf den oberen Heizwert (Brennwert) H, bezogen
werden.
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Sowohl in Gleichung (2.1) als auch in Gleichung (2.2) werden energetische
Verluste, die bei der Ubertragung der Brennstoffenergie auf den ProzeR auftreten,
vernachlassigt, da sie im Falle der hier betrachteten Kraftwerksprozesse mit
Gasturbinen klein sind (0.2 %).

Fir die meisten Komponenten des Prozesses laldt sich kein energetischer
Wirkungsgrad im Sinne von Nutzen zu Aufwand berechnen, da keine Energieverluste
auftreten. Die Beurteilung der Qualitdt dieser Komponenten kann nur durch den
Vergleich der realen irreversiblen mit der idealen reversiblen Zustandsanderung
erfolgen. Der Vergleich liefert isentrope Wirkungsgrade. Diese konnen jedoch nur fur
diejenigen Komponenten bestimmt werden, bei denen keine Warmeubertragung, keine
Stoffmischung und keine chemische Reaktion auftritt (z. B. fur Verdichter). Warme-
ubertrager oder Brennkammern konnen also mit der energetischen Analyse nicht
qualitativ bewertet werden.

Die zweite Methode zur Untersuchung und Optimierung von Kraftwerksprozessen
ist die exergetische Analyse [1, 2]. Bei der exergetischen Analyse werden die im Prozel}
auftretenden Exergiestrome zur Berechnung von Exergieverlusten und exergetischen
Wirkungsgraden benutzt. Die Exergie ist ein Mal} fur die Arbeitsfahigkeit eines Stoffes,
wenn er unter Mitwirkung der Umgebung reversibel mit dieser in den Gleich-
gewichtszustand gebracht wird. Die Exergie hat bei vorgegebener Umgebung den
Charakter eines Potentials. Fur sie gilt kein Erhaltungssatz, jede irreversible
Zustandsanderung bedeutet Exergievernichtung.

Die Abhangigkeit der Exergie vom Umgebungszustand ist fur Anwendungen im
Kraftwerksbereich durchaus sinnvoll. Auch der maximale Prozel3wirkungsgrad, der
Carnot-Wirkungsgrad, wird durch die Umgebungstemperatur als der minimalen
Temperatur der Warmeabfuhr beschrankt.

Die Exergie E eines Stoffgemisches wird bei Vernachlassigung von kinetischen
und potentiellen Anteilen durch die Enthalpie H, die Entropie S und die Molmengen n;
des Gemisches sowie durch die chemischen Potentiale ; der Einzelstoffe bei
Umgebungstemperatur, Umgebungsdruck und Gemisch- und Umgebungszusammen-
setzung bestimmt [3].

EZH—HU_TU'(S_SU)"‘Z(/J:,JG_/I:,JU)'ni (2.3)

Die Exergie von gasformigen kompressiblen Stoffen, wie z.B. Luft, ist bei hohen
Dricken und niedrigen Temperaturen grof3er als die Energie, die hier als Energie der
Enthalpie erscheint (Abbildung 2.3, links). Dies ist auf die Druckunabhangigkeit der
Enthalpie und die Druckabhangigkeit der Entropie zurlckzufuhren. Die Energiebilanz
bleibt trotzdem erfiillt, da bei der Uberfiihrung des Stoffes in den Gleichgewichtszustand
mit der Umgebung ein Warmeaustausch mit dieser auftreten kann. Der Zustandspunkt,
bei dem die Energie und die Exergie gleich gro3 sind, wird durch isentrope
Kompression vom Umgebungszustand als Anfangszustand erreicht. Wird die
Temperatur in diesem Punkt weiter erhoht, so sinkt das Verhaltnis von Exergie zu
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Energie unter Eins. Eine Verminderung der Temperatur in diesem Punkt 1alt das
Verhaltnis Uber Eins steigen.

1800 6000
Luft Wasser / Dampf
1600 ] Energie
. Energie . 5000 T _
g 1400 T Exergie g Exergie
2 2
= 1200 T = 4000 T _ _
.0 Ko) p1=
o o
% 1000 T 5 1 bar
3 3 3000 T )
’% 800 T Ps = 128 bar ’% ps = 128 bar
Ke] Ke]
o 6007 o
> > p1=1bar
O 400 T o !
L p1 = 1 bar L Pi+1 = 2 Pi
200 T ‘
Pis1 =2+ P
0+ } } } } } } t
0 300 600 900 1200 1500 600 900 1200 1500
Temperatur (°C) Temperatur (°C)

Abbildung 2.3: Spezifische Energie und spezifische Exergie von Luft und Wasser
(Bezugspunkt: 3 =15 °C, p = 1.013 bar)

Bei flussigen inkompressiblen Stoffen, wie z.B. Wasser, ist die Exergie immer
kleiner als die Energie, weil hier die Entropie unabhangig vom Druck ist und die Energie
starker mit der Temperatur steigt als die Exergie (Abbildung 2.3, rechts).

Im Verdampfungsgebiet ist der Anstieg der Energie mit zunehmendem Dampf-
gehalt zwei bis dreimal so stark wie der Anstieg der Exergie, da die Entropiezunahme
den Anstieg der Exergie vermindert. Die Exergie des Dampfes ist deshalb auch bei
hohen Driicken immer kleiner als die Energie.

Der exergetische Wirkungsgrad ¢ eines Prozesses wird analog zum ener-
getischen Wirkungsgrad aus dem Verhaltnis von Nutzleistung P zu exergetischer
Brennstoffleistung Eg berechnet. Er kann auch aus den Verlusten durch Entropie-
erzeugung S;r und Exergieabfuhr an die Umgebung E,, bestimmt werden.

E: 1_ TU'ZSirr _ZEab

Es Es Es

E= (2.4)

Exergetische Wirkungsgrade bestehen aus Stromen gleicher Qualitat und sind
deswegen besser zur Beurteilung von Energiewandlungsprozessen geeignet als
energetische Wirkungsgrade, die nicht nur von der Qualitdt des Prozesses, sondern
auch von der Qualitat des Aufwandstromes abhangig sind. Der Unterschied zwischen
dem exergetischen und dem energetischen Wirkungsgrad ist im Falle des Gesamt-
wirkungsgrades eines zur Stromerzeugung genutzten gasbefeuerten Prozesses gering,
da die Brennstoffexergie von Erdgas (Methan) ungefahr der Brennstoffenergie, bezogen
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auf den unteren Heizwert H,, entspricht [1]. Bei der Beurteilung von Teilprozessen kann
es jedoch grofle Unterschiede zwischen den beiden Wirkungsgraden geben. Der
exergetische Wirkungsgrad des Dampfprozesses eines GUD-Kraftwerks ist z.B. doppelt
so hoch wie der energetische Wirkungsgrad.

Die exergetische Analyse ermdglicht eine sehr viel detailliertere Erfassung der
Verluste als die energetische Analyse. Jeder Komponente kann ein Exergieverlust und
ein exergetischer Wirkungsgrad zugewiesen werden. Im Gegensatz zur energetischen
Analyse konnen z.B. auch die Verluste und Wirkungsgrade von Warmeubertragern und
Verbrennungsprozessen bestimmt werden. Diese Informationen der exergetischen
Analyse ermdglichen ein gezielteres Vorgehen bei der thermodynamischen Optimierung
eines Prozesses und vermindern dadurch unter Umstanden den Aufwand.

2.2 Thermodynamisches Modell der Gasturbine

Fir die Berechnung der Gasturbinenprozesse wurde ein detailliertes Modell
entwickelt, in welchem der Kuhlluftbedarf der Brennkammer und der einzelnen
Schaufelreihen der Turbine berlcksichtigt wird (Abbildung 2.1). Jeder Laufschaufelreihe
wird ein aerodynamischer Wirkungsgrad zugewiesen, der Uber Faktoren, welche die
Zumischungsverluste der Kuhl- und Sperrluft bertcksichtigen, korrigiert wird. Fiur die
Leitschaufeln wird ein Totaldruckverlust von 3 % angenommen. Der Verdichter wird
entsprechend der Anzahl der Entnahmestellen blockweise berechnet. Der Druck an den
Verdichterentnahmestellen liegt 10 %, mindestens aber 1 bar, Uber dem Eintrittsdruck in
die jeweilige Turbinenstufe.

Die Kuhlluft der Schaufeln wird dem Rauchgasmassenstrom nach der jeweils zu
kihlenden Schaufelreihe zugemischt. Bei der realen Expansion leistet ein Teil der
Leitschaufelkuhlluft keine Arbeit im Laufrad, dafir aber ein Teil der LaufschaufelkUhlluft.
Die hier getroffene Annahme der ungeteilten Zumischung nach der jeweils zu
kihlenden Stufe erreicht eine genlgende Genauigkeit, da der nicht arbeitleistende
Anteil der Leitschaufelkuhlluft ungefahr dem arbeitleistenden Anteil der Laufschaufel-
kuhlluft entspricht.
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Verdichterstufe (j+1) p (i)

p (i) + 10 % (mind. + 1 bar)
Leitschaufel (i)

APyota) = 3 %
Kihlluft Leit (i) Ptotal = > 70

Laufschaufel (i)
n =1 (aero) - An (KL) - An (SL)

Sperrluft Leit (i) —]
~—

Kuhlluft Lauf (i) i
-

Sperrluft Lauf (i)
? Leitschaufel (i+1)

Verdichterstufe (j)

Abbildung 2.1: Modell zur stufenweisen Berechnung der Gasturbine

Die Sperrluft verhindert, dal} die Rauchgase zwischen den Schaufelspitzen und
dem Gehause bzw. der Welle hindurchstromen. Sie wird dem Rauchgasmassenstrom
erst nach der jeweils nachsten Schaufelreihe zugemischt. Diese Annahme berick-
sichtigt die beschrankte Arbeitsfahigkeit der Sperrluft in der jeweiligen Turbinenstufe.
Die Ubrigen Randbedingungen und weitere Einzelheiten zum Gasturbinenmodell sind in
Anhang A aufgefuhrt.
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3 Energetische und exergetische Analyse von Kraftwerks-
prozessen mit Gasturbinen

In diesem Kapitel werden die zur Zeit diskutierten gasbefeuerten Kraftwerks-
prozesse unter energetischen und exergetischen Gesichtspunkten analysiert und
miteinander verglichen. Im einzelnen sind dieses der GUD-Prozel}, der HAT-Prozel},
der STIG-Prozel und der Gasturbinenprozeld mit Zwischenkuhlung und Rekuperation.

3.1 GUD-ProzeR

Der GUD-Prozel3 besteht aus einem Gasturbinenprozel} mit einem nach-
geschalteten, unbefeuerten Dampfturbinenprozel3. Die Abgaswarme der Gasturbine
wird in einem Abhitzedampferzeuger zur Dampfproduktion genutzt.

Der GUD-Prozels hat aufgrund der hohen Temperatur der Warmezufuhr und der
niedrigen Temperatur der Warmeabfuhr ein héheres Wirkungsgradpotential als die
meisten anderen Kraftwerksprozesse. Der Wirkungsgrad neup des GUD-Prozesses lafit
sich aus dem Verhaltnis der Summe von Gasturbinenleistung Pgr und Dampfturbinen-
leistung Ppr zu der dem Prozel3 zugefuhrten Brennstoffleistung mg - H, berechnen
(Gleichung (3.1)). Er kann auch aus der Kombination von Gasturbinenwirkungsgrad
net, Nutzungsgrad des Abhitzedampferzeugers mnawp, Wirkungsgrad des
Dampfturbinenprozesses mnpr und Verlustfaktor V bestimmt werden. Durch den
Verlustfaktor V wird berucksichtigt, da® ein Teil der von der Gasturbine abgefuhrten
Energie, wie z.B. die Reibungsverluste des Lagers, weder in der Nutzleistung der
Gasturbine enthalten ist noch an den Dampfprozel} weitergegeben wird.

Psr +P,
Neup :M: Ner +(1=Mer = V) Mawp Mot (3.1)
mB-Hu
P éAHD»DT P,
Ner =~ e, Navo =% Mot :.L
ms-H, QaToAHD QaHD DT,

Die effektivsten Ansatzpunkte fur Erhdhungen des GUD-Wirkungsgrades bietet
der Gasturbinenprozef, weil bei ihm die hdchsten Verluste entstehen. Der Gasturbinen-
prozeld wird aus diesem Grund in der vorliegenden Arbeit besonders intensiv behandelt.

Die wichtigsten charakteristischen Parameter des Gasturbinenprozesses sind das
Druckverhaltnis und die Turbineneintrittstemperatur sowie die Komponenten-
wirkungsgrade des Verdichters und der Turbine.

Das Druckverhaltnis der Gasturbine wirkt sich Uber die mittlere Temperatur der
Warmezufuhr und Warmeabfuhr auf den Wirkungsgrad aus. Im reversiblen Fall und bei
sehr kleiner Warmezufuhr entspricht der Gasturbinenproze® (Joule-Prozel})
naherungsweise dem Carnot-Prozel3. Mit Hilfe der Isentropengleichung [1] kann der
Carnot-Wirkungsgrad in diesem Fall als Funktion des Druckverhaltnisses IT und des
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Isentropenexponenten y dargestellt werden.

x=1

:1_£:1_(%j X (3.2)

GT, rev, mg—0

Der Wirkungsgrad des idealen Gasturbinenprozesses ist dann bei verschwindend
kleiner Warmezufuhr nur noch vom Druckverhaltnis und vom Isentropenexponent
abhangig. Er steigt kontinuierlich mit dem Druckverhaltnis und ndhert sich asymptotisch
dem Wert 1.

44 ‘ 60 22 16—

ol M1y=40 N 20 .
@ fam=rims] N ol | mes S0

N ///7'%/\22 51 /é/é 9
391 86 1 / [1150°C]
s | /<( — 16 | o5 | 7/ /

36T 12 53 1

nert (%)
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35 r
- [ 52 1 ..
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33 + /Z” J 9 51 Srpomax =600°C [
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Abbildung 3.1: EinfluR® des Druckverhaltnisses und der Turbineneintrittstemperatur auf
den GT- und den GUD-Prozel} (Wirkungsgrade bzgl. H,)

Der Wirkungsgrad des realen Gasturbinenprozesses steigt aufgrund von Irre-
versibilitaten bei der Kompression und Expansion nur bis zu einem bestimmten
Druckverhaltnis, welches von der Turbineneintrittstemperatur abhangig ist (Abbildung
3.1, links). Eine weitere Anhebung des Druckverhaltnisses fihrt zu Wirkungsgrad-
verschlechterung. Die Nutzleistung der Gasturbine andert sich in dem fur GUD-Kraft-
werke interessanten Bereich nur wenig mit dem Druckverhaltnis, weil sich die
Anderungen des Gasturbinenwirkungsgrades und der zugefiihrten Brennstoffleistung
weitgehend kompensieren.

Die in Abbildung 3.1 dargestellten Ergebnisse wurden unter der vereinfachenden
Annahme erstellt, dald der polytrope Verdichterwirkungsgrad und der isentrope
Turbinenwirkungsgrad flir alle Druckverhaltnisse und Turbineneintrittstemperaturen
konstant bleiben. Durch die Annahme eines konstanten polytropen Verdichter-
wirkungsgrades wird fur alle Druckverhaltnisse eine gleichbleibende Qualitat der
Verdichtung vorausgesetzt. Die Annahme eines konstanten isentropen Turbinen-
wirkungsgrades berlcksichtigt die Abhangigkeit des Kuhlluftmassenstromes vom
Druckverhaltnis und setzt bei einer Erhdhung der Turbineneintrittstemperatur eine
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verbesserte Kuhltechnik voraus.

Die Turbineneintrittstemperatur T1 hat einen starken Einfluld auf die Turbinen-
leistung, weil die Enthalpiedifferenz der Expansion ungefahr proportional zu ihr ist. Im
reversiblen Fall gilt fur die isentrope Enthalpiedifferenz Ahg eines idealen Gases [1]:

21 T4 : Turbineneintrittstemperatur
Ah, =T, L R. (p_zj oy R-: Gaskonstante (3.3)
x—1 oF ¥ . Isentropenexponent
pi : Druck

Eine Erhdéhung der Turbineneintrittstemperatur fihrt zu einem Anstieg der
Nutzleistung der Gasturbine und in Abhangigkeit vom Druckverhaltnis zu einer starker
oder schwacher ausgepragten Erhéhung des Gasturbinenwirkungsgrades (Abbildung
3.1, links).

Der GUD-Wirkungsgrad steigt kontinuierlich mit der Turbineneintrittstemperatur
und hat bezuglich des Druckverhaltnisses ein Maximum bei einem bestimmten Wert,
welcher mit zunehmender Turbineneintrittstemperatur steigt (Abbildung 3.1, rechts). Die
GUD-Leistung nimmt mit steigender Turbineneintrittstemperatur zu und mit steigendem
Druckverhaltnis ab.

Abhitze-

dampferzeuger Dampfturbine

Gasturbine

|

| =

Y

Abbildung 3.2: GUD mit einem 3-Druck-ZU-DampfprozeR

FUr die dargestellten Ergebnisse wurde ein Dampfproze3 mit drei Ver-
dampfungsstufen und einer Zwischenuberhitzung gewahlt (Abbildung 3.2). Die maximal
zulassige Dampftemperatur betragt 600 °C.
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Abbildung 3.3: Bestimmung des thermodynamisch optimalen Druckverhaltnisses bei
gegebener Turbineneintrittstemperatur (Wirkungsgrade bzgl. H,)

Das optimale Druckverhaltnis einer Gasturbine fir den GUD-Prozel ist kleiner als
bei einer Gasturbine flr den Solobetrieb, weil der Gasturbinenwirkungsgrad und der
Wirkungsgrad des nachgeschalteten Dampfprozesses einen entgegengesetzten Verlauf
aufweisen (Abbildung 3.3, linke Seite). Der Wirkungsgrad des Gasturbinenprozesses
sinkt, wie schon im Zusammenhang mit Abbildung 3.1 erlautert wurde, mit
abnehmendem Druckverhaltnis. Die hierbei steigende Abgastemperatur verbessert den
Wirkungsgrad des nachgeschalteten Dampfprozesses durch Verkleinerung der
Temperaturdifferenzen im Abhitzedampferzeuger, durch Erhéhung der Dampf-
temperaturen, durch Zunahme der Bedeutung des Hochdruckdampfmassenstromes
und durch Abnahme der Nasseverluste in der Niederdruckturbine. Aus Gleichung (3.1)
ergibt sich die Bedingung fur den maximalen GUD-Wirkungsgrad aus dneup = 0 zu:

dngr _ 1-Mgr -V

d(Mamp “Mot) 1= N anp “ Mot .

Der Verlauf der Betrage dieser beiden Terme uber der Abgastemperatur ist auf
der rechten Seite von Abbildung 3.3 dargestellt. Der Schnittpunkt der beiden Kurven
kennzeichnet diejenige Abgastemperatur, bei der das Maximum des GUD-Wirkungs-
grades liegt. In dem hier gezeigten Beispiel mit einer ISO-Turbineneintrittstemperatur
von 1250 °C und einer maximal zulassigen Dampftemperatur von 600 °C betragt die
optimale Abgastemperatur rund 585 °C. Das dazugehorige Druckverhaltnis liegt bei 18
(siehe auch Abbildung 3.1, rechts).
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Abbildung 3.4: GUD-Wirkungsgrad in Abhangigkeit vom Gasturbinenwirkungsgrad und
von der Abgastemperatur (Wirkungsgrade bzgl. H,)

Der GUD-Wirkungsgrad ist nach Gleichung (3.1) vom Gasturbinenwirkungsgrad
und vom Wirkungsgrad des nachgeschalteten Dampfprozesses abhangig. Da es
zwischen der Abgastemperatur der Gasturbine und dem Wirkungsgrad des Dampf-
prozesses einen eindeutigen Zusammenhang gibt (Abbildung 3.3, links), kann der
GUD-Wirkungsgrad auch als Funktion des Gasturbinenwirkungsgrades und der
Abgastemperatur dargestellt werden. Die Darstellung in Abbildung 3.4 gilt fur eine
Gasturbine, die auler der Warmeabfuhr mit dem Abgas an keiner anderen Stelle
Warme abgibt (z.B. durch Zwischenkihlung). Die Abgaswarme wird ausschlieRlich zur
Dampfproduktion genutzt. Eine Brennstoffvorwarmung wurde in dieser Darstellung nicht
berucksichtigt. Die LeistungsgroRe des Dampfprozesses betragt mindestens 100 MW.
Bei kleineren Dampfturbinen ist der GUD-Wirkungsgrad niedriger, da der
Expansionswirkungsgrad der Dampfturbine schlechter ist.

Eine Erhdhung der Anzahl der Verdampfungsstufen im Abhitzedampferzeuger
verbessert die Qualitdt der Abwarmenutzung und damit auch den GUD-Wirkungsgrad
durch eine Verkleinerung der Temperaturdifferenzen im Abhitzedampferzeuger und
durch eine Reduzierung der Abgasverluste (Abbildung 3.5). Die Einfuhrung einer
Zwischenuberhitzung des Dampfes verbessert den Wirkungsgrad des Dampf-
turbinenprozesses durch die Erhdhung der mittleren Temperatur der Warmezufuhr. Der
Nutzungsgrad des Abhitzedampferzeugers sinkt bei Zwischenuberhitzung durch die
Abnahme des Frischdampfmassenstromes und der deshalb leicht steigenden
Abgastemperatur am Dampferzeugeraustritt geringfugig ab. Bei den heute Ublichen
hohen Wirkungsgradbewertungen ist der 3-Druck-Prozel3 mit Zwischenuberhitzung die
Standardvariante.
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Abbildung 3.5: Abhangigkeit des GUD-Wirkungsgrades und der GUD-Leistung von der
Anzahl der Verdampfungsstufen und von Zwischenlberhitzung

Der Wirkungsgradgewinn durch zusatzliche Verdampfungsstufen nimmt mit
steigender Abgastemperatur ab, weil die zusatzlichen Dampfmassenstrome im
Verhaltnis zum Hochdruckdampfmassenstrom immer kleiner werden. Bei sehr hohen
Abgastemperaturen (> 750 °C) werden die Dampfmassenstrome der Mittel- und
Niederdruckstufe vernachlassigbar klein, so dal} sich der 2-Druck-Prozefl3 und der 3-
Druck-Prozel3 dem 1-Druck-Prozel® annahern. Der positive Einflud einer Zwischen-
uberhitzung des Dampfes bleibt auch bei hohen Abgastemperaturen erhalten und
nimmt dort sogar etwas zu.

Die relative Anderung des GUD-Wirkungsgrades entspricht in diesem Fall, in
welchem nur der DampfprozeR gedndert wird, der relativen Anderung der GUD-
Leistung, weil die zugeflihrte Brennstoffleistung konstant bleibt.

Eine Anhebung des Frischdampfdruckes fihrt durch eine Erhdéhung der
Verdampfungstemperatur und eine Verminderung der Verdampfungsenthalpie zu einer
besseren Nutzung der Hochtemperaturwarme und zu einer Reduzierung der
Temperaturdifferenzen im Abhitzedampferzeuger. Als Folge hiervon steigt die mittlere
Temperatur der Warmezufuhr des Dampfturbinenprozesses. Der mit steigendem Druck
abnehmende Dampfvolumenstrom verschlechtert jedoch den Expansionswirkungsgrad
der Dampfturbine. Je kleiner der Volumenstrom ist, desto starker wirken sich seine
Anderungen auf den Expansionswirkungsgrad aus. Bei ausreichend groRen
Volumenstromen ist der Expansionswirkungsgrad nahezu unabhéngig von Anderungen
des Volumenstromes.
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Abbildung 3.6: Abhangigkeit des GUD-Wirkungsgrades und der GUD-Leistung vom
Frischdampfdruck

Der optimale Frischdampfdruck steigt mit der Abgastemperatur (Abbildung 3.6). Im
Bereich der heute Ublichen Gasturbinenabgastemperaturen zwischen 550 °C und
575 °C betragt der optimale Frischdampfdruck fur einen 3-Druck-Prozel3 mit Zwischen-
Uberhitzung unter thermodynamischen und wirtschaftlichen Gesichtspunkten 110 bar.
Bei den zukunftig zu erwartenden Abgastemperaturen von 600 °C bis 650 °C erscheint
eine Erhohung des Frischdampfdruckes auf 130-160 bar als sinnvoll. Die in dem
Diagramm dargestellten Kurven wurden unter Berlcksichtigung der mit dem
Frischdampfdruck steigenden Speisepumpenleistungen ermittelt und gelten fir Dampf-
turbinen mit einer Leistung ab ca. 100 MW. Bei kleineren Dampfturbinen sind die
optimalen Frischdampfdricke wegen des kleineren Dampfvolumenstromes niedriger.

Eine Erhdhung der Frischdampf- und Zwischenlberhitzungstemperatur verbessert
den Wirkungsgrad des Dampfturbinenprozesses, weil die Temperatur der Warmezufuhr
steigt und die Nasseverluste in der Niederdruckturbine abnehmen. Der GUD-
Wirkungsgrad und die GUD-Leistung steigen linear mit der Frischdampf- und
Zwischenuberhitzungstemperatur (Abbildung 3.7). Beide Temperaturen haben fast den
gleichen Einfluld auf den GUD-Wirkungsgrad. Der Einsatz neuer Werkstoffe ermdglicht
eine Erhdhung der maximal zulassigen Dampftemperatur von den bisher Ublichen 540
°C auf ca. 600 °C.
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Abbildung 3.7: Abhangigkeit des GUD-Wirkungsgrades und der GUD-Leistung von der
Frischdampf- und der Zwischenuberhitzungstemperatur

3.1.1 ,,Einfache® Gasturbine

Im folgenden wird der GUD-Prozel3 mit der ,einfachen“ Gasturbine fir ver-
schiedene Druckverhaltnisse analysiert. Hierbei kommt das in Kapitel 2 beschriebene
detaillierte Rechenmodell flr die Gasturbine zum Einsatz (siehe auch Anhang A). Die
Bezeichnung ,einfache“ Gasturbine wurde flr eine Gasturbine ohne Zwischenklhlung
und ohne Zwischenerhitzung gewahlt.

Abbildung 3.8 und Abbildung 3.9 zeigen den Energie- und den Exergieflu® in dem
GUD-Prozel3 mit einer ,einfachen“ Gasturbine. Die Darstellung des Energieflusses
bertcksichtigt die Kondensationswarme des Gasturbinenabgases. Aus diesem Grund
muf die in der Brennkammer zugefihrte Energie auf den oberen Heizwert (Brennwert)
H, des Brennstoffes bezogen werden. Der Bezug des Energieflusses auf den unteren
Heizwert H, wilrde die Abgasverluste scheinbar vermindern, da die
Kondensationswarme des Wasseranteils im Abgas nicht bericksichtigt wirde. Der
Energieflul wirde dann jedoch nicht mehr den realen Verhaltnissen entsprechen.
Obwohl der Bezug auf den oberen Heizwert die Realitat besser wiedergibt, wird fur
Energiebilanzen und Wirkungsgradangaben Ublicherweise der untere Heizwert als
Bezugspunkt gewahlt. Die Energieflubilder sind hier deshalb die einzigen Abbildungen,
bei denen die Brennstoffenergie auf den oberen Heizwert bezogen wird. In den Ubrigen
Diagrammen und Tabellen wird die Brennstoffenergie immer auf den unteren Heizwert
des Brennstoffes bezogen, um die bisher Ubliche Art beizubehalten.

Der obere Heizwert wird unter Berticksichtigung von Kondensation eines Wasser-
anteils aus der Reaktionsenthalpie der an der Verbrennung teilnehmenden Stoffe
berechnet und ist bei Erdgas (Methan) rund 10 % groRer als die Brennstoffexergie, die
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aus der Reaktions-Gibbs-Funktion bestimmt wird [1]. Die Reaktions-Gibbs-Funktion ist
im Gegensatz zur Reaktionsenthalpie unabhangig von der Grolde des kondensierten
Wasseranteils, da die Gibbs-Funktion des Wassers im NalRdampfgebiet konstant ist.
Bei der Brennstoffexergie kann also nicht zwischen einem oberen und einem unteren
Wert unterschieden werden.
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Abbildung 3.8: Energieflu® bzgl. H, im GUD-Prozel3 mit ,einfacher Gasturbine (IT
= 16, Jiso0 = 1187 °C )

135,0 %

Die in der Brennkammer der Gasturbine zugefihrte energetische Brennstoff-
leistung betragt 100.8 %. Sie besteht aus 100 % chemisch gebundener Energie und 0.8
% thermischer Energie (Brennstoffvorwarmung). Die Brennstoffleistung wird in der
Gasturbine zu 34.7 % in mechanische Leistung umgesetzt, 65.9 % werden an den
Abhitzedampferzeuger weitergeleitet. Die Dampfturbine erhalt vom Abhitzedampf-
erzeuger 47.9 % der in der Gasturbine zugefuhrten energetischen Brennstoffleistung
und erzeugt daraus eine mechanische Leistung von 18.7 % (bzgl. Brennstoffleistung).
Der Wirkungsgrad des Gesamtprozesses ergibt sich aus der Summe der mechanischen
Leistungen und betragt 53.4 % (bzgl. H,, ohne Generatorverluste). Die an die
Umgebung abgegebene Warme besteht aus 17.0 % Abgaswarme und 29.3 %
Kondensationswarme. Sie betragt zusammen 46.3 % der dem Prozel3 zugeflhrten
Brennstoffenergie.
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Abbildung 3.9: Exergieflul im GUD-Prozel mit ,einfacher Gasturbine
(IT =16, 9150 = 1187 °C)

Der Exergiefluld nimmt sehr viel schneller ab als der Energieflu3, da in jeder Kom-
ponente ein Exergieverlust auftritt. Die mit Abstand grof3te Verlustquelle ist die Brenn-
kammer, in ihr gehen 25 % der zugefuhrten Exergie verloren. Die Verluste des
Verdichters betragen 2.2 % und die der Turbine 5.2 %. Im Abhitzedampferzeuger gehen
3.1 % verloren und in der Dampfturbine 1.8 %.

Die Gasturbine wandelt 38.1 % der zugeflhrten Brennstoffexergie in mechanische
Leistung um und gibt 29.7 % der zugefuhrten Exergie, im Gegensatz zu 65.9 % der
Energie, an den Abhitzedampferzeuger weiter. Die Dampfturbine erhalt vom
Abhitzedampferzeuger 23.7 % der Brennstoffexergie, im Vergleich zu 47.9 % der
Energie. Nur 3.2 % der zugefuhrten Exergie, im Gegensatz zu 46.3 % der Energie,
werden als Verluststrome an die Umgebung abgefuhrt.

Der Hauptunterschied zwischen dem Energie- und dem Exergieflul liegt bei den
Verlusten. Die Energieverluste entstehen durch die Warmeabfuhr an die Umgebung
und die Exergieverluste durch die Irreversibilitaten in den Komponenten des Prozesses.

Im folgenden wird der GUD-Prozel3 mit der ,einfachen® Gasturbine fur die Druck-
verhaltnisse 14, 16 und 18 detailliert analysiert. In Abbildung 3.10 sind die Ver-
brennungs- und Turbineneintrittstemperaturen der Gasturbinen mit den verschiedenen
Druckverhaltnissen dargestellt. Die Verbrennungstemperatur mufld bei steigendem
Druckverhaltnis gesenkt werden, um die NOx-Emissionen konstant zu halten (siehe
Anhang A.4). Die Verbrennungstemperatur der Gasturbine mit dem Druckverhaltnis 18
betragt z.B. 1527 °C und ist 7 K niedriger als die Verbrennungstemperatur der
Gasturbine mit dem Druckverhaltnis 14, die bei 1534 °C liegt. Die Turbineneintritts-
temperatur sinkt starker als die Verbrennungstemperatur, da der Kuhlluftbedarf der
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Brennkammer mit steigendem Druckverhaltnis zunimmt und zusatzlich auch die
Sperrluftmenge der Turbine steigt (Abbildung 3.11).
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Abbildung 3.11: Brennkammer- und Turbinenklhlluftbedarf der ,einfachen® Gasturbine

(bezogen auf Ansaugluft)

Der Kuhlluftbedarf der Turbine andert sich nur wenig mit dem Druckverhaltnis,
weil die steigenden Temperaturen der TurbinenkUhlluft durch die niedrigere Turbinen-
eintrittstemperatur und die hdheren Sperrluftmengen kompensiert werden. Der Gesamt-
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kuhlluftbedarf der Turbine, die Summe aus Kuhl- und Sperrluft, liegt zwischen 21 % und
22 % (Abbildung 3.11). Die Brennkammer benétigt je nach Druckverhaltnis eine
Kdhlluftmenge zwischen 11.4 % und 12.4 %. Die mit dem Druckverhaltnis steigende
Kahllufttemperatur ist fur die Zunahme der erforderlichen Kuhlluftmenge fur die Brenn-
kammer verantwortlich.
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Abbildung 3.12: Anderung des isentropen Verdichter- und Turbinenwirkungsgrades

Der isentrope Verdichterwirkungsgrad fallt bei einer Erhohung des Druckver-
haltnisses von 14 auf 18 um 0.12 %-Pkt. (Abbildung 3.12). Der isentrope Turbinen-
wirkungsgrad steigt hierbei um 0.47 %-Pkt. Der entgegengesetzte Verlauf des
Verdichter- und Turbinenwirkungsgrades ist auf die Temperaturerhdhung durch
Dissipation zuruckzufuhren. Im Verdichter bewirkt diese Temperaturerhbhung einen
Anstieg der bendtigten Wellenleistung und in der Turbine durch Ruckgewinn einen
Anstieg der abgegebenen Wellenleistung. Die jeweiligen polytropen Wirkungsgrade
bleiben nahezu konstant.

Der Gasturbinenwirkungsgrad zeigt eine starke Abhangigkeit vom Druckverhaltnis
(Abbildung 3.13). Er steigt bei einer Erhdhung des Druckverhaltnisses von 14 auf 18 um
2.2 %-Pkt. von 36.5 % auf 38.7 %. Die auf den Verdichteransaugmassenstrom
bezogene spezifische Gasturbinenleistung fallt hierbei wegen der steigenden
Brennkammereintrittstemperatur um 2 % von 388 auf 380 kJ/kg.
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Abbildung 3.13: Einflu® des Verdichterdruckverhaltnisses auf den Gasturbinenprozef}
(Wirkungsgrad bzgl. H,)
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Abbildung 3.14: EinfluR des Verdichterdruckverhaltnisses auf den GUD-Prozef}
(Wirkungsgrad bzgl. Hy)

Der GUD-Wirkungsgrad wird im Bereich seines Optimums nur geringfugig vom
Druckverhaltnis beeinflu®t, da der Gasturbinenwirkungsgrad und der Wirkungsgrad des
nachgeschalteten Dampfprozesses einen entgegengesetzten Verlauf aufweisen
(Abbildung 3.14). Das optimale Druckverhaltnis ist von der zulassigen Dampftemperatur
abhangig. Im Falle der bisher ublichen Dampftemperaturen von 550 °C liegt das
optimale Druckverhaltnis bei 16. Bei den zukunftig zu erwartenden zulassigen Dampf-
temperaturen von 600 °C liegt es bei 14. Die GUD-Wirkungsgrade des
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Druckverhaltnisses 16 und 14 unterscheiden sich bei der zulassigen Dampftemperatur
von 600 °C nur geringfugig, sie betragen 58.52 % bzw. 58.54 %. Die GUD-Leistung ist
starker vom Druckverhaltnis abhangig als die Gasturbinenleistung, da die Anderung der
Dampfturbinenleistung starker ausgepragt ist als die Anderung der Gasturbinenleistung.
Bei einer Erhohung des Druckverhaltnisses von 14 auf 18 sinkt die GUD-Leistung um
fast 8 %. Die mit abnehmendem Druckverhaltnis steigende GUD-Leistung ist der Anreiz
fur die Erhéhung der maximal zulassigen Dampftemperatur.
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Abbildung 3.15: Exergieverluste im GUD-Prozel} mit der ,einfachen® Gasturbine

In Abbildung 3.15 sind die Exergieverluste der Hauptkomponenten des GUD-
Prozesses flur die Druckverhaltnisse 14, 16 und 18 dargestellt (siehe auch Abbildung
3.9). Bei steigendem Druckverhaltnis nehmen die Verdichter- und Turbinenverluste zu,
da die jeweiligen Leistungen zunehmen. Der Brennkammerverlust wird kleiner, weil die
Brennstoffwarme mit steigender Brennkammereintrittstemperatur der Luft auf hdherem
Temperaturniveau eingebunden wird. Die Verluste im nachgeschalteten Dampfprozef?
sinken wegen der mit der Abgastemperatur fallenden LeistungsgroRe. Nur der
Abgasverlust steigt, da die Dampferzeugeraustrittstemperatur der Rauchgase bei
sinkender Gasturbinenabgastemperatur steigt.

Exergetische Wirkungsgrade bericksichtigen im Gegensatz zu energetischen oder
isentropen Wirkungsgraden die Qualitat der ein- und austretenden Strome und nehmen
deshalb groRere Werte an. In Abbildung 3.16 sind die exergetischen Wirkungsgrade der
Hauptkomponenten des GUD-Prozesses dargestellt.
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Abbildung 3.16: Exergetische Wirkungsgrade der Hauptkomponenten

Der exergetische Wirkungsgrad des Verdichters steigt mit dem Druckverhaltnis.
Seine Werte liegen zwischen 93.8 % und 94.1 % und sind deutlich héher als die isen-
tropen Wirkungsgrade, die zwischen 87 % und 88 % liegen. Das hohere Niveau der
Werte und ihr Anstieg mit dem Druckverhaltnis ist zum einen auf die Bertcksichtigung
der immer starker erhohten Austrittstemperatur und zum anderen auf die mit steigender
Temperatur abnehmende Bedeutung von Reibungsverlusten zurlckzufuhren. Aus der
Fundamentalgleichung [1]

T-ds=dh-v-dp

kann abgeleitet werden, dal® der Exergieverlust Ey durch Reibung indirekt proportional
zur mittleren Temperatur des Mediums T, ist.

o 2
. . m- [vdp
Ev=T, -Sir=-T,- _1|_ (3.4)

m

Der Wirkungsgrad der Brennkammer wird durch die Eintrittstemperatur der Luft
beeinflullt. Je hoher diese Temperatur ist, desto weniger muf® die hochwertige Brenn-
stoffexergie zur Aufheizung kalter Luft verwendet werden und desto hoher ist der
exergetische Wirkungsgrad der Brennkammer. In dem hier betrachteten Bereich mit
den Druckverhaltnissen 14, 16 und 18 liegt der exergetische Wirkungsgrad zwischen
74.7 % und 75.2 %.

Der exergetische Wirkungsgrad der Turbine zeigt ein ahnliches Verhalten wie der
isentrope Wirkungsgrad. Er steigt wegen des Ruckgewinns von dissipierter Energie
leicht mit dem Druckverhaltnis. Seine Werte liegen zwischen 93.5 % und 93.7 %.
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Die Qualitdt der Warmeulbertragung im Abhitzedampferzeuger ist bei gleicher
Uberhitzergradigkeit bei hohen Rauchgaseintrittstemperaturen besser als bei niedrigen,
weil die mit der Rauchgastemperatur steigende Hochdruckdampfmenge die
Temperaturdifferenzen im Vorwarmbereich klein werden laldt. Zusatzlich verlieren die
Exergieverluste Ey durch Warmeubertragung bei gleicher Temperaturdifferenz mit
steigendem Temperaturniveau an Bedeutung, da sie indirekt proportional zum Produkt
der mittleren Temperaturen des hei3en und des kalten Stoffstromes, Ty und Tr , Sind.

: - : Tm h ™ Tm k
Ev=T, -Sirr = Ty Q——— (3.5)
Tm,h 'Tm,k

Der exergetische Wirkungsgrad des Abhitzedampferzeugers ist deshalb bei hohen
Druckverhaltnissen kleiner als bei niedrigen Druckverhaltnissen. Beim Druckverhaltnis
14 betragt er 88.6 % und beim Druckverhaltnis 18 88.1 %. Der exergetische
Wirkungsgrad der Dampfturbine ist bei kleinen Druckverhaltnissen und den damit
verbundenen hohen Abgastemperaturen besser als bei grof3en Druckverhaltnissen, weil
die Bedeutung des Hochdruckdampfmassenstromes zunimmt, die Dampftemperaturen
steigen und die Nasseverluste in der Niederdruckturbine abnehmen. Beim Druck-
verhaltnis 14 betragt der exergetische Wirkungsgrad der Dampfturbine 92.3 % und beim
Druckverhaltnis 18 91.5 %.

3.1.2 Gasturbine mit Zwischenerhitzung

Wird der im vorherigen Kapitel betrachtete ,einfache® Gasturbinenprozel3 durch
eine zweite Brennkammer, in welcher die Turbinenrauchgase wieder erhitzt werden,
erganzt, so steigt die mittlere Temperatur der Warmezufuhr und dadurch auch das
Wirkungsgradpotential des Prozesses (Gleichung (2.2)). Die Wiedererhitzung der
Rauchgase in der zweiten Brennkammer wird als Zwischenerhitzung bezeichnet.

Das erforderliche Verdichterdruckverhaltnis der Gasturbine mit Zwischenerhitzung
ist rund doppelt so hoch wie bei einer Gasturbine ohne Zwischenerhitzung. Hierdurch
nimmt die bendtigte Verdichterleistung auf 40.0 % der zugeflhrten Brennstoffleistung zu
(Abbildung 3.17).
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Abbildung 3.17: Energieflu® bzgl. H, im GUD-Prozel3 mit der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung (I = 28, 350 = 1191/ 1160 °C)

Die Turbinenleistung steigt wegen des hoheren Druckverhaltnisses und der
erhohten mittleren Temperatur der Expansion auf 75.0 % der zugefuhrten Brenn-
stoffleistung. In der Hochdruckbrennkammer wird 57.2 % und in der Niederdruck-
brennkammer 42.8 % des Brennstoffes zugefuhrt. Der Wirkungsgrad (bzgl. Ho) der
Gasturbine mit Zwischenerhitzung betragt 35.0 % und ist damit 0.3 %-Pkt. hdher als bei
der ,einfachen® Gasturbine. Die hdhere Abgastemperatur der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung erhoht den Wirkungsgrad des nachgeschalteten Dampfprozesses
auf 29.3 %. Der GUD-Wirkungsgrad betragt 54.0 % (bzgl. H,, ohne Generatorverluste)
und ist 0.6 %-Pkt. hdher als bei der ,einfachen Gasturbine.

In Abbildung 3.18 ist der ,einfache” Gasturbinenprozel3 und der Gasturbinen-
prozeld mit Zwischenerhitzung im T,S-Diagramm dargestellt. Auf der Ordinate ist die
Totaltemperatur aufgetragen. Sie setzt sich aus der statischen Temperatur und einem
dynamischen Anteil zusammen. Auf der Abszisse ist die dimensionslose Entropie-
anderung aufgetragen. Die Anderung der Entropie des Gasturbinenprozesses ist
ausschlielich auf Entropieerzeugung zurtickzufihren. Die Entropieerzeugung Si; ist in
dieser Darstellung durch Multiplikation mit der Umgebungstemperatur Ty und Division
durch die jeweilige dem Prozel3 zugefuhrte Brennstoffexergie Eg dimensionslos
gemacht worden und entspricht so dem Exergieverlust des Prozesses (siehe Gleichung
2.4). Diese Darstellung ermoglicht einen direkten Vergleich der in den Prozessen auf-
tretenden Verluste. Die zugeflhrten Brennstoffleistungen und die geleisteten Arbeiten
der beiden Prozesse kdonnen nicht verglichen werden, da die Entropieanderung durch
die jeweilig zugeflhrte Brennstoffexergie normiert wurde.
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Abbildung 3.18: ,,Einfache” Gasturbine und Gasturbine mit Zwischenerhitzung im T,S-
Diagramm

Die mittlere Temperatur der Warmezufuhr ist bei der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung 151 K hoéher als bei der Gasturbine ohne Zwischenerhitzung. Dies
ist hauptsachlich auf die Zwischenerhitzung, aber auch auf das hdhere Verdichter-
druckverhaltnis zurlickzufiihren. Die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr ist in beiden
Fallen gleich. Sie liegt unter der Annahme eines Kondensatordrucks von 0.04 bar und
der sich ergebenden Abgastemperatur von ca. 87 °C bei 32.5 °C. Der Carnot-
Wirkungsgrad ist bei dem GUD-ProzelR mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung durch
die héhere Temperatur der Warmezufuhr 2.9 %-Pkt. héher. Die Zunahme des Carnot-
Wirkungsgrades entspricht in diesem Fall der Abnahme der relativen Exergieverluste
durch die Verbrennung.

Die bei der Verbrennung erzeugte Stickoxidmenge steigt mit dem Brennkammer-
druck, mit der Verbrennungstemperatur und mit der Anzahl der hintereinander
geschalteten Brennkammern. Die Verbrennungstemperaturen der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung mussen daher niedriger sein, um die gleichen Emissionen zu
erhalten. Die Verbrennungstemperaturen der Hochdruck- und der Nieder-
druckbrennkammer  kdénnen bei gleichen Gesamtemissionen verschiedene
Konfigurationen aufweisen (Anhang A.4). Der GUD-Wirkungsgrad ist in allen Fallen
nahezu gleich grof3. Fur die hier gezeigten Ergebnisse wurde der Fall gleicher
Verbrennungstemperaturen fur die Hoch- und die Niederdruckbrennkammer gewahlt.

Die Verbrennungstemperatur betragt in beiden Brennkammern 1456 °C
(Abbildung 3.19). Sie ist 74 K niedriger als bei der einfachen Verbrennung. Die Hoch-
druckstufe der Gasturbine mit Zwischenerhitzung bendétigt im Vergleich zur Nieder-
druckstufe wegen der hoéheren Kuhllufttemperaturen mehr Kuihlluft. Die Rauch-
gastemperaturen vor der ersten Leit- und der ersten Laufschaufelreihe betragen bei der
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Hochdruckstufe deshalb nur 1307 °C bzw. 1256 °C. Sie sind 36 K bzw. 44 K niedriger
als bei der Niederdruckstufe und 77 K bzw. 75 K niedriger als bei der ,einfachen”
Gasturbine.
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Abbildung 3.19: Verbrennungs- und Turbineneintrittstemperaturen der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung

Je geringer die Anzahl der zu kuhlenden Stufen in einer Turbine ist, desto hdher
ist die [ISO-Turbineneintrittstemperatur. Die [ISO-Turbineneintrittstemperatur der
einstufigen Hochdruckturbine betragt 1191 °C und ist deswegen trotz der niedrigeren
realen Turbineneintrittstemperatur hdher als die ISO-Turbineneintrittstemperatur der
Niederdruckturbine, die bei 1160 °C liegt. Die realen Turbineneintrittstemperaturen der
Niederdruckturbine sind im Vergleich zur ,einfachen“ Gasturbine 41 K bzw. 31 K
niedriger, da die Verbrennungstemperatur niedriger ist. Die mittlere 1SO-Turbinen-
eintrittstemperatur der Gasturbine mit Zwischenerhitzung betragt 1172 °C.

Abbildung 3.20 und Abbildung 3.21 zeigen den Brennkammer- und den
Turbinenkuhlluftbedarf der Gasturbine mit Zwischenerhitzung und zum Vergleich die
Werte der ,einfachen® Gasturbine. In Abbildung 3.20 ist das Verhaltnis von Kuhlluft-
massenstrom zu Verdichteransaugmassenstrom und in Abbildung 3.21 das Verhaltnis
von Kuhlluftmassenstrom zu dem jeweiligen Turbinenaustrittsmassenstrom dargestellt.
Die einstufige Hochdruckturbine der Gasturbine mit Zwischenerhitzung bendtigt eine
Kdhlluftmenge von 11.5 % des Verdichteransaugmassenstromes und die vierstufige
Niederdruckturbine 20.4 %. Der Brennkammerkuhlluftbedarf betragt 10.5 % fur die
Hochdruckbrennkammer und 9.8 % flr die Niederdruckbrennkammer.
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Abbildung 3.20: Brennkammer- und Turbinenkuhlluftbedarf der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung (bezogen auf Ansaugluft)
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Abbildung 3.21: Kuhlluftbedarf der Brennkammer und der ersten Turbinenstufe der
Gasturbine mit Zwischenerhitzung (bezogen auf Turbinenaustritt)

In der auf den Turbinenaustrittsmassenstrom bezogenen Darstellung der Kuahl-
luftmassenstrome (Abbildung 3.21) sind die Unterschiede bei den Kihlluftverbrauchen
zwischen der Gasturbine mit Zwischenerhitzung und der ,einfachen® Gasturbine
deutlicher zu erkennen. Der Kuhlluftbedarf der einstufigen Hochdruckturbine betragt
demnach 16.1 % und ist rund 40 % hdher als der Kuhlluftbedarf der ersten
Turbinenstufe der ,einfachen® Gasturbine, der bei 11.4 % liegt. Die Niederdruckturbine
hat im Vergleich zur ,einfachen® Gasturbine wegen der niedrigeren Turbinen-
eintrittstemperatur mit 10.2 % auch einen kleineren Kihlluftbedarf.
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Die Unterschiede des Brennkammerkuhlluftbedarfs konnen auf die gleichen
Grunde zuruckgefuhrt werden, die auch fur die Turbinenkuhlluft gelten. Die Hoch-
druckbrennkammer bendtigt in Bezug auf den jeweiligen Turbinenmassenstrom mit 14.7
% wegen der hoheren Kuhllufttemperatur trotz der niedrigeren Verbrennungstemperatur
mehr Kuhlluft als die Brennkammer der ,einfachen® Gasturbine, die 11.7 % bendtigt
(Abbildung 3.21). Die Niederdruckbrennkammer benétigt aufgrund der niedrigeren
Verbrennungstemperatur mit 9.5 % auch weniger Kuhlluft.

Der isentrope Wirkungsgrad der Hochdruckturbine der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung ist 11.1 %-Pkt. niedriger als der Turbinenwirkungsgrad der
,einfachen® Gasturbine. Hierfur sind die kleinen Schaufelnbhen und der daraus
resultierende schlechte aerodynamische Wirkungsgrad, das kleine Druckverhaltnis (IT =
2), der hohe Kuhlluftverbrauch und der Druckverlust des Diffusors hinter der Hochdruck-
turbine verantwortlich. Der isentrope Turbinenwirkungsgrad der Niederdruckstufe
entspricht dem Turbinenwirkungsgrad der ,einfachen® Gasturbine. Der leistungs-
gewichtete  mittlere  isentrope  Turbinenwirkungsgrad der Gasturbine  mit
Zwischenerhitzung ist 2.4 %-Pkt. niedriger als der Turbinenwirkungsgrad der
,einfachen® Gasturbine.
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Abbildung 3.22: GUD-Wirkungsgrad der ,einfachen® Gasturbine und der Gasturbine
mit Zwischenerhitzung (bzgl. Hy,)

Abbildung 3.22 zeigt den GUD-Wirkungsgrad der ,einfachen“ Gasturbine und der
Gasturbine mit Zwischenerhitzung sowie die entsprechenden Anderungen der Verluste
der Prozesse. Die hdhere mittlere Temperatur der Warmezufuhr der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung bewirkt eine Abnahme der Exergieverluste der Verbrennung und
lalst dadurch den GUD-Wirkungsgrad um 2.9 %-Pkt. steigen. Dieser Anstieg entspricht
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der Zunahme des Carnot-Wirkungsgrades, welche ausschliel3lich auf die Erhdhung der
mittleren Temperatur der Warmezufuhr zurtckgefuhrt werden kann. Die Verluste der
Brennkammerkuhlung sind bei der Gasturbine mit Zwischenerhitzung hoher, da zwei
Brennkammern gekdhlt werden mussen. Der GUD-Wirkungsgrad sinkt dadurch um
0.5 %-Pkt. Der zusatzliche Druckverlust der zweiten Brennkammer verringert den
Wirkungsgrad um weitere 0.1 %-Pkt. Die Turbine der zwischenerhitzten Maschine
erzeugt einen zusatzlichen Verlust von 1.4 %-Pkt. Dieser Verlust entsteht durch den
relativ. niedrigen Expansionswirkungsgrad der Hochdruckturbine. Der isentrope
Wirkungsgrad des Verdichters ist aufgrund des hohen Verdichterdruckverhaltnisses
schlechter als bei der ,einfachen® Gasturbine und reduziert dadurch den GUD-
Wirkungsgrad um 0.1 %-Pkt. Insgesamt geht drei Viertel des Carnot-Potentials in Hohe
von 2.9 %-Pkt. durch die hoheren Verluste innerhalb des Prozesses verloren. Der
GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit Zwischenerhitzung betragt 59.3 % und ist damit
0.8 %-Pkt. hoher als bei der ,einfachen Gasturbine. Die GUD-Leistung steigt durch die
Zwischenerhitzung um 5 %.

Der hohe Kuhlluftverbrauch der Hochdruckturbine und die daraus resultierende
Verschlechterung des Expansionswirkungsgrades kann durch eine Kuhlung der
Turbinenkuhlluft vermindert werden. Die Einbindung der Kuhlwarme in den Dampf-
prozel3 erzeugt allerdings zusatzliche Verluste, so dald die Qualitat des Gesamt-
prozesses durch die Kuhlluftkihlung nicht verbessert wird.
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Abbildung 3.23: EinfluR des Verdichterdruckverhaltnisses auf den Gasturbinenprozef3
(Wirkungsgrad bzgl. H,)

Der Wirkungsgrad der Gasturbine mit Zwischenerhitzung ist bei den hier
gewahlten Druckverhaltnissen 1 %-Pkt. bis 1.5 %-Pkt. hoher als der Wirkungsgrad der
seinfachen® Gasturbine (Abbildung 3.23). Die spezifische Leistung ist 2 % bis 4 %
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grolder. Der flachere Verlauf des Wirkungsgrades der Gasturbine mit Zwischenerhitzung
ist auf das hohere Druckverhaltnis zurtickzufuhren (Gleichung (3.2)).
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Abbildung 3.24: Einflu des Verdichterdruckverhaltnisses auf den GUD-Prozef
(Wirkungsgrad bzgl. H,)

Der GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit Zwischenerhitzung ist im Bereich der
optimalen Druckverhéltnisse 0.8 %-Pkt. hoher als der GUD-Wirkungsgrad der
,einfachen Gasturbine (Abbildung 3.24). Zu héheren Druckverhaltnissen sinkt er wegen
des schwacher ausgepragten Anstiegs des Gasturbinenwirkungsgrades starker ab als
der GUD-Wirkungsgrad der ,einfachen“ Gasturbine. Die spezifische GUD-Leistung der
Gasturbine mit Zwischenerhitzung ist im Bereich des optimalen Druckverhaltnisses um
bis zu 5 % hdher als bei der ,einfachen® Gasturbine.

Das flr den GUD-Prozel3 optimale Teildruckverhaltnis fur die Zwischenerhitzung
[Tz wurde aus Vorrechnungen bestimmt (siehe Anhang B.1). Es liegt bei
Ize = I1?=1.95 und entspricht damit dem Qblichen Druckverhaltnis einer Turbinen-
stufe.

3.1.3 Gasturbine mit Zwischenkiihlung und Zwischenerhitzung

Die Gasturbine mit Zwischenerhitzung kann zur Erh6hung der Nutzleistung durch
eine Kuhlung der Verdichterluft erganzt werden, die zwischen dem Nieder- und dem
Hochdruckverdichter angeordnet ist. Die Zwischenkuhlung senkt die mittlere
Temperatur der Kompression und vermindert dadurch die benotigte Verdichterleistung
(Gleichung (3.3)). Sie ist bei hohen Verdichterdruckverhaltnissen besonders effektiv und
konnte deshalb eine sinnvolle Erganzung fur die Gasturbine mit Zwischenerhitzung
sein, da sie ein relativ hohes Druckverhaltnis hat.
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Abbildung 3.25: Energieflu® bzgl. H, im GUD-Prozel3 mit der Gasturbine mit
Zwischenkuhlung und Zwischenerhitzung (IT = 28, 3150 = 1224 / 1172
OC)

Bei dem hier betrachteten Beispiel mit dem Druckverhaltnis 28 nimmt das
Verhaltnis von Verdichter- zu Turbinenleistung durch Zwischenkihlung um 10 % ab
(Abbildung 3.17 und Abbildung 3.25). Der Gasturbinenwirkungsgrad steigt hierdurch um
1.3 %-Pkt. auf 36.3 % (bzgl. H,). Die zusatzliche Warmeabfuhr der Zwischenkuhlung
verringert die an den Dampfprozel} weitergegebene Abwarmeleistung von 65.6 % auf
60.4 %. Der Dampfprozef’ erzeugt bei gleicher Qualitat entsprechend weniger Leistung,
namlich 17.2 % statt 19.0 % der zugefuhrten Brennstoffleistung. Die Leistungseinbul3e
an der Dampfturbine ist mit 1.8 %-Pkt. grol3er als der Gewinn an der Gasturbine von 1.3
%-Pkt. Der GUD-Wirkungsgrad fallt deshalb um 0.5 %-Pkt. auf 53.5 % (bzgl. H,, ohne
Generatorverluste).

In Abbildung 3.26 sind die Gasturbinenprozesse mit und ohne Zwischenkuhlung
im T,S-Diagramm dargestellt. Die Zwischenkuhlung verringert die Verdichteraustritts-
temperatur und damit auch die mittlere Temperatur der Warmezufuhr in der ersten
Brennkammer. Die abgefuhrte Warme der Zwischenkuhlung ist aufgrund des niedrigen
Temperaturniveaus nicht mehr nutzbar und muf® an die Umgebung abgegeben werden.
Sie wird auf einem hdheren Temperaturniveau abgefuhrt als die Abgaswarme des
Dampferzeugers und die Kondensationswarme der Dampfturbine und erhdht deshalb
die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr. Der Carnot-Wirkungsgrad ist bei der
Gasturbine mit Zwischenkihlung als Folge der um 48 K gesenkten mittleren
Temperatur der Warmezufuhr und der um 2.4 K erhdhten mittleren Temperatur der
Warmeabfuhr um 1 %-Pkt. niedriger als bei der Gasturbine ohne Zwischenkuhlung.
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Abbildung 3.26: Gasturbine mit Zwischenerhitzung und mit bzw. ohne Zwischen-
kihlung im T,S-Diagramm
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Abbildung 3.27: Brennkammer- und Turbinenkuhlluftbedarf der Gasturbinen mit
Zwischenerhitzung und mit bzw. ohne Zwischenkuhlung

Die Zwischenkihlung der Luft wahrend der Verdichtung senkt die Verdichter-
austrittstemperatur, die gleichzeitig die Temperatur der Kuhlluft fur die Brennkammer
und die erste Turbinenstufe ist. Bei einem Druckverhaltnis von 28 betragt die
Reduzierung der Verdichteraustrittstemperatur rund 100 K. Die Kuhllufttemperaturen
der Niederdruckbrennkammer und der Niederdruckturbine sinken weniger. Der Kuhlluft-
bedarf der Brennkammer nimmt durch die Zwischenkuhlung im Hochdruckbereich um
2.1 %-Pkt. ( 20 %) und im Niederdruckbereich um 1.6 %-Pkt. (=16 %) ab (Abbildung
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3.27). Bei den Turbinen nimmt die Kuhlluftmenge im Hochdruckbereich um 1.5 %-Pkt.
(2 13 %) und im Niederdruckbereich um 1.3 %-Pkt. (~ 6 %) ab.
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Abbildung 3.28: Turbineneintrittstemperaturen der Gasturbinen mit Zwischenerhitzung
und mit bzw. ohne Zwischenkuhlung

Die Turbineneintrittstemperaturen steigen bei gleicher Verbrennungstemperatur
von 1456 °C durch den infolge der Zwischenklihlung reduzierten Kuhlluftbedarf an
(Abbildung 3.28). Im Hochdruckbereich ist der Temperaturanstieg starker ausgepragt
als im Niederdruckbereich, da die Kuhlluftmenge starker abnimmt. Der Anstieg der
realen Turbineneintrittstemperaturen ist bei der Hochdruckturbine mit 28 K vor der
ersten Leitschaufelreihe und 37 K vor der ersten Laufschaufelreihe doppelt so hoch wie
bei der Niederdruckturbine, bei der diese Temperaturen um 14 K bzw. 18 K steigen. Die
ISO-Turbineneintrittstemperatur steigt bei der Hochdruckturbine um 33 K auf 1224 °C
und bei der Niederdruckturbine um 12 K auf 1172 °C.

Die ZwischenklUhlung der Verdichterluft ermoéglicht eine Reduzierung der Kuahl-
luftmengen der Turbinen und vermindert als Folge davon die Zumischungsverluste. Die
Abnahme der Zumischungsverluste bewirkt eine Erhdéhung des Expansionswirkungs-
grades. Der Wirkungsgrad der Hochdruckturbine steigt um 1.5 %-Pkt. und der
Wirkungsgrad der Niederdruckturbine um 0.3 %-Pkt. (Abbildung 3.29). Der geringere
Anstieg des Wirkungsgrades der Niederdruckturbine ist auf die geringere Abnahme der
Kahlluftmenge zurtickzuflhren.
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Abbildung 3.29: Erhohung des isentropen Turbinenwirkungsgrades durch die
Zwischenkuhlung
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Abbildung 3.30: GUD-Wirkungsgrade der Gasturbinen mit Zwischenerhitzung und mit
bzw. ohne Zwischenklhlung (bzgl. Hy)

Die Veranderungen des Prozesses durch Zwischenkihlung lassen sich in
wirkungsgradverschlechternde und wirkungsgradverbessernde Effekte unterscheiden
(Abbildung 3.30). Die Warmeabfuhr der Zwischenkihlung bedeutet einen zusatzlichen
Verlust von 0.6 %-Pkt. Der Druckverlust der Zwischenkihlung erzeugt eine
Verschlechterung von 0.4 %-Pkt. Diese hat fast die gleiche GroRenordnung wie der
Verlust durch die Warmeabfuhr. Die schlechtere Verbrennungsqualitat der Gasturbine
mit Zwischenkihlung ist die Folge der niedrigeren Verdichteraustrittstemperatur und
ergibt einen zusatzlichen Verlust von 0.8 %-Pkt. Die durch die Zwischenkuhlung
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abgesenkten Kuhllufttemperaturen erlauben eine Reduzierung der Kuhlluftmengen und
fuhren so zu Verbesserungen bei der Brennkammerkihlung (0.1 %-Pkt.) und dem
Turbinenwirkungsgrad (0.35 %-Pkt.). Die Verbesserungen betreffen hauptsachlich die
Hochdruckstufe, da sie von den hohen Kuhllufttemperaturen betroffen ist. Die bendtigte
Verdichterleistung nimmt durch die niedrigere mittlere Temperatur der Kompression ab
und erhoht hierdurch den GUD-Wirkungsgrad um 0.25 %-Pkt. Die Qualitat und die
Leistung des Dampfprozesses werden durch die Zwischenkuhlung nur geringflgig
beeinflul3t, sie bleiben in erster Naherung konstant. Das Verhaltnis der Verluste des
Dampfprozesses zur zugefuhrten Brennstoffleistung ist fur den GUD-Wirkungsgrad
entscheidend (Gleichung (2.2)) und nimmt entsprechend der Erh6hung der
Brennstoffzufuhr um 0.6 %-Pkt. ab. Die Summe aller Verlustanderungen entspricht der
Anderung des GUD-Wirkungsgrades und betragt -0.5 %-Pkt. Sie ist nur halb so grof
wie die Anderung des Carnot-Wirkungsgrads. Die innere ProzefRqualitat des Prozesses
mit Zwischenkuhlung ist also besser als die des Prozesses ohne Zwischenkuhlung. Die
GUD-Leistung steigt durch die Zwischenkuhlung um 12 %.
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Abbildung 3.31: EinfluR des Verdichterdruckverhaltnisses auf den Gasturbinenprozef3
(Wirkungsgrad bzgl. H,)

Der Wirkungsgrad der Gasturbine mit Zwischenkihlung steigt starker mit dem Druck-
verhaltnis als der Wirkungsgrad der Gasturbine ohne Zwischenkihlung, da die relative
Abnahme der Verdichterleistung durch Zwischenkihlung mit dem Druckverhaltnis
zunimmt (Abbildung 3.31). Die spezifische Leistung ist bei den Gasturbinen mit
Zwischenkuhlung rund 20 % hoher und ist nur schwach vom Druckverhaltnis abhangig,
weil sich die Verdichteraustrittstemperatur und die Verdichterleistung weniger andern
als bei Verdichtern ohne Zwischenkuhlung. Bei der Gasturbine mit Zwischenkuhlung
steigt die Leistung im Gegensatz zur Gasturbine ohne Zwischenkihlung mit dem
Druckverhaltnis. Dies ist auf die geringere Zunahme der Verdichterleistung und der
Verdichteraustrittstemperatur zurtickzufihren. Eine Anhebung des Druckverhaltnisses
der Gasturbine mit Zwischenkiuhlung von 28 auf 36 bewirkt eine Erhohung des
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Wirkungsgrades um 1.75 %-Pkt. von 39.5 % auf 41.25 %. Die spezifische Gasturbinen-
leistung steigt um ca. 1 %.
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Abbildung 3.32: Einflu des Verdichterdruckverhaltnisses auf den GUD-Prozef}
(Wirkungsgrad bzgl. Hy)

Der GUD-Wirkungsgrad und die GUD-Leistung der Gasturbine mit Zwischen-
kUihlung sind schwacher vom Druckverhaltnis abhangig als bei der Gasturbine ohne
Zwischenkuhlung, da der Gasturbinenwirkungsgrad bei Zwischenkuhlung starker mit
dem Druckverhaltnis steigt und die Gasturbinenleistung leicht zunimmt (Abbildung
3.32). Die Verschlechterungen des Dampfprozesses durch die sinkende Abgas-
temperatur der Gasturbine konnen dadurch besser kompensiert werden. Die zusatz-
liche Warmeabfuhr der Gasturbine mit Zwischenkuhlung im Niedertemperaturbereich
und der infolge eines erhohten Brennstoffbedarfs gestiegene Wasseranteil im Abgas
reduzieren den fur den Dampfprozeld nutzbaren Anteil der Gasturbinenabwarme und
verschlechtern dadurch den GUD-Wirkungsgrad um bis zu 0.5 %-Pkt. Erst bei hohen
Druckverhaltnissen (IT>40) ist die Zwischenkihlung wirkungsgradneutral. Dagegen
steigt der Leistungsgewinn durch Zwischenklihlung kontinuierlich mit dem Druckver-
haltnis.

Das fir den GUD-Prozel3 unter thermodynamischen und wirtschaftlichen
Gesichtspunkten optimale Teildruckverhaltnis fur die Zwischenkihlung Iz wurde aus
Vorrechnungen bestimmt (siehe Anhang B.2). Es liegt bei ITzx=11°%=1.95 und
entspricht damit dem Teildruckverhaltnis der Zwischenerhitzung.

Wird die Zwischenkihlung der Verdichterluft nicht wie in dem hier untersuchten
Fall durch Warmeabfuhr an die Umgebung sondern durch Wassereinspritzung
(Verdunstungskuhlung) realisiert, dann kann der Wirkungsgradverlust durch Zwischen-
kUhlung schon bei niedrigeren Druckverhaltnissen (I1>28) vermieden werden. Die
Zwischenkuhlung durch Wassereinspritzung ist jedoch technisch riskant, da bei
unvollstandiger Verdampfung des Kuhlwassers durch Tropfenschlag Erosion an den
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Verdichterschaufeln auftreten kann. Bei der Wassereinspritzung mussen kleinste
Wassertropfchen (< 2 um) erzeugt werden, da die Verdampfungsstrecke kurz ist. Der
Klhleffekt durch Wassereinspritzung ist auf3erdem stark von der Umgebungstemperatur
und von der relativen Feuchte der angesaugten Luft abhangig. Die Zwischenklhlung
durch Wassereinspritzung wird hier aus diesen Grunden nicht weiter verfolgt.

3.2 HAT-ProzeR

Der HAT-Prozel3 (Humid Air Turbine) besteht aus einer Gasturbine mit
Zwischenkuhlung, Aufsattigung und Rekuperation (Abbildung 3.33). Die Warme der
Zwischenkuhlung und die Abgaswarme werden dem Prozel® durch Aufsattigung bzw.
durch Rekuperation wieder zugeflhrt. Es gibt keinen Dampfprozeld wie bei den in den
vorherigen Kapiteln betrachteten GUD-Kraftwerken. Die im folgenden dargestellten
Ergebnisse wurden unter Berlcksichtigung der in Anhang A aufgefihrten
Randbedingungen erzeugt.
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Abbildung 3.33: Energieflu® bzgl. Hy, im HAT-Prozel3 (IT = 24, 8150 = 1227 °C)

Die Verdichterleistung des HAT-Prozesses ist durch den reduzierten
Verdichtermassenstrom und durch die Zwischenkuhlung niedriger als bei der
.einfachen® Gasturbine. Die Wasserzugabe im Sattiger erhdoht den Wasseranteil in den
Turbinenrauchgasen und steigert dadurch die Turbinenleistung. Der Wirkungsgrad des
HAT-Prozesses ist deshalb rund 15 %-Pkt. hoher als der Wirkungsgrad des ,einfachen®
Gasturbinenprozesses (Abbildung 3.8 und Abbildung 3.33). Im Vergleich zum GUD-
Prozely mit der ,einfachen" Gasturbine ist der Wirkungsgrad des HAT-Prozesses jedoch
3.4 %-Pkt. niedriger.
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Abbildung 3.34: HAT-ProzeR und ,einfacher” Gasturbinenprozef® im T,S-Diagramm

In Abbildung 3.34 ist der HAT-Prozel} und zum Vergleich der ,einfache” Gasturbinen-
prozeld im T,S-Diagramm dargestellt. Die Zwischenkuhlung, Nachkihlung, Aufsattigung
und Rekuperation sind in dem Kurvenverlauf deutlich zu erkennen. Die mittlere
Temperatur der Warmezufuhr betragt beim HAT-Prozel3 1002 °C und ist durch die
Rekuperation 70 K hoher als beim ,einfachen® Gasturbinenprozeld. Die mittlere
Temperatur der Warmeabfuhr des HAT-Prozesses liegt bei 55.6 °C. Sie ist 150 K
niedriger als die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr des Gasturbinenprozesses
(O9m.ab = 205.6 °C) und 23 K hoher als die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr des
GUD-Prozesses (3map = 32.6 °C). Die Carnot-Wirkungsgrade ergeben sich aus diesen
Temperaturen zu 74.2 % far den HAT-Prozel}, 60.3 % fur den Gasturbinenprozeld und
74.6 % fur den GUD-Prozel}.

Die Verbrennungstemperatur des HAT-Prozesses betragt unter der Annahme

gleicher Stickoxid-Emissionen 1527 °C. Sie ist wegen des hodheren Druckverhaltnisses
des HAT-Prozesses trotz der hoheren Wasserbeladung der in die Brennkammer
eintretenden Luft 3 K niedriger als beim ,einfachen“ Gasturbinenprozel3 (Abbildung
3.35). Die realen Turbineneintrittstemperaturen und die ISO-Turbineneintrittstemperatur
sind beim HAT-Prozel3 aufgrund der durch die Zwischenklhlung reduzierten
Klhlluftmassenstrome und der groReren Warmekapazitat der Rauchgase hoher als
beim Gasturbinenprozef3. Die Temperaturen vor der ersten Leit- und Laufschaufelreihe
betragen beim HAT-Prozel} 1442 °C bzw. 1399 °C und sind damit 58 K bzw. 68 K hoher
als beim ,einfachen® Gasturbinenprozel}. Die ISO-Turbineneintrittstemperatur des HAT-
Prozesses liegt bei 1227 °C und ist 40 K hdher.
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Abbildung 3.35: Verbrennungs- und Turbineneintrittstemperaturen des HAT-Prozesses
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Abbildung 3.36: Brennkammer- und Turbinenkuhlluftbedarf des HAT-Prozesses
(bezogen auf Ansaugluft)

Der relative Kuhlluftbedarf der Turbine des HAT-Prozesses ist trotz der
Zwischenkuhlung durch die héhere Warmekapazitat (Wasserbeladung) der Rauchgase,
durch die hoéhere Sperrluftmenge und vor allem durch die Reduzierung des
Verdichteransaugmassenstromes hdher als beim Gasturbinenprozel3. Er betragt 27.2 %
im Vergleich zu 21.3 % (Abbildung 3.36). Der Kuhlluftbedarf der Brennkammer des
HAT-Prozesses ist wegen der durch die Zwischenkihlung gesenkten Kuhllufttemperatur
niedriger als beim Gasturbinenprozel}. Er liegt bei 8.4 %.



47

62
Phat = 1.09 + Paup
-1.3
o‘\o’ 0.4
© 58.5 ’ -1.4
o
@
58 1 1.8
2 1.2
2
.’§= -4.0
56 T Randbedingungen:
Konst. NOx-Emissionen 54.9
Druckverhaltnis GUD 16, HAT 24 _
54
o’ 5 b te &, ZTo B 2 2 5
te 22 2 gy EB 55 2 5 E £
L5 ©2 28 52 €& L= 3 5 g
== T 0 c = = = 5 T n £ 2
E2 S o §S 2> nt £ X a 2
a% > 5@ 52 8% S
50 o 2= e a
0} g < & Z

Abbildung 3.37: Wirkungsgrad des GUD-Prozesses und des HAT-Prozesses (bzgl. H,)

In Abbildung 3.37 sind die Wirkungsgrade des GUD- und des HAT-Prozesses
sowie die Unterschiede bei den Verlusten der beiden Prozesse dargestellt. Der
reduzierte Verdichtermassenstrom des HAT-Prozesses, die erhdohte Brennstoffzufuhr
und die Zwischenkuhlung vermindern die Verdichterverluste. Der Wirkungsgrad steigt
hierdurch um 0.4 %-Pkt. Die Rekuperation verbessert durch die hohere Brenn-
kammereintrittstemperatur die Verbrennungsqualitat und erhoht so den Wirkungsgrad
um 2.4 %-Pkt. Die Verluste der Turbine sind beim HAT-Prozel3 durch das hdhere
Druckverhaltnis und die hohere Warmekapazitat der Rauchgase groRRer als bei der
,einfachen* Gasturbine, obwohl der isentrope Turbinenwirkungsgrad 0.6 %-Pkt. besser
ist. Die erhdhten Turbinenverluste senken den Gesamtwirkungsgrad um 1.3 %-Pkt. Der
Vergleich des Abhitzedampferzeugers des GUD-Prozesses mit dem Rekuperator und
dem Wasservorwarmer des HAT-Prozesses ergibt, dal’ die Summe der Verluste beim
HAT-Prozel® 0.2 %-Pkt. héher ist. Die Summe der Verluste der Zwischenkihlung und
NachkUhlung betragt 1.4 %-Pkt. Der Sattiger erzeugt Verluste in Hohe von 1.2 %-Pkt.
Die beim HAT-Prozel} entfallende Dampfturbine vermindert die Verluste um 1.8 %-Pkt.
Die héhere Abwarmeleistung des HAT-Prozesses, die im Vergleich zum GUD-Prozel}
auch noch auf hoéherem Temperaturniveau abgegeben wird, verursacht einen
zusatzlichen Verlust von 4.0 %-Pkt. Nach Berucksichtigung aller Verlustanderungen
betragt der Wirkungsgrad des HAT-Prozesses 54.9 % und ist damit 3.6 %-Pkt. niedriger
als der GUD-Wirkungsgrad. Die Leistung des HAT-Prozesses ist um 9 % hoher.
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Abbildung 3.38: Einflu® des Verdichterdruckverhaltnisses auf den HAT-Prozel3
(Wirkungsgrad bzgl. H,)

Der Wirkungsgrad des HAT-Prozesses ist in dem Bereich der maximalen Werte
nur schwach vom Druckverhaltnis abhangig und liegt dort 3.6 %-Pkt. bis 3.9 %-Pkt.
unterhalb des GUD-Wirkungsgrades (Abbildung 3.38). Die auf den Verdichter-
ansaugmassenstrom bezogene spezifische Leistung des HAT-Prozesses ist wegen der
Wasserzugabe im Sattiger rund 30 % hoher als die spezifische Leistung des GUD-
Prozesses. Sie steigt, wie bei allen Gasturbinenprozessen mit Zwischenkihlung, mit
zunehmendem Druckverhaltnis. Die absolute Leistung des HAT-Prozesses ist bei
gleichem Turbinenaustrittsmassenstrom nur 9 % hdher.

Wird der HAT-Prozel3 durch eine zweite Zwischenkihlung und eine
Zwischenerhitzung erganzt, so erhalt man den CHAT-Prozel3 (Cascaded Humidified
Advanced Turbine). Der CHAT-Prozel} hat einen geringflgig hdheren Wirkungsgrad als
der HAT-ProzeR (ca. 0.3 %-Pkt.) und erzeugt wegen der zusatzlichen Zwischenkuhlung
und Zwischenerhitzung ca. 16 % mehr Leistung. Die im Vergleich zum HAT-Prozel}
hohen Zusatzkosten des CHAT-Prozesses und die aufgrund der hoheren Komplexitat
niedrigere Verfugbarkeit kompensieren jedoch den Wirkungsgrad- und Leistungsvorteil,
so dal® der CHAT-Prozeld keine wirtschaftlichen Vorteile gegenuber dem HAT-Prozel}
bietet. Er wird hier aus diesen Grunden nicht weiter behandelt. Im Literaturverzeichnis
sind weiterfuhrende Beitrage zum CHAT-Prozel} aufgefuhrt.

3.3 STIG-ProzeR

Der STIG-Prozel® (STeam Injected Gas Turbine) ist weniger komplex als die in
den vorherigen Kapiteln betrachteten GUD- und HAT-Prozesse. Er besteht aus einer
Gasturbine mit nachgeschaltetem Abhitzedampferzeuger (Abbildung 3.39). Die
Abgaswarme der Gasturbine wird dem Prozel} durch die Eindusung des im Abhitze-
dampferzeuger erzeugten Dampfes in die Brennkammer wieder zugefuhrt.
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Abbildung 3.39: Energieflul3 bzgl. H, im STIG-Prozel (IT = 20, 3is0 = 1190 °C)

Die Verdichterleistung des STIG-Prozesses ist durch den reduzierten Massen-
strom niedriger als bei der ,einfachen“ Gasturbine und die Turbinenleistung ist durch die
Dampfeindisung in die Brennkammer hdher. Der Wirkungsgrad des STIG-Prozesses
ist deshalb 115 %-Pkt. hoher als der Wirkungsgrad des ,einfachen®
Gasturbinenprozesses (Abbildung 3.8 und Abbildung 3.39). Im Vergleich zum GUD-
ProzeR ist der Wirkungsgrad des STIG-Prozesses jedoch 7.2 %-Pkt. niedriger.

In Abbildung 3.40 ist der STIG-Prozel und der ,einfache” Gasturbinenprozef? im
T,S-Diagramm dargestellt. Das héhere Druckverhaltnis und die Dampfeindlisung des
STIG-Prozesses erhohen die mittlere Temperatur der Warmezufuhr gegentber der
.einfachen® Gasturbine um 54 K auf 986 °C. Die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr
des STIG-Prozesses liegt wie beim HAT-Prozel} bei 55.6 °C. Der Carnot-Wirkungsgrad
des STIG-Prozesses ergibt sich zu 73.9 %.
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Abbildung 3.40: STIG-Prozef und ,einfacher* Gasturbinenprozel® im T,S-Diagramm
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Abbildung 3.41: Verbrennungs- und Turbineneintrittstemperaturen des STIG-
Prozesses

Die Verbrennungstemperatur des STIG-Prozesses betragt unter der Annahme
gleicher Stickoxid-Emissionen 1534 °C. Sie ist trotz des groReren Druckverhaltnisses
wegen der héheren Wasserbeladung der in die Brennkammer eintretenden Luft 4 K
hoher als beim ,einfachen® Gasturbinenprozel3 (Abbildung 3.41). Die realen
Turbineneintrittstemperaturen und die [ISO-Turbineneintrittstemperatur des STIG-
Prozesses sind wegen der hoheren Warmekapazitat der Rauchgase hoher als beim
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,einfachen“ Gasturbinenprozel3. Beim STIG-Prozel3 betragt die Rauchgastemperatur
vor der ersten Leitschaufelreihe 1407 °C und vor der ersten Laufschaufelreihe 1342 °C.
Die Temperaturen sind 23 K bzw. 11 K hoher als beim ,einfachen® Gasturbinenprozel}.
Die ISO-Turbineneintrittstemperatur betragt 1190 °C und ist 3 K hoher.
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Abbildung 3.42: Brennkammer- und TurbinenkUhlluftbedarf des STIG-Prozesses
(bezogen auf Ansaugluft)

Der relative Kuhlluftbedarf der Turbine des STIG-Prozesses ist 60 % hdher als
beim ,einfachen“ Gasturbinenprozel3. Er betragt 34.1 % im Vergleich zu 21.3 %
(Abbildung 3.42). Dieser hohe relative Kuhlluftbedarf ist auf die hdhere Kuhlluft-
temperatur  (Druckverhaltnis), die hdhere Warmekapazitdt der Rauchgase
(Wasseranteil), die erhéhte Sperriuftmenge und vor allem auf den reduzierten
Ansaugmassenstrom zurlickzufihren. Der Kuhlluftbedarf der Brennkammer steigt
aufgrund der hoheren Kuhllufttemperatur und des reduzierten Verdichteransaug-
massenstromes von 11.9 % auf 14.8 %.

In Abbildung 3.43 sind die Wirkungsgrade des STIG-Prozesses und des GUD-
Prozesses sowie die Anderungen der Verluste dargestellt. Der niedrigere Verdichter-
massenstrom des STIG-Prozesses und die durch die Dampfeindisung erhdhte
Brennstoffzufuhr verringern die relativen Verdichterverluste (Gleichung (2.2)). Der
Gesamtwirkungsgrad steigt hierdurch um 0.4 %-Pkt. Bei der Dampfeindisung wird der
Dampf von 25 bar auf den Partialdruck des Wassers im Gemisch (8 bar) gedrosselt.
Dieser stark irreversible Mischungsprozel® verschlechtert den Wirkungsgrad um 3.9 %-
Pkt. Das hohere Druckverhaltnis des STIG-Prozesses und die Dampfeindisung
erhohen die Brennkammereintrittstemperatur und hierdurch die Verbrennungsqualitat,
so dald der Wirkungsgrad um 1.9 %-Pkt. steigt. Der erhdhte Turbinenkuhlluftbedarf
senkt den isentropen Turbinenwirkungsgrad um 0.6 %-Pkt. Dieser niedrigere
Turbinenwirkungsgrad, das hohere Druckverhaltnis und die hohere Warmekapazitat der
Rauchgase erzeugen zusatzliche Verluste in Héhe von 0.9 %-Pkt.
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Abbildung 3.43: Wirkungsgrad des GUD-Prozesses und des STIG-Prozesses
(bzgl. Hy)

Die Qualitat der Warmeulbertragung im 1-Druck-Dampferzeuger des STIG-
Prozesses ist schlechter als im 3-Druck-ZU-Dampferzeuger des GUD-Prozesses und
vermindert dadurch den Wirkungsgrad um 2.6 %-Pkt. Beim STIG-Prozel3 entfallt die
Dampfturbine und damit auch ihre Verluste in Héhe von 1.8 %-Pkt. Die Abwarme des
STIG-Prozesses wird auf einem hoheren Temperaturniveau abgeflihrt und ist
umfangreicher als beim GUD-Prozef. Dies verschlechtert den Wirkungsgrad um
4.4 %-Pkt.. Der STIG-Wirkungsgrad betragt nach Bertcksichtigung aller Verlust-
anderungen 50.8 % und ist damit 7.7 %-Pkt. niedriger als der GUD-Wirkungsgrad der
,einfachen“ Gasturbine. Die Leistung des STIG-Prozesses ist unter der Annahme
gleicher Turbinenaustrittsmassenstréme trotz der héheren Brennstoffzufuhr wegen des
schlechteren Wirkungsgrades 6 % niedriger als beim GUD-Prozel3.

In Abbildung 3.44 ist der Wirkungsgrad des STIG-Prozesses in Abhangigkeit vom
Druckverhaltnis dargestellt. Er ist 7.5 %-Pkt. bis 9.0 %-Pkt. niedriger als der
Wirkungsgrad des GUD-Prozesses. Bei niedrigen Druckverhaltnissen (I1<17) mufd beim
STIG-Proze® die Dampfproduktion im Abhitzedampferzeuger reduziert werden, da
ansonsten in der Brennkammer nicht genlgend Sauerstoff fur die Verbrennung zur
Verfugung steht. Der Wirkungsgrad des STIG-Prozesses fallt deshalb bei niedrigen
Druckverhaltnissen, weil die Abgaswarme nicht mehr vollstandig genutzt werden kann.
Die spezifische Leistung des STIG-Prozesses (bzgl. Verdichteransaugstrom) ist durch
die Dampfeindisung um bis zu 20 % hoher als die spezifische Leistung des GUD-
Prozesses. Die absolute Leistung ist bei gleichem Turbinenaustrittsmassenstrom jedoch
niedriger.
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Abbildung 3.44: EinfluR® des Verdichterdruckverhaltnisses auf den STIG-Prozel}
(Wirkungsgrad bzgl. Hy)

3.4 GasturbinenprozeR mit Zwischenkiihlung und Rekuperation

Der Gasturbinenprozeld mit Zwischenkihlung und Rekuperation ist dem HAT-
Prozel} ahnlich (Abbildung 3.45). Er hat jedoch im Gegensatz zu diesem keinen
Sattiger. Die Abgaswarme wird dem Prozel3 nur durch den Rekuperator wieder
zugeflhrt und die Warme der Zwischenkihlung wird an die Umgebung abgegeben. Die
Kombination von Zwischenkiuhlung und Rekuperation ist besonders sinnvoll, da auf

diese Weise die Verdichterleistung gesenkt und die auf die Luft Ubertragene
Abgaswarmeleistung erhéht werden kann.
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Abbildung 3.45: Energieflul® bzgl. H, im Gasturbinenprozell mit Zwischenkihlung und
Rekuperation (IT = 20, 9is0 = 1207 °C)

Die Rekuperation (Luftvorwarmung) erhéht die Brennkammereintrittstemperatur
der Luft und senkt dadurch die zugefluhrte Brennstoffleistung. Die auf die Brennstoff-
leistung bezogene relative Verdichter- und Turbinenleistung ist deshalb héher als beim
.einfachen® Gasturbinenprozel3. Die Zwischenklhlung verursacht einen zusatzlichen
Abwarmeverlust von 13.2 % und erhdht dadurch die Summe der Abwarmeleistungen
auf 56.3 %. Der Wirkungsgrad des Prozesses betragt wegen dieser hohen
Abwarmeleistung nur 43.5 % (bzgl. Ho, ohne Generatorverluste). Er ist 8.8 %-Pkt. hdher
als der Wirkungsgrad des ,einfachen® Gasturbinenprozesses und 9.9 %-Pkt. niedriger
als der Wirkungsgrad des GUD-Prozesses mit der ,einfachen® Gasturbine (Abbildung
3.8 und Abbildung 3.45).

In  Abbildung 3.46 ist der Gasturbinenprozel3 mit Zwischenkihlung und
Rekuperation und zum Vergleich der ,einfache“ Gasturbinenprozefl® im T,S-Diagramm
dargestellt. Die Rekuperation erhoht die Brennkammereintrittstemperatur und hierdurch
auch die mittlere Temperatur der Warmezufuhr. Bei dem hier gewahlten Druckverhaltnis
von 20 fur die Gasturbine mit Zwischenkihlung und Rekuperation und 16 fir die
.einfache“ Gasturbine betragt die Erhdhung der mittleren Temperatur der Warmezufuhr
75 K auf einen Wert von 1007 °C. Die mittlere Temperatur der Warmeabfuhr betragt
beim Gasturbinenprozef® mit Zwischenkuthlung und Rekuperation 118.1 °C. Sie ist im
Vergleich zum ,einfachen Gasturbinenprozel3 87.5 K niedriger und im Vergleich zum
GUD-Prozel3 85.5 K hoher. Die Carnot-Wirkungsgrade ergeben sich aus diesen
Temperaturen zu 69.5 % flr den Gasturbinenproze® mit Zwischenkuhlung und
Rekuperation, 60.3 % fur den ,einfachen® Gasturbinenprozel und 74.6 % fur den GUD-
ProzelR.
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Abbildung 3.46: GT-Prozel® mit Zwischenkihlung und Rekuperation und ,einfacher*
Gasturbinenprozel® im T,S-Diagramm
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Abbildung 3.47: Verbrennungs- und Turbineneintrittstemperaturen des GT-Prozesses
mit Zwischenkuhlung und Rekuperation

Die Verbrennungstemperatur des Gasturbinenprozesses mit Zwischenkuhlung und
Rekuperation ist wegen des hoheren Druckverhaltnisses 6 K niedriger als bei der
,einfachen“ Gasturbine, da beide Prozesse die gleichen Stickoxid-Emissionen haben
sollen (Abbildung 3.47). Die Zwischenkuhlung senkt die Kuhllufttemperaturen und
dadurch auch den Kuhlluftverbrauch. Die Rauchgastemperaturen vor der ersten Leit-
und Laufschaufelreihe sind deshalb 26 K bzw. 37 K hoher als bei der ,einfachen”
Gasturbine. Sie betragen 1410 °C bzw. 1368 °C. Die ISO-Turbineneintrittstemperatur ist
20 K hoher und betragt 1207 °C.
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Abbildung 3.48: Brennkammer- und Turbinenkuhlluftbedarf des GT-Prozesses mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation (bezogen auf Ansaugluft)

Die Gasturbine mit Zwischenkihlung und Rekuperation hat wegen der niedrigeren
Klhllufttemperaturen auch einen niedrigeren Kuhlluftbedarf. Gegenlber der ,einfachen®
Gasturbine sinkt der Kuhlluftverbrauch der Turbine trotz der hdéheren Sperrluftmenge
von 21.3 % auf 19.0 %. Der Kuhlluftverbrauch der Brennkammer sinkt von 11.9 % auf
8.4 %. Der isentrope Turbinenwirkungsgrad ist aufgrund der niedrigeren Kuhlluftmenge
und des hdheren Druckverhaltnisses 1 %-Pkt. hdher.
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Abbildung 3.49: Wirkungsgrad des GUD-Prozesses und des GT-Prozesses mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation (bzgl. H,)
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Der Wirkungsgrad des Gasturbinenprozesses mit Zwischenkihlung und
Rekuperation betragt 47.8 % (bzgl. Hy) und ist 10.7 %-Pkt. niedriger als der
Wirkungsgrad des GUD-Prozesses (Abbildung 3.49). Die Rekuperation vermindert die
Brennstoffzufuhr und erhdht dadurch die Bedeutung der Komponentenverluste, da der
Proze3wirkungsgrad durch das Verhaltnis der Verluste zur zugefuhrten
Brennstoffleistung bestimmt wird (Gleichung (2.2)). Der Verdichter und die Turbine
verursachen aus diesem Grund und wegen des erhohten Druckverhaltnisses zusatz-
liche Wirkungsgradverluste in Hohe von 0.3 %-Pkt. bzw. 1.1 %-Pkt. Die durch den
Rekuperator verbesserte Verbrennungsqualitat (Brennkammereintrittstemperatur)
erhoht den Wirkungsgrad um 1.2 %-Pkt. Der Rekuperator Ubertragt im Vergleich zum
Abhitzedampferzeuger 40 % weniger Warme und erzeugt deshalb auch geringere
Verluste. Der Wirkungsgrad steigt hierdurch um 1.7 %-Pkt. Die Warmeabfuhr und der
Druckverlust der Zwischenkuhlung verursachen einen Wirkungsgradverlust von 3.7 %-
Pkt. Wurde die Gasturbine ohne Zwischenkuhlung ausgefuhrt, dann wurde der Anstieg
der Verdichter-, Turbinen- und Abgasverluste die entfallenden Verluste der Zwischen-
kihlung Uberkompensieren, so dald der Gesamtwirkungsgrad trotz der entfallenden
Zwischenkuhlungsverluste niedriger sein wurde. Die Warme fur die Brennstoff-
vorwarmung wird beim Gasturbinenprozel} mit Zwischenkihlung und Rekuperation dem
Abgas bei Temperaturen zwischen 340 °C und 350 °C entnommen und dem Brennstoff
zwischen 15 °C und 200 °C zugefuhrt. Die Verluste dieser Warmeubertragung sind
wegen der groReren Temperaturdifferenzen hoher als beim GUD-Prozel3 und
verschlechtern den Wirkungsgrad um zusatzliche 0.3 %-Pkt. Die gegenuber dem GUD-
Prozel® entfallende Dampfturbine verringert die Verluste um 1.8 %-Pkt. Die
Abwarmeleistung ist beim Gasturbinenprozeld mit Zwischenkiuhlung und Rekuperation
wegen der hohen Abgasaustrittstemperatur von rund 340 °C sehr viel hoher als beim
GUD-Prozel3 und verursacht eine Wirkungsgradverschlechterung von 10.0 %-Pkt. Die
Abgastemperatur ist deshalb so hoch, weil der im Rekuperator zu erwarmende Luft-
massenstrom 30 % kleiner ist als der Rauchgasmassenstrom und zusatzlich eine um 5
% niedrigere Warmekapazitat hat. Die Leistung des Gasturbinenprozesses mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation ist wegen des niedrigeren Wirkungsgrades und der
durch die Rekuperation verminderten Brennstoffzufuhr 21 % niedriger als die Leistung
des GUD-Prozesses.
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Abbildung 3.50: Einflu® des Verdichterdruckverhaltnisses auf den GT-Prozel3 mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation (Wirkungsgrad bzgl. Hy)

In Abbildung 3.50 ist der Wirkungsgrad und die spezifische Leistung des
Gasturbinenprozesses mit Zwischenkihlung und Rekuperation und des GUD-
Prozesses in Abhangigkeit vom Druckverhalinis dargestellt. Die Differenz der
Wirkungsgrade ist in dem hier betrachteten Bereich relativ schwach vom Druck-
verhaltnis abhangig und betragt 10.7 %-Pkt. bis 11.0 %-Pkt. Der Wirkungsgrad des
Gasturbinenprozesses mit Zwischenkihlung und Rekuperation sinkt bei hohen
Druckverhaltnissen (IT>24), weil im Rekuperator immer weniger Warme Ubertragen
werden kann. Die spezifische Leistung des Gasturbinenprozesses mit Zwischenkuhlung
und Rekuperation liegt rund 20 % unterhalb der spezifischen Leistung des GUD-

Prozesses. Sie steigt, wie bei allen Gasturbinenprozessen mit Zwischenkihlung, mit
dem Druckverhaltnis.

3.5 Wirkungsgrade und Leistungen der Prozesse

Zum Abschlul® des Kapitels 3 werden die Wirkungsgrade und Leistungen der
untersuchten Prozesse noch einmal zusammenfassend dargestellt. Die Ubersicht in
Abbildung 3.51 zeigt, dal} die drei GUD-Varianten mit Wirkungsgraden zwischen 58.5 %
und 59.3 % mit Abstand die hochsten Werte erreichen. Der Wirkungsgrad des HAT-
Prozesses betragt 54.9 % und liegt rund 4 %-Pkt. unterhalb der GUD-Wirkungsgrade.
Der STIG-Prozel3 hat einen Wirkungsgrad von 50.8 %. Dieser ist rund 8 %-Pkt.
niedriger als die GUD-Wirkungsgrade. Der Gasturbinenprozeld mit Zwischenklhlung
und Rekuperation nimmt mit einem Wirkungsgrad von 47.8 % den letzten Platz ein.
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Abbildung 3.51: Wirkungsgrade und Leistungen

Der GUD-Prozel3 mit Zwischenkihlung und Zwischenerhitzung erzeugt mit
425 MW die hoéchste Leistung. An zweiter Stelle folgt der HAT-Prozel3 mit einer
Leistung von 392 MW. Die Leistung des GUD-Prozesses mit Gasturbine mit
Zwischenerhitzung liegt bei 379 MW und ist rund 5 % hoéher als die Leistung des GUD-
Prozesses mit ,einfacher Gasturbine (360 MW). Der Gasturbinenprozel® mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation weist nicht nur den niedrigsten Wirkungsgrad auf,
er erzeugt mit 285 MW auch die niedrigste Leistung.

Das Verhaltnis von realisiertem Wirkungsgrad zu Carnot-Wirkungsgrad, dem
Wirkungsgrad des reversiblen Prozesses, charakterisiert die Gute der Energiewandlung
innerhalb des Prozesses. Dieses Verhaltnis wird deshalb im folgenden Gutegrad
genannt. Der Prozel3 mit dem hochsten Giltegrad hat nicht automatisch auch den
héchsten Wirkungsgrad, da auch die Verhaltnisse bei der Warmezufuhr und -abfuhr,
welche im Carnot-Wirkungsgrad enthalten sind, bertcksichtigt werden mussen.

Der GUD-Prozel3 mit der ,einfachen® Gasturbine erreicht mit 70.6 % z.B. einen
héheren Gutegrad als der GUD-Prozel® mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung,
dessen Gutegrad 69.0 % betragt (Abbildung 3.52). Trotz des héheren Gutegrades ist
der Wirkungsgrad des GUD-Prozesses mit der ,einfachen“ Gasturbine 0.7 %-Pkt.
niedriger als im Falle der Gasturbine mit Zwischenerhitzung. Die glinstigeren Verhalt-
nisse der Warmezufuhr der Gasturbine mit Zwischenerhitzung, die sich in dem hdheren
Carnot-Wirkungsgrad ausdricken, koénnen die hoheren Verluste innerhalb des
Prozesses uberkompensieren.
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Abbildung 3.52: Wirkungsgrade und Gutegrade

Die Gutegrade der GUD-Prozesse liegen zwischen 69 % und 71 %. Der HAT-
Prozel} erreicht einen Gutegrad von 66.6 %. Die Gutegrade des STIG-Prozesses und
des Gasturbinenprozesses mit Zwischenkihlung und Rekuperation liegen bei 62 % und
sind damit rund 8 %-Pkt. niedriger als bei den GUD-Prozessen.

Die Gutegrade des HAT- und des STIG-Prozesses erreichen nicht die Gutegrade
der GUD-Prozesse, weil die Zumischung des Wassers bzw. des Dampfes zur Luft hohe
Verluste erzeugt und weil die Qualitdt der im Prozel3 auftretenden Warme-
ubertragungen schlechter ist. Beim Gasturbinenprozel® mit Zwischenkihlung und
Rekuperation erhoht die Rekuperation durch Verminderung der Brennstoffzufuhr die
Bedeutung der im Prozel} auftretenden Verluste (Gleichung (2.2)). Der Gutegrad des
Gasturbinenprozesses mit Zwischenkihlung und Rekuperation ist aus diesem Grund
niedriger als die Gutegrade der GUD-Prozesse.
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4 Energetische und exergetische Analyse von Gasturbinen-
Kuhltechniken

Die Leistung und der Wirkungsgrad einer Gasturbine steigen mit der Turbinenein-
trittstemperatur (siehe Kap. 3.1). Die Kuhlung der Brennkammer und der Turbinen-
schaufeln ermdglicht eine Erhéhung dieser Temperatur Uber das Niveau der zulassigen
Materialtemperaturen hinaus und fuhrt auf diese Weise zu hoéheren Wirkungsgraden
und Leistungen.

Das Kuhlsystem der Brennkammer und der Turbine kann als offenes oder als
geschlossenes System ausgefuhrt werden. Bei offenen Systemen kommt als Kuhimittel
ausschlieRlich Luft zum Einsatz, da bei Dampf die Abgasverluste stark ansteigen und
bei GUD-Kraftwerken dadurch der Wirkungsgrad sinkt. Die Kuhlluft kihlt bei dem
offenen System zunachst die Brennkammer bzw. die Schaufeln der Turbine konvektiv
von der kalten Seite, tritt dann durch Offnungen auf die heille Seite und wird dort zur
Bildung eines Schutzfiimes auf der Oberflache benutzt. Bei einem geschlossenen
System kann das Kihimedium die Warme nur konvektiv aufnehmen. Hier kann sowohl
Luft als auch Dampf als Kihimedium eingesetzt werden.

Im folgenden werden zuerst die Warmeubertragungsverhaltnisse bei Einsatz von
Luft und Dampf miteinander verglichen. Anschliel3iend werden offene und geschlossene
Klhlsysteme mit Luft und Dampf als Kudhimedium unter energetischen und
exergetischen Gesichtspunkten analysiert.

4.1 Warmeubertragungseigenschaften von Luft und Dampf

In diesem Kapitel werden die Warmeubertragungsverhaltnisse bei der Kuhlung
von Turbinenschaufeln bei Einsatz von Luft und Dampf miteinander verglichen.
Aus der Gleichung fur den konvektiven Warmeulbergang,

an der Innen- und der Aufllenseite einer zu kiihlenden Turbinenschaufel kann durch
Verwendung der Kontinuitatsgleichung,

m=A-p-c,
und der Stanton-Zahl,

o
p-Cp-C

St=

eine Gleichung zur Ermittlung der erforderlichen Kuhlmittelmenge hergeleitet werden:

mk A, Aq St, Cpe 9 Swa

r;]G - Ai-Ag St cox Swi— 9« .

4.1)

Der bendtigte Kuhimassenstrom mg ist demnach abhangig vom Rauchgas-
massenstrom mg, von der Schaufeloberflache auf der AuBenseite A; und auf der
Innenseite A;, von den Stromungsquerschnitten des Kuhimittels Ax und des Rauch-
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gases Ag, von den Stanton-Zahlen auf der Aullenseite St; und auf der Innenseite St
der Schaufel, von den spezifischen isobaren Warmekapazitaten des Rauchgases ¢, g
und des KihImittels ¢, k, von der Rauchgastemperatur g, von der Wandtempratur auf
der Aulenseite S9wa und auf der Innenseite 9w,; der Schaufel und von der Kuihl-
mitteltemperatur S«.

Um die Warmeubertragungsverhaltnisse in den zu kihlenden Bauteilen bei
Einsatz von Luft und Dampf miteinander vergleichen zu kénnen, muly das Produkt aus
Stanton-Zahl St und spezifischer isobarer Warmekapazitat c, fur beide Stoffe
miteinander verglichen werden. Die Flachen- und Temperaturverhaltnisse bleiben bei
diesem ersten Schritt des Vergleichs konstant. Das Produkt aus Stanton-Zahl und
Warmekapazitat ist von dem Warmeubergangskoeffizienten o, von der Dichte p und
von der Stromungsgeschwindigkeit ¢ abhangig. Der Warmeubergangskoeffizient a ist
wiederum abhangig von der dynamischen Viskositdt m, der spezifischen isobaren
Warmekapazitdt c,, der Warmeleitfahigkeit A, der Dichte p, der Strdmungs-
geschwindigkeit ¢ und dem hydraulischen Durchmesser dj,.

Der fur die Gasturbinenkidhlung technisch interessante Druck- und Temperatur-
bereich flr einen Vergleich der Eigenschaften von Luft und Dampf liegt bei Dricken
zwischen 10 bar und 100 bar (Luft 50 bar) und bei Temperaturen zwischen 200 °C und
600 °C. In diesem Bereich liegen die Zustandspunkte der Kuhlluft von der Verdichter-
entnahme bis zur Zumischung zu den Rauchgasen und die Zustandspunkte des
Dampfes wahrend der Zwischenlberhitzung in der Gasturbine.
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Abbildung 4.1: Spezifische isobare Warmekapazitat und Dichte

In Abbildung 4.1 ist die spezifische isobare Warmekapazitat ¢, und die Dichte p
von Luft [6] und Wasserdampf [4] dargestellt. Die Warmekapazitat des Dampfes ist je
nach Zustand zwei- bis sechsmal so gro} wie die Warmekapazitat der Luft. Mit
zunehmendem Uberhitzungsgrad des Dampfes ist die Warmekapazitat immer weniger
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vom Druck abhangig und zeigt einen ahnlichen Verlauf wie die Warmekapazitat der
Luft. In der Nahe des Verdampfungsgebietes erreicht sie hohe Werte und ist stark vom
Druck abhangig. Die Warmekapazitat der Luft ist in dem hier betrachteten Druck- und
Temperaturbereich unabhangig vom Druck und steigt leicht mit der Temperatur. Das
mittlere Verhaltnis der Warmekapazitaten von Dampf und Luft betragt in diesem Bereich
rund 2:1. Bei gleichen Randbedingungen ist der zur Ubertragung einer bestimmten
Warmeleistung bendtigte Dampfmassenstrom also nur halb so groR wie der
Luftmassenstrom.

Die Dichten von Luft und Dampf zeigen ahnliche Verlaufe. Nur in der Nahe des
Verdampfungsgebietes steigt die Dichte des Dampfes starker an. Das mittlere
Verhaltnis der Dichten von Dampf und Luft betragt 2:3. Die geringere Dichte des
Dampfes kann zu hoheren Stromungsgeschwindigkeiten und hierdurch zu hoheren
Druckverlusten fuhren.

Durch Multiplikation der Warmekapazitat mit der Dichte erhalt man eine
volumenbezogene Warmekapazitat, die auch im Nenner der Stanton-Zahl enthalten ist.
Das mittlere Verhaltnis dieser volumenbezogenen Warmekapazitaten von Dampf und
Luft betragt 4:3. Es ist kleiner als das Verhaltnis der massenbezogenen Warme-
kapazitaten, welches bei 2:1 liegt. Bei der Ubertragung einer bestimmten Warme-
leistung ist der Unterschied zwischen den Volumenstromen von Luft und Dampf also
nur halb so grof} wie der Unterschied zwischen den Massenstromen.
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Abbildung 4.2: Dynamische Viskositat und Warmeleitfahigkeit

Die dynamischen Viskositaten n von Luft [6] und Dampf [4] steigen mit der
Temperatur und sind in dem betrachteten Bereich nahezu unabhangig vom Druck
(Abbildung 4.2, links). Das mittlere Verhaltnis der dynamischen Viskositaten von Dampf
und Luft betragt 2:3. Eine niedrige dynamische Viskositat begunstigt einen guten
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Warmeubergang und geringe Druckverluste. Der Dampf hat hier also Vorteile
gegenuber der Luft.

Die Warmeleitfahigkeit A der Luft [6] ist in dem dargestellten Bereich nur schwach
vom Druck abhangig und steigt mit der Temperatur (Abbildung 4.2, rechts). Die
Warmeleitfahigkeit des Dampfes [4] zeigt in der Nahe des Verdampfungsgebietes eine
starke Druckabhangigkeit. Mit zunehmendem Uberhitzungsgrad ist sie immer weniger
vom Druck abhangig und steigt starker mit der Temperatur als die Warmeleitfahigkeit
der Luft. Die Warmeleitfahigkeit des Dampfes ist bis zu 40 % hoher als die
Warmeleitfahigkeit der Luft. Eine hohe Warmeleitfahigkeit begunstigt den
Warmeubergang.
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Abbildung 4.3: Warmeubergangskoeffizient und Stanton-Zahl

Zur Abschatzung der Stromungsverhaltnisse in einer zu kihlenden Schaufelreihe
wurde angenommen, dafl} der Dampf bzw. die Luft mit einem Massenstrom von 25 kg/s
parallel durch 80 Kanale mit einer Breite von 7 cm, einer Hohe von 1 cm und einer
Lange von 15 cm stromt. Dieser Datensatz beschreibt naherungsweise die Verhaltnisse
einer Schaufelreihe der ersten Turbinenstufe.

Der Warmeubergangskoeffizient oo von Dampf ist wegen der im Vergleich zur Luft
héheren Warmekapazitat, hdheren Warmeleitfahigkeit und niedrigeren dynamischen
Viskositat des Dampfes zwei- bis viermal so grol3 wie der Warmeubergangskoeffizient
von Luft (Abbildung 4.3). In der Nahe des Verdampfungsgebietes ist er stark vom Druck
abhangig und erreicht die hdchsten Werte. Mit zunehmendem Uberhitzungsgrad ist der
Warmelubergangskoeffizient von Dampf immer weniger vom Druck abhangig und zeigt
einen ahnlichen Verlauf wie der Warmelbergangskoeffizient von Luft. Der
Warmelulbergangskoeffizient von Luft ist in dem hier betrachteten Bereich unabhangig
vom Druck und steigt leicht mit der Temperatur. Das mittlere Verhaltnis der
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Warmeubergangskoeffizienten von Dampf und Luft betragt rund 2:1. Bei einem
konvektiven Warmeubergang mit gleichen Temperaturdifferenzen nimmt der Dampf
also doppelt soviel Warme pro Flacheneinheit auf wie die Luft. Fur die Berechnung des
Warmeubergangskoeffizienten wurde die Gleichung von Gnielinski fur turbulente
Rohrstromung [6] gewahlt.

Die Stanton-Zahl St beinhaltet den Warmeulbergangskoeffizienten a, die Dichte p,
die spezifische isobare Warmekapazitat c, und die Geschwindigkeit c. Sie ist in dem
hier betrachteten Bereich bei Luft und stark Gberhitztem Dampf unabhangig vom Druck
und steigt mit der Temperatur (Abbildung 4.3). In der Nahe des Verdampfungsgebietes
zeigt die Stanton-Zahl von Dampf eine starke Druckabhangigkeit. Das mittlere
Verhaltnis der Stanton-Zahlen von Dampf und Luft betragt 4:5.

Wird bei der Schaufelkihlung ein offenes Luftkihlsystem (Filmkihlung) mit einem
geschlossenem Dampfkuhlsystem (Konvektionskihlung) verglichen, dann sind die zu
bertcksichtigenden Kuhlmittel- und Rauchgastemperaturen unterschiedlich. Der Einflul®
dieser Anderungen kann den Kiihleffektivitatskurven aus Anhang A.5 entnommen
werden. Die Abschéatzung ergibt, daB die erforderliche Kiihimittelmenge beim Ubergang
von Filmkihlung auf Konvektionskihlung bei den Leitschaufeln um den Faktor 2 und
bei den Laufschaufeln um den Faktor 4/3 steigt. Im Mittel ergibt dies einen Faktor von
5/3. Mit diesem Faktor kénnen die Auswirkungen der Anderung des Temperaturterms in
Gleichung (4.1) beim Ubergang von einem offenen zu einem geschlossenen Kiihl-
system abgeschatzt werden. Ein Vergleich der Stanton-Zahlen und der Warme-
kapazitaten von Dampf und Luft ergibt, dal® das Produkt dieser beiden Groflen bei
Dampf um den Faktor 4/5*2/1=8/5 groRer ist als bei Luft. Bei gleichen Flachen- und
Temperaturverhaltnissen betragt die bendtigte Kihldampfmenge also nur 5/8 der
bendtigten Kihlluftmenge. Der Faktor zur Beriicksichtigung der Anderung der Stanton-
Zahl und der Warmekapazitat (5/8) entspricht ungefahr dem Kehrwert des Faktors zur
Berticksichtigung der Anderung der Kiihimittel- und Rauchgastemperatur (5/3), so daR
die Korrekturfaktoren sich gegenseitig aufheben. Der Kihlluftmassenstrom der offenen
Luftkihlung ist demnach naherungsweise so grof® wie der Kihldampfmassenstrom der
geschlossenen Dampfkihlung.

4.2 Offene Luftkiihlung der Brennkammer und der Turbine

Die meisten der zur Zeit betriebenen Gasturbinen haben offene Luftkihlsysteme
fur die Brennkammer und die Turbine. Bei der Turbine besteht zusatzlich die
Mdglichkeit, den Kiuhlluftbedarf durch eine Kihlung der aus dem Verdichter aus-
tretenden Kuhlluft zu senken. Im folgenden wird die Gasturbine mit offener Luftkiihlung
der Brennkammer und der Turbine fiur die Falle mit und ohne Kuhlung der
Turbinenkuhlluft untersucht.
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4.2.1 Gasturbine ohne Kuhlung der Turbinenkuhlluft

Zur Abschatzung der Qualitdt der einzelnen Teilprozesse der Gasturbine mit
offener Luftkihlung der Turbine wird der Gasturbinenprozef in einen Rauchgas-, drei
Kahlluft- und vier Sperrluftprozesse zerlegt und getrennt berechnet.

1500 I I
—e— Rauchgasprozef3
— 4 — Kihlluftproze® M
1200
—e— Sperrluftprozell
o
‘5’ 900
© Schaufelkiihlung
@ Qx/mgH,=4.0%
o
£ 600
()
|_
300
0
6.8 7.0 7.2 7.4 7.6 7.8 8.0 8.2

Spezifische Entropie (kJ / kg K)

Abbildung 4.4: Aufteilung des Gasturbinenprozesses in Rauchgas-, Kuhlluft- und
Sperrluftprozell

In Abbildung 4.4 sind die Teilprozesse im T,s-Diagramm dargestellt. Der Kuhl-
luftprozel® wurde entsprechend der Anzahl der zu kihlenden Turbinenstufen in drei Teil-
prozesse unterteilt. Der Sperrluftproze® besteht aus vier Teilprozessen, da alle vier
Turbinenstufen Sperrluft bendétigen. Der Rauchgasprozel3, der wahrend der Expansion
eine Kuhlwarme von 4 % der zugeflhrten Brennstoffenergie an die Kuhlluftprozesse
abgibt (siehe Pfeil), erreicht einen Wirkungsgrad von 39.5 %. Der mittlere Wirkungsgrad
der Kuhlluftprozesse betragt wegen der niedrigen Temperatur der Warmezufuhr und
wegen der Druckverluste von der Verdichterentnahmestelle bis zur Zumischung zu den
Rauchgasen nur 13.4 %, rund ein Drittel vom Wert des Rauchgasprozesses. Die
Sperrluftprozesse bestehen jeweils aus einer Verdichtung, einer Drosselung und einer
Expansion. Sie erzeugen keine Leistung, sie vernichten (dissipieren) Leistung.
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Abbildung 4.5: GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit offener Luftkiihlung

Abbildung 4.5 zeigt die Ergebnisse der getrennten Berechnung der Gasturbinen-
Teilprozesse und den sich ergebenden GUD-Wirkungsgrad. Auf der Ordinate sind die
erzeugten bzw. aufgenommenen Leistungen im Verhaltnis zur zugefihrten Brenn-
stoffleistung aufgetragen. Der Wirkungsgrad des Rauchgasprozesses betragt 39.5 %.
Die Kuhlluftprozesse erzeugen eine zusatzliche Leistung von 0.5 % der zugeflhrten
Brennstoffleistung. Die Sperrluftprozesse geben keine Leistung ab. Sie nehmen nur
Leistung auf und senken dadurch den Gasturbinenwirkungsgrad um 0.8 %-Pkt. Die
Zumischung der Kuhl- und Sperriuft zu den Rauchgasen wahrend der Expansion
erzeugt Temperaturverluste, verschlechtert den Expansionswirkungsgrad und
vermindert dadurch den Gasturbinenwirkungsgrad um 1.2  %-Pkt. Der
Gasturbinenwirkungsgrad betragt nach Bericksichtigung aller Teilprozesse und
Verluste 38.0 %. Der nachgeschaltete Dampfprozel3 erzeugt eine Leistung von 20.5 %
der zugefuhrten Brennstoffleistung, so dal® ein GUD-Wirkungsgrad von 58.5 % erreicht
wird.

Fortschrittliche Werkstoffe werden eine Erhdhung der zulassigen Schaufelwand-
temperaturen ermdglichen und dadurch eine Reduzierung der Kuihlluftmengen
erlauben. Bei den Leitschaufeln bewirkt eine Erhéhung der zuldssigen mittleren
Schaufelwandtemperatur um 50 K eine Erhéhung des GUD-Wirkungsgrades um 0.3 %-
Pkt. (Anhang B.4). Bei den Laufschaufeln ist die Anderung des Wirkungsgrades mit 0.4
%-Pkt. etwas groRer, da die Zumischungsverluste und die Druckverluste der
Laufschaufelkiihlluft héher sind. Eine Anderung des Druckverlustes der Kihlluft der
zweiten und dritten Turbinenstufe um jeweils 0.5 bar lalkt den GUD-Wirkungsgrad um
0.05 %-Pkt. fallen bzw. steigen (Anhang B.5). Die Erhdéhung des Brenn-
kammerdruckverlustes um 1 %-Pkt. verschlechtert den GUD-Wirkungsgrad um 0.1 %-
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Pkt. (Anhang B.6). Eine 10 %-ige Anderung der Brennkammerkihlluftmenge bewirkt
einen Anstieg bzw. Abfall des GUD-Wirkungsgrades um 0.12 %-Pkt.

Der in diesem Beispiel benodtigte Brennkammerkuhlluftmassenstrom betragt rund
12 % und gqilt fur Brennkammern, die, wie bisher ublich, mit Hitzeschildplatten
ausgekleidet sind. Hitzeschildplatten sind Metallplatten, die mit keramischen
Warmedammschichten beschichtet sind. Der Ersatz dieser Hitzeschildplatten durch voll-
keramische Bauteile ermoglicht eine Halbierung der Brennkammerkuhlluft und fuhrt
dadurch zu einem Anstieg des GUD-Wirkungsgrades um ungefahr 0.5 %-Pkt.
Vollkeramische Bauteile kommen bisher jedoch nur beschrankt zum Einsatz, da wegen
der Sprodheit des Materials Erosionsprobleme auftreten. Zusatzliche Beschichtungen
konnen hier Abhilfe schaffen.

4.2.2 Gasturbine mit Kiihlung der Turbinenkuhlluft

Je niedriger die Temperatur der Kuhlluft ist, desto kleiner ist der bendtigte Kuhl-
luftmassenstrom (Gleichung 4.1). Eine Kuhlung der Turbinenkihlluft ermdglicht so eine
Reduzierung des Kuhlluftmassenstromes und dadurch eine Verminderung der mit der
Kahlluftzumischung und den Kuhlluftdruckverlusten verbundenen Verluste. Sie ist bei
der ersten Turbinenstufe besonders effektiv, da sie von den hochsten Kuhlluft- und
Rauchgastemperaturen betroffen ist.

Die Kuhlung der Kihlluft kann durch Warmeabfuhr oder durch Wassereinspritzung
realisiert werden. Da die Variante mit der Warmeabfuhr an den Dampfprozel}
thermodynamisch gunstiger ist, wird sie im folgenden detailliert analysiert. Auf die
Wassereinspritzung wird am Ende dieses Kapitels kurz eingegangen.
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Abbildung 4.6: Absenkung der Rauchgastemperatur bei offener Luftkihlung mit und
ohne Kuhlluftkiihlung

Abbildung 4.6 zeigt zum Vergleich die Temperaturverluste durch die Turbinen-
kihlung fur den Fall gekuhlter Kuhlluft fir die erste Turbinenstufe und flr den Fall
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ungekuhlter Kuhlluft. Der Temperaturverlust der ersten Leitschaufelreihe sinkt durch die
Kahlluftkihlung um rund 21 %. Bei der ersten Laufschaufelreihe ist die Verminderung
des Temperaturverlustes geringer, da die Rauchgastemperatur am Eintritt der
Laufschaufelreihe rund 50 K niedriger ist als bei der Leitschaufelreihe (Tabelle 4.1). Der
Temperaturverlust nimmt um 8 % ab. Die Temperaturverluste der nachfolgenden
Turbinenstufen, deren Kuhlluft nicht gekuhlt wird, nehmen geringfligig zu, weil die
Rauchgastemperaturen nun hoher sind. Die vierte Turbinenstufe ist ungekuhlt, sie
erhalt nur Sperrluft.

Tabelle 4.1: Temperaturen, Turbinenwirkungsgrade und Kihlmengen

Ohne Kihlluftkihlung Mit KGhlluftkGihlung
9 vor Leit1 (°C) 1383.7 1383.7
9 vor Lauf1 (°C) 1331.3 1345.4
950, total (°C) 1187.5 1200.5
Sapg, total (°C) 573.0 579.7
Amlor (%-Pkt) 0.31
éKLK (MW) 0.0 10.7
L (°C) 401.6 200.0
(MkL+mst e (%) 6.2 4.3
(Mg +mMst)a (%) 54 4.0
(MgL+ms )t (%) 21.3 18.4

Die Kuhlluftmengen sinken durch die Kuhlluftkihlung bei der ersten Leitschaufel-
reihe von 6.2 % auf 4.3 % und bei der ersten Laufschaufelreihe von 5.4 % auf 4.0 %
(Tabelle 4.1). Die Gesamtkuhlluftmenge der Turbine wird durch Kuhlluftkihlung von
21.3 % auf 18.4 % reduziert. Die ISO-Turbineneintrittstemperatur steigt hierdurch von
1187.5 °C auf 1200.5 °C.
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Abbildung 4.7: Veranderungen der Laufradwirkungsgrade durch Kuhlung der Kuhlluft
fur die erste Turbinenstufe

Die Reduzierung der Kuhlluftmenge der ersten Turbinenstufe flhrt durch eine
Verminderung der Zumischungsverluste zu einem Anstieg des Expansionswirkungs-
grades der ersten Stufe von 0.9 % (Abbildung 4.7). Die Expansionswirkungsgrade der
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zweiten und dritten Stufe sinken geringfugig wegen des hier erhohten Kuhlluftbedarfes.

Der Gesamtwirkungsgrad der Turbine steigt durch Kuhlluftkihlung um 0.31 %-Pkt.
(Tabelle 4.1).
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Abbildung 4.8: Exergieverluste durch Expansion und Kiuhlung

Die Kuhlluftkihlung verbessert die Qualitat der Kuhlung, erhoht den Expansions-
wirkungsgrad und bewirkt dadurch eine Abnahme der Exergieverluste (Abbildung 4.8).
Die Verluste durch Zumischung der Sperrluft steigen, da die Temperatur der gekuhlten
Sperrluft rund 200 K niedriger ist, die Sperrluftmenge aber konstant bleibt. Eine
getrennte FUhrung der Kihl- und Sperrluft vom Verdichter bis zur Turbine wirde es
ermoglichen, nur die Kuhlluft zu kihlen und die Sperrluft ungekuhlt der Turbine
zuzufuhren. Der GUD-Wirkungsgrad wurde hierdurch um 0.1 %-Pkt. steigen. Die
Verluste durch Kiuhlung der zweiten und dritten Turbinenstufe nehmen wegen der bei
Kahlluftkihlung héheren Rauchgastemperatur leicht zu. Die durch die Kuhlluftkiihlung
erhohte Brennstoffzufuhr vermindert die relativen Verluste der Leit- und Laufschaufeln

und der Sperrluftzumischung bei der zweiten, dritten und vierten Turbinenstufe
(Gleichung (2.2)).
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Abbildung 4.9: GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit Kuhlluftkihlung

In Abbildung 4.9 sind die GUD-Wirkungsgrade der Gasturbinen mit und ohne
Kihlluftkiihlung und die Anderungen der Verluste dargestellt. Im Basisfall der
Gasturbine ohne Kuhlluftkihler betragt der GUD-Wirkungsgrad 58.52 %. Die hdhere
Brennstoffzufuhr der Gasturbine mit Kuhlluftkihlung vermindert die relativen
Verdichterverluste, die auf die Brennstoffleistung bezogenen Verdichterverluste
(Gleichung (2.2)), und erhdht dadurch den GUD-Wirkungsgrad um 0.08 %-Pkt. Die
Reduzierung der Kuhlluftmenge verbessert den Turbinenwirkungsgrad und bewirkt eine
Erhéhung des GUD-Wirkungsgrades um 0.12 %-Pkt. Die Kuhlung der Turbine
verursacht trotz des niedrigeren Kuhlluftmassenstromes zusatzliche Verluste in Hohe
von 0.05 %-Pkt., weil die Verbesserung der Schaufelkihlung von den erhohten
Verlusten der Sperrluftzumischung Uberkompensiert wird. Der Druckverlust der
Kahlluftkihlung erfordert den Einsatz eines Boosters fur die Leitschaufelkihlluft. Der
Wirkungsgrad sinkt hierdurch um 0.1 %-Pkt. Die Verluste durch Einbindung der
Kdhlwarme in den Dampfprozel (Produktion von Niederdruckdampf) betragen 0.29 %-
Pkt. Sie sind im wesentlichen daflr verantwortlich, dal3 der GUD-Wirkungsgrad bei
Kuhlluftkiihlung niedriger ist als im Falle ohne Kihlluftkiihlung. Die Anderungen im
Wasser-Dampf-Kreislauf sind gering. Die Verluste des Abhitzedampferzeugers nehmen
um 0.05 %-Pkt. ab, weil die Temperaturdifferenzen im Niederdruckbereich kleiner
werden. Der zusatzliche Niederdruckdampf erhoht die relativen Verluste der
Dampfturbine und des Kondensators um 0.02 bzw. 0.04 %-Pkt. Die
Abgasaustrittstemperatur des Kessels sinkt durch die zusatzlich erforderliche
Kondensatvorwarmleistung und vermindert dadurch die Abgasverluste um 0.09 %-Pkt.
Der GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit Kuhlluftklhlung betragt nach
Berlicksichtigung aller Anderungen der Verluste 58.36 % und ist damit 0.16 %-Pkt.
niedriger als bei der Gasturbine ohne Kuhlluftkihlung. Die GUD-Leistung ist 3.4 %
hoher.
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In dem hier gezeigten Beispiel wird die Kihlluft auf 200 °C geklhlt. Eine Anderung
dieser Temperatur auf 175 oder 250 °C hat einen vernachlassigbaren Einflul} auf den
GUD-Wirkungsgrad, da sich die Anderungen der Verluste durch die Warmediibertragung
und durch den Booster weitgehend kompensieren (Anhang B.7). Wird die
Kahlluftkihlung auf die Laufschaufel beschrankt, dann steigt der GUD-Wirkungsgrad
gegenuber der Variante mit Kuhlluftkihlung fur die Leit- und Laufschaufel um 0.14 %-
Pkt., weil der Booster entfallt und die Verluste durch die Warmeubertragung abnehmen.
Die Nutzung der Kihlwarme zur Produktion von Mitteldruckdampf anstatt von Nieder-
druckdampf reduziert die Verluste der Warmeubertragung, weil die Kuhlwarme auf
einem hoheren Temperaturniveau eingebunden wird. Der GUD-Wirkungsgrad steigt
hierdurch gegenuber dem Basisfall um 0.21 %-Pkt. (Anhang B.7). Der Mitteldruck-
verdampfer wird jedoch bei Teillast bis zu einem Druck von 50 bis 60 % des
Auslegungsdruckes mit gleitendem Druck betrieben. Ein Konstanthalten der kalten
Kahllufttemperatur ist deshalb sehr viel schwieriger als bei der Warmeeinbindung in die
Niederdrucktrommel, die im Festdruckbetrieb gefahren wird.

Die Kahlluft &Rt sich nicht nur, wie bisher betrachtet, durch Warmeabfuhr kuhlen,
sie kann auch durch Wassereinspritzung (Verdunstungskuhlung) gekuhlt werden. Wird
die Kudhlluft der ersten Turbinenstufe (Leit- und Laufschaufeln) durch
Wassereinspritzung gekuhlt, dann sinkt der von der Turbine bendtigte Kuhlluft-
massenstrom im Vergleich zur Kihlung durch Warmeabfuhr wegen der hoheren
Warmekapazitat der Kuhlluft um 0.2 %-Pkt. Die ISO-Turbineneintrittstemperatur nimmt
aus dem gleichen Grund um 2K ab. Der GUD-Wirkungsgrad der Variante mit
Wassereinspritzung ist 0.1 %-Pkt. niedriger als bei der Variante mit Warmeubertrager,
weil die Abgasverluste des Abhitzedampferzeugers um die Verdampfungswarme der
eingespritzten Kihlwassermenge, die 0.6 % des Ansaugmassenstromes betragt,
steigen und weil die Wassereinspritzung, bedingt durch die starke Drosselung des
Wassers auf den Partialdruck im Gemisch, hohere Exergieverluste erzeugt als die
Warmeubertragung.

Bei einer Gasturbine im Solobetrieb bietet die Variante mit Wassereinspritzung
jedoch Wirkungsgradvorteile in Hohe von 0.3 %-Pkt. und Leistungsvorteile in Hohe von
rund 1 %. Diese Vorteile sind auf die Erhdhung des Turbinenmassenstromes durch das
Kuhlwasser, fur das keine zusatzliche Verdichterleistung bendtigt wird, zurlickzufuhren.

4.3 Geschlossene Kiihlsysteme der Brennkammer

Der Wechsel von einem offenen zu einem geschlossenen Brennkammer-
kUhlsystem kann zur Wirkungsgraderhohung oder zur Emissionsminderung genutzt
werden. Eine Wirkungsgraderhdhung ergibt sich bei gleichen Verbrennungs-
temperaturen und eine Emissionsminderung bei gleichen Brennkammeraustritts-
temperaturen. Im folgenden werden geschlossene Brennkammerkihlsysteme mit Luft
und Dampf als Kihimedium untersucht.
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4.3.1 Geschlossene Luftkiihlung der Brennkammer

Bei der geschlossenen Luftkihlung der Brennkammer wird der gesamte
Verdichteraustrittsmassenstrom zur Kuhlung der Brennkammer benutzt, bevor er an der
Verbrennung teilnimmt.
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Abbildung 4.10: Absenkung der Rauchgastemperatur bei offener und geschlossener
Luftkihlung der Brennkammer

Der Temperaturverlust durch die Kuhlung ist bei dem offenen System, bedingt
durch die Zumischung des Kuihlmediums, rund vier mal so hoch wie bei dem
geschlossenen System (Abbildung 4.10). Der Temperaturverlust des geschlossenen
Systems besteht aus zwei Anteilen: dem Anteil durch Warmeubertragung und dem
Anteil durch Leckagen. Das geschlossene Kuhlsystem ist nicht vollstandig dicht, weil
die hohen Betriebstemperaturen Warmedehnungen verursachen und es dadurch zur
Bildung von Spalten kommt. In dem hier gezeigten Beispiel betragen die Leckagen
1.6 % des Ansaugmassenstromes und die abzufuhrende Kuhlwarme 10.4 MW (Tabelle
4.2).

Bei einer Verbrennungstemperatur von 1530 °C steigt die Brennkammeraustritts-
temperatur durch den Wechsel von offener zu geschlossener Luftkihlung von 1383.7
°C auf 1492.8 °C (Tabelle 4.2). Die ISO-Turbineneintrittstemperatur steigt hierdurch von
1187.5 °C auf 1232.6 °C und die Abgastemperatur von 573.0 °C auf 609.3 °C.

Tabelle 4.2: Temperaturen, Turbinenwirkungsgrade und Kuihimengen

Offene Luftkiihlung Geschl. Luftkiihlung
3 vor Leit1 (°C) 1383.7 1492.8
9 vor Lauf1 (°C) 1331.3 1416.2
9is0 (°C) 1187.5 1232.6
Sabg (°C) 573.0 609.3
AnsT (%-Pkt.) |- -0.66
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Abbildung 4.11: GUD-Wirkungsgrad bei offener und geschlossener Luftkihlung der
Brennkammer

Abbildung 4.11 zeigt fur den Fall konstanter Verbrennungstemperatur die GUD-
Wirkungsgrade des offenen und des geschlossenen Brennkammerkihlsystems und die
entsprechenden Anderungen der Verluste. Die Vorwarmung der Verbrennungsluft bei
dem geschlossenen Kihlsystem verbessert die Verbrennungsqualitat (exerget.
Wirkungsgrad der Verbrennung) und erhéht dadurch den GUD-Wirkungsgrad um
0.3 %-Pkt. Die geschlossene Konvektionskiuhlung der Brennkammer erzeugt weniger
Verluste als die offene Filmkihlung, da die Zumischung des kalten Kuahlluftmassen-
stroms zum heiflen Rauchgasmassenstrom entfallt. Der Wirkungsgrad steigt hierdurch
um 1 %-Pkt. Die Leckagen des geschlossenen Kuhlsystems senken den GUD-
Wirkungsgrad um 0.2 %-Pkt. Der erhéhte Druckverlust der Brennkammer kostet weitere
0.1 %-Pkt. Die hdhere Turbineneintrittstemperatur vergroRert den Kuhlluftbedarf der
Turbine und flhrt so zu einer Verschlechterung des Expansionswirkungsgrades. Dies
vermindert den Gesamtwirkungsgrad um 0.45 %-Pkt. Die relativen Verluste des
Verdichters nehmen durch die hdéhere Brennstoffzufuhr um 0.15 %-Pkt. ab (Gl. 2 und
Gl. 4). Die Anderungen der Abwarmeverluste und der Verluste des nachgeschalteten
Dampfprozesses sind gering und kompensieren sich gegenseitig. Der GUD-Wirkungs-
grad des geschlossenen Luftkihlsystems betragt 59.2 % und ist damit 0.7 %-Pkt. hoher
als beim offenen LuftkUhlsystem. Die GUD-Leistung steigt um 8 %.

In Anhang B.8 sind Ergebnisse von Parametervariationen dargestellt. Eine
Anderung der abzufiihrenden Kihlwarme der Brennkammer um 10 % &ndert demnach
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den GUD-Wirkungsgrad um 0.01 %-Pkt. (Anhang B.8). Werden die Leckagen um 10
ka/s (= 1.6 %-Pkt.) geandert, so bewirkt dies einen Anstieg bzw. einen Abfall des GUD-
Wirkungsgrades um 0.13 %-Pkt.

4.3.2 Geschlossene Dampfkiihlung der Brennkammer

Bei der geschlossenen Dampfkihlung der Brennkammer wird ein Teil des
Abdampfes der Hochdruckdampfturbine benutzt, um die Brennkammer zu kihlen. Der
Dampf wird anschlieBend mit dem im Abhitzedampferzeuger uberhitzten Dampf
gemischt und der Mitteldruckdampfturbine zugeflhrt.

Der Temperaturverlust der offenen Luftkiihlung ist funf mal so hoch wie der Verlust
der geschlossenen Dampfkuhlung (Abbildung 4.12). Der Temperaturverlust der
geschlossenen Dampfkihlung ist im Vergleich zur geschlossenen Luftkihlung wegen
der kleineren Leckagemengen niedriger (Abbildung 4.10). Die Leckagen der
geschlossenen Dampfkihlung sind kleiner als die Leckagen der geschlossenen Luft-
kUhlung, weil der Kuihldampfmassenstrom nur 5 bis 6 % des Kuhlluftmassenstromes
betragt und weil die Konstruktion des Brennkammerkuhlsystems, bedingt durch die Zu-
und Abfuhrung des Kihldampfes, anders ist (Tabelle 4.2, Tabelle 4.3).
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Abbildung 4.12: Absenkung der Rauchgastemperatur bei offener Luftkiihlung und
geschlossener Dampfkihlung der Brennkammer

Tabelle 4.3: Temperaturen, Turbinenwirkungsgrade und Kuhimengen

Offene Luftkiihlung Geschl. Dampfkiihlung

9 vor Leit1 (°C) 1383.7 1504.6

9 vor Lauf1 (°C) 1331.3 1425.5

diso (°C) 1187.5 1237.6

Sabg (°C) 573.0 612.3

AnsT (%-Pkt.) |- -0.72

ML BK (%) 11.9 3.9

My K (%) 0.0 0.4
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Bei einer Verbrennungstemperatur von 1530 °C betragt die Brennkammer-
austrittstemperatur bei geschlossener Dampfkihlung 1504.6 °C. Sie ist 12 K hoher als
bei der geschlossenen Luftkiihlung und 120 K hoher als bei der offenen Luftkiihlung
(Tabelle 4.3). Die ISO-Turbineneintrittstemperatur steigt durch den Wechsel von offener
Luftkihlung zu geschlossener Dampfkihlung um 50K auf 1237.6 °C. Die
Abgastemperatur steigt um 39 K auf 612.3 °C.
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Abbildung 4.13: GUD-Wirkungsgrad bei offener Luftkihlung und geschlossener
Dampfkihlung der Brennkammer

Abbildung 4.13 zeigt fur den Fall konstanter Verbrennungstemperatur die GUD-
Wirkungsgrade des offenen und des geschlossenen Brennkammerkihlsystems und die
entsprechenden Anderungen der Verluste. Die Qualitdt der Brennkammerkiihlung ist
bei der geschlossenen Dampfkihlung, wie schon bei der geschlossenen Luftkiihlung,
deutlich besser als bei der offenen Luftkihlung und IaRt den GUD-Wirkungsgrad um 1.1
%-Pkt. steigen. Die Dampfleckagen verschlechtern den Wirkungsgrad um 0.2 %-Pkt.
Die hohere Turbineneintrittstemperatur vergroRert die Turbinenverluste durch den
hoheren Kuhlluftbedarf und senkt hierdurch den Wirkungsgrad um 0.4 %-Pkt. Die
Abnahme der relativen Verdichterverluste, der auf die Brennstoffleistung bezogenen
Verdichterverluste (Gleichung (2.2)), verbessert den Proze um 0.2 %-Pkt. Die
Anderungen der Abwarmeverluste und der Verluste des nachgeschalteten
Dampfprozesses sind gering und kompensieren sich gegenseitig. Nach
Berucksichtigung aller Verlustdnderungen betragt der GUD-Wirkungsgrad 59.2 % und
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ist damit, wie schon bei der geschlossenen Luftkuhlung, 0.7 %-Pkt. hoher als bei der
offenen Luftkihlung. Die GUD-Leistung nimmt mit 11 % etwas starker zu als im Falle
der geschlossenen Luftkuhlung, da die Vorwarmung der Verbrennungsluft entfallt und
dadurch mehr Brennstoff zugefuhrt werden kann.

In Anhang B.9 und B.10 sind Ergebnisse von Parametervariationen dargestellt.
Eine Anderung der abzufiinrenden Kihlwarme der Brennkammer um 10 % &ndert
demnach den GUD-Wirkungsgrad um 0.03 %-Pkt. (Anhang B.9). Werden die
Dampfleckagen um 0.4 %-Pkt. geandert, so steigt bzw. fallt der GUD-Wirkungsgrad um
0.18 %-Pkt.

Falls die Druckverluste des in der Gasturbine Uberhitzten Dampfes grof3er sind als
die Druckverluste des im Abhitzedampferzeuger Uberhitzten Dampfes, dann gibt es drei
verschiedene Madoglichkeiten der Einleitung der beiden Dampfmassenstrome in die
Mitteldruckdampfturbine: die Drosselung des Massenstromes mit dem hoheren Druck,
die Zufuhrung des Dampfes mit dem niedrigeren Druck in eine zweite Einleitstelle und
die Erzeugung eines mittleren Druckes durch den Einsatz einer Strahlpumpe bei der
Vermischung der beiden Dampfmassenstrome. In Anhang B.10 sind Ergebnisse fur die
ersten beiden Falle dargestellt. Betragt der Druckverlust des Kuhldampfes in der
Gasturbine (ohne Rohrleitungen) anstatt der angenommen 4 % z.B. 8 %, so sinkt der
GUD-Wirkungsgrad unter der Annahme, dal® der im Abhitzedampferzeuger Uberhitzte
Dampfmassenstrom gedrosselt wird, um 0.06 %-Pkt. Diese Wirkungsgradeinbulde ist
genauso grof® wie im Falle eines 16 %-igen Druckverlustes des Kuhldampfes in der
Gasturbine und einer zweiten Einleitstelle in die Dampfturbine.

Um die fur einen guten Warmeubergang erforderlichen Geschwindigkeiten des
Kuhlmediums zu erreichen, muld der Kihldampfmassenstrom unter Umstanden erhoht
werden. Die Austrittstemperatur des Kuhldampfes sinkt dann bei konstanter Kuhl-
warmeleistung durch die Erhohung des Massenstromes und vermindert durch die dann
niedrigere Temperatur des in die Mitteldruckturbine eintretenden ZU-Dampfmassen-
stromes den GUD-Wirkungsgrad. Bei einer Verdoppelung des Kuhldampfmassen-
stromes betragt die WirkungsgradeinbufRe 0.18 %-Pkt. (Anhang B.9). Eine zusatzliche
Uberhitzung des  Kihldampfes im  Abhitzedampferzeuger kann  diese
Wirkungsgradverluste reduzieren, erfordert jedoch zusatzlichen Aufwand.

Wird die Kiihiwarme der Brennkammer nicht zur Uberhitzung von Dampf, sondern
zur Vorwarmung von Hochdruckwasser parallel zum zweiten Hochdruckvorwarmer in
einem Temperaturbereich zwischen 233 und 318 °C benutzt, dann sinkt der GUD-
Wirkungsgrad bei gleichen Leckagen (0.4 %) um 0.3 %-Pkt. Bei einem Vergleich dieser
beiden Varianten bei Leckagen von 0 % betragt der Wirkungsgradunterschied nur 0.15
%-Pkt., weil in diesem Fall keine Verdampfungswarme mit dem Abgas verloren geht.
Wird das heille Kuhlwasser bei der entsprechenden Temperatur in den
Hochdruckvorwarmer zurtckgefuhrt, dann kann der Kuihlwassermassenstrom bei
konstanter Kihlwarmeleistung in einem weiten Bereich variiert werden, ohne dal} der
GUD-Wirkungsgrad sich andert. Eine Zumischung nach dem Hochdruckvorwarmer
vergroRert bei nicht ausreichend hoher Kuhlwassertemperatur den Approach Point im
Hochdruckverdampfer und verschlechtert dadurch den GUD-Wirkungsgrad. Das Risiko
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der Wasserkuhlung liegt bei einer ortlichen Dampfblasenbildung, die zu einem Anstieg
der Materialtemperatur Uber das zuldssige Niveau hinaus fuhren kann. Die
Wasserkuhlung wird hier deshalb nicht weiter verfolgt.

4.4 Geschlossene Kiihlsysteme der Turbine

Die bei offenen Turbinenkuhlsystemen nicht zu vermeidende Zumischung der
Kahlluft zu den Rauchgasen wahrend der Expansion senkt die Rauchgastemperatur
und verschlechtert den Expansionswirkungsgrad durch Stérung des Stromungsfeldes.
Der Druckverlust der Kuhlluft von der Verdichterentnahme bis zur Zumischung zu den
Rauchgasen kostet zusatzliche Verdichterleistung. Bei geschlossenen Kuhlsystemen
konnen die Temperaturverluste und die aerodynamischen Verluste vermieden werden,
die Druckverluste des Kuhimediums dagegen nicht.

In den nachsten beiden Unterkapiteln werden geschlossene Turbinenkuhlsysteme
bei Einsatz von Luft und Dampf als Kihimedium analysiert und miteinander verglichen.

4.4.1 Geschlossene Luftkiihlung der Turbine

Bei geschlossenen Luftkihlsystemen wird die Kuahlluft, nachdem sie in den
Schaufeln erhitzt wurde, entweder der Brennkammereintrittsluft oder dem Abgas
zugemischt. Der erste Fall wird im folgenden als Hochdruckluftkiihlung bezeichnet und
der zweite Fall als Niederdruckluftkiihlung. Eine Mitteldruckluftkiihlung, bei welcher der
gesamte Kuhlluftmassenstrom an einer Stelle wahrend der Expansion zugemischt wird,
wurde nicht untersucht, da keine Vorteile gegeniber der offenen Luftkihlung zu
erwarten sind.

Bei der Hochdruckluftkihlung wird die Kuhlluft dem Verdichteraustritts-
massenstrom entnommen, parallel durch die zu kihlenden Schaufelreihen gefihrt und
anschliellend der Brennkammereintrittsluft zugemischt. Die Druckverluste der Kuhlluft
werden durch einen Booster ausgeglichen, der die Kuhlluft vor Eintritt in die Schaufeln
zusatzlich verdichtet. Eine serielle Durchstromung der Leit- bzw. Laufschaufelreihen ist
bei dieser Variante nicht sinnvoll, da die Kuhllufttemperatur nach der ersten zu
kUhlenden Schaufel schon zu hoch ist, um weitere Schaufeln zu kiihlen. Der Vorteil der
geschlossenen Hochdruckluftkiihlung gegenliber der offenen Luftkihlung ist der
rekuperative Effekt des Kihlsystems und die Vermeidung der Zumischungsverluste
wahrend der Expansion.

Bei der Niederdruckluftkihlung wird die Kuhlluft nach einer Teilverdichtung
entnommen, seriell oder parallel durch die zu kiuhlenden Schaufelreihen gefluhrt und
anschlieRend dem Abgas zugemischt. Die im Vergleich zur offenen Luftkihlung
niedrigere Kuhllufttemperatur ermoglicht eine Reduzierung des bendtigten Kuhlluft-
massenstromes. Ein weiterer Vorteil der geschlossenen Niederdruckluftkiihlung
gegenuber einem offenen Kuhlsystem ist die Vermeidung der Zumischungsverluste
wahrend der Expansion.
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Abbildung 4.14: Expansionslinien flr offene Luftkiihlung und geschlossene HD-Luft-
kihlung der Turbine

In Abbildung 4.14 sind die Expansionslinien fur offene Luftkihlung und
geschlossene Hochdruckluftkihlung im T,S-Diagramm dargestellt. Ein Vergleich der
Expansionslinien verdeutlicht die Unterschiede bei den Wirkungsgraden der Lauf-
schaufeln, welche sich in den unterschiedlichen Steigungen d3/dS;, widerspiegeln, und
bei den Temperaturverlusten durch die Kihlung. Bei der ersten Stufe sind die Unter-
schiede am groflten, bei der zweiten und dritten Stufe werden sie kleiner und
verschwinden bei der vierten Stufe, da sie ungekuhlt ist.
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Abbildung 4.15: Erhéhung der Laufradwirkungsgrade durch geschlossene HD-Luft-
kihlung

In Abbildung 4.15 sind die relativen Anderungen der Laufradwirkungsgrade bei
einem Wechsel von offener Luftkihlung zu geschlossener Hochdruckluftkiihlung
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dargestellt. Der Wirkungsgradanstieg des ersten Laufrades ist mit 2.4 % am groften, da
hier die hochsten Verluste durch Kuhlluftzumischung entstehen. Beim zweiten Laufrad
betragt der Anstieg 0.7 % und beim dritten Laufrad 0.3 %. Der isentrope Wirkungsgrad
der Gesamtexpansion steigt durch den Wechsel von offener Luftkihlung zu
geschlossener Hochdruckluftkihlung um 2 %-Pkt. (Tabelle 4.4).

Tabelle 4.4: Temperaturen, Turbinenwirkungsgrade und Kihlmengen

Offene Luftkiihlung Geschl. HD-Luftkuhlung
9 vor Leit1 (°C) 1383.7 1382.8
9 vor Lauf1 (°C) 1331.3 1366.6
Yis0 (°C) 1187.5 1273.0
S ang (°C) 573.0 614.3
Anst (%-Pkt.) |- 1.95
Qr (MW) 0.0 29.2
(Mg +ms )y (%) 21.3 54.1
myt (%) 0.0 1.5

Durch die kleineren Temperaturverluste der geschlossenen Hochdruckluftkihlung
steigt die Rauchgastemperatur vor der ersten Laufschaufelreihe um 35 K auf 1366.6 °C
(Tabelle 4.4). Die ISO-Turbineneintrittstemperatur steigt um 86 K auf 1273.0 °C. Die
Abgastemperatur nimmt bei gleichem Druckverhaltnis um 41 K auf 614.3 °C zu. Die
bendtigte Kuhlluftmenge des geschlossenen Systems betragt 54.1 % der Ansaugluft.
Sie ist zwei bis drei mal so gro3 wie die Kuhlluftmenge des offenen Systems, die bei
21.3 % liegt. Bei dem geschlossenen Kihlsystem werden 29.2 MW, d.h. rund 4.4 % der
zugefuhrten Brennstoffleistung (bzgl. Hy), an die Kuhlluft Gbertragen.
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Abbildung 4.16: Absenkung der Rauchgastemperatur bei offener Luftkiihlung und
geschlossener HD-Luftklhlung

Abbildung 4.16 zeigt die relativen Temperaturverluste bei offener Luftkihlung und
geschlossener Hochdruckluftkihlung fur jede einzelne Schaufelreihe. Das Verhaltnis
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der Temperaturverluste von offener Luftkihlung zu geschlossener Hoch-
druckluftkihlung betragt bei der ersten Turbinenstufe 2.4:1. Bei der zweiten Stufe liegt
es bei 1.4:1 und bei der dritten Stufe fast bei 1:1.
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Abbildung 4.17: Exergieverluste durch Expansion und Kuhlung

Die Erhéhung der Expansionswirkungsgrade der einzelnen Laufrader durch den
Wechsel von offener Luftklihlung zu geschlossener Hochdruckluftkiihlung bedeutet eine
Abnahme der Exergieverluste (Abbildung 4.17). Bei der ersten Laufschaufelreihe ist die
Abnahme der Verluste am starksten ausgepragt. Bei den nachfolgenden Lauf-
schaufelreihen wird die Abnahme der Verluste kontinuierlich kleiner. Die Erhéhung der
Expansionswirkungsgrade ist vor allem auf die geschlossene Kihlung der Lauf-
schaufeln zurickzuflhren, da bei der offenen Kihlung die Kuhlluft der Laufschaufeln
unmittelbar in das Stromungsfeld um die Laufschaufeln zugefihrt wird und das
Stromungsfeld dadurch starker gestért wird als durch die Zumischung der Leit-
schaufelkuhlluft, die stromaufwarts stattfindet.

Die Verluste der Leitschaufelkihlung nehmen beim Wechsel von offener Luft-
kihlung zu geschlossener Hochdruckluftkiihlung stark zu, weil die Druckverluste der
Leitschaufelkihlluft des geschlossenen Kiihlsystems mindestens doppelt so hoch sind,
wie die Druckverluste des offenen Kihlsystems und weil der bendtigte Kuihlluft-
massenstrom rund vier mal so grof} ist. Die Leckagen der geschlossenen Leitschaufel-
kUhlung in H6he von 2 % des jeweiligen Kihlluftmassenstromes verursachen nur
geringe Verluste.

Die Verluste der Laufschaufelkiihlung nehmen beim Wechsel von offener Luft-
kihlung zu geschlossener Hochdruckluftkihlung ab. Dies ist zum einen auf die durch
das hohe Druckgefalle langs der Laufschaufeln verursachten hohen Druckverluste der
Laufschaufelkihlluft des offenen Kuhlsystems zurickzuflihren. Des weiteren ist die
Filmkihlung bei den Laufschaufeln durch ungunstigere Stromungsverhaltnisse und
Schaufelgeometrien weniger effektiv als bei den Leitschaufeln. Der Wechsel zur
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Konvektionskihlung verursacht deswegen bei den Laufschaufeln eine geringere
Erhohung des Kuhlluftmassenstromes als bei den Leitschaufeln. Bei Berucksichtigung
der Leckagen des geschlossenen Kuhlsystems der Laufschaufeln in Hohe von 6 % des
jeweiligen Kuhlluftmassenstromes bleibt nur fur die erste Laufschaufelreihe ein Vortell
fur das geschlossene Hochdruckluftkihlsystem. Die Kuhlungsverluste der zweiten und
dritten Laufschaufelreihe sind bei dem offenen und dem geschlossenen System
naherungsweise gleich grol}.

Die Brennstoffzufuhr der Gasturbine mit geschlossener Hochdruckluftkiihlung wird
zum einen durch den rekuperativen Effekt des Kuhlsystems vermindert und zum
anderen durch den um den Kuhlluftmassenstrom erhohten Massendurchsatz durch die
Brennkammer erhoht. Im Vergleich zum offenen Luftkuhlsystem steigt die Brenn-
stoffzufuhr um 7 %. Die gegenlaufigen Effekte der Rekuperation und Massenstrom-
erhohung bewirken, dald die relativen Verluste bei der ersten Leitschaufelreihe leicht
ansteigen und bei den folgenden Schaufelreihen leicht abfallen (Gleichung (2.2)).
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Abbildung 4.18: GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit geschlossener HD-Luftkihlung
der Turbine

In Abbildung 4.18 sind die GUD-Wirkungsgrade fur offene Luftkihlung und
geschlossene Hochdruckluftkiihlung der Turbine und die Anderungen der Verluste
dargestellt. Die Brennstoffzufuhr steigt bei dem Wechsel des Kuhlsystems starker als
die Verdichterleistung und bewirkt dadurch eine Reduzierung der relativen
Verdichterverluste um 0.2 %-Pkt. Der rekuperative Effekt der geschlossenen Hoch-
druckluftkihlung verbessert die Verbrennungsqualitat und erhdht so den GUD-
Wirkungsgrad um 1.0 %-Pkt. Der héhere Turbinenwirkungsgrad bewirkt eine Erhéhung
des GUD-Wirkungsgrades um 0.2 %-Pkt. Das geschlossene Hochdruckluftkihlsystem
verursacht hohere Kuhlungsverluste und zusatzliche Leckageverluste in Hohe von je
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0.15 %-Pkt. Die Mischung der erhitzten Kuhlluft mit der kalteren Verdichteraustrittsluft
erzeugt einen Verlust von 0.2 %-Pkt. Der Einsatz des Boosters zur Kompensation der
Kahlluftdruckverluste vermindert den GUD-Wirkungsgrad um weitere 0.3 %-Pkt. Die
Gasturbine mit geschlossenem Hochdruckluftkihlsystem erreicht einen GUD-
Wirkungsgrad von 59.1 %. Dieser ist 0.6 %-Pkt. hoher als bei der Gasturbine mit offener
Luftkihlung. Die GUD-Leistung ist 8 % hoher.

FUr das geschlossene Hochdruckluftkihlsystem wurde ein Kuhlluftdruckverlust
von 30 % angenommen. Gelingt es, diesen Druckverlust auf 20 % zu senken, dann
steigt der GUD-Wirkungsgrad um weitere 0.7 %-Pkt. (Anhang B.11). Eine Erhéhung des
Druckverlustes von 30 auf 40 % bewirkt einen Wirkungsgradverlust von 1.2 %-Pkt.

Werden die Leckagen um 1.5 %-Pkt. geandert, so steigt bzw. fallt der GUD-
Wirkungsgrad um 0.3 %-Pkt. (Anhang B.11).
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Abbildung 4.19: Exergieverluste durch Expansion und Kuhlung

Fir das geschlossene Niederdruckluftkihlsystem wurde im Gegensatz zum
geschlossenen Hochdruckluftkiihlsystem eine serielle Durchstromung der Leit- bzw.
Laufschaufelreihen gewahlt. Bei einer parallelen Durchstromung liegen die Kahlluftaus-
trittstemperaturen zwischen 400 und 450 °C und verursachen bei der Zumischung der
Klhlluft zum Abgas hohe Temperaturverluste. Bei der seriellen Durchstromung
betragen die Kuhlluftaustrittstemperaturen ungefahr 620 °C und liegen damit nahe an
der Abgastemperatur. Die Kuhlluftmengen fir die Leit- und Laufschaufelreihen werden
jeweils durch den Kuhlluftbedarf der ersten Leit- bzw. Laufschaufelreihe bestimmt, da
sie die hochsten Kuhlluftmengen bendtigen. Die Leit- und Laufschaufeln der zweiten
und dritten Stufe werden mit diesem fir sie zu grof3en Kuhlluftmassenstrom gekuhlt. Die
Druckverluste dieses grolien Massenstromes verursachen in der zweiten und dritten
Turbinenstufe deshalb zusatzliche Verluste (Abbildung 4.19). Eine weitere Verlustquelle
ist die Mischung der Kihlluft mit dem Abgas am Turbinenaustritt.
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Die hohere Brennstoffzufuhr und die niedrigere Verdichterleistung der Gasturbine
mit geschlossener Niederdruckluftkihlung vermindern die relativen Verdichterverluste
im Vergleich zur Gasturbine mit offener Luftkihlung um 0.15 %-Pkt. (Abbildung 4.20).
Das geschlossene Kuhlsystem verbessert den Turbinenwirkungsgrad und erhoht hier-
durch den GUD-Wirkungsgrad um 0.45 %-Pkt. Die hoheren Kuhlungsverluste senken
den GUD-Wirkungsgrad um 0.65 %-Pkt. Die Verluste durch Mischung von Kuhlluft und
Abgas kosten weitere 0.1 %-Pkt. Die Anderungen im Wasser-Dampf-Kreislauf und bei
der abzufuhrenden Warme erhohen bzw. senken die Verluste um 0.2 %-Pkt. bzw.
0.05 %-Pkt. Der GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit geschlossener
Niederdruckluftkihlung betragt 58.2 % und ist 0.3 %-Pkt. niedriger als im Falle der
Gasturbine mit offener Luftkihlung. Die GUD-Leistung ist bei der geschlossenen
Niederdruckluftkiihlung 3 % hoher.
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Abbildung 4.20: GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit geschlossener ND-Luftkihlung
der Turbine

Far die Basisvariante der geschlossenen Niederdruckluftkihlung mit serieller
Durchstromung der ersten drei Leit- bzw. Laufschaufelreihen wurde fur die Kuhlluft ein
Druckverlust von 80 % angenommen. Der Entnahmedruck der Kuahlluft aus dem
Verdichter betragt also 5 bar. Gelingt es, den Druckverlust auf 65 % zu reduzieren,
dann steigt der GUD-Wirkungsgrad um 0.6 %-Pkt. (Anhang B.12). Wird die Art der
Durchstromung der Schaufelreihen von seriell auf parallel geandert und gleichzeitig der
Druckverlust von 80 auf 65 % gesenkt, dann sinkt der GUD-Wirkungsgrad um 0.85 %-
Pkt. (Anhang B.12).
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4.4.2 Geschlossene Dampfkiuhlung der Turbine

Nach den geschlossenen Luftkihlsystemen der Turbine wird nun die
geschlossene Dampfkihlung betrachtet. Dampf ist aufgrund seiner hoheren Warme-
kapazitat und seiner niedrigeren Viskositat prinzipiell ein besseres Kihimedium als Luft
(Kapitel 4.1). Die geschlossene Dampfkuhlung der Turbinenschaufeln vermeidet die mit
der Zumischung des Kuhimediums zu den Rauchgasen verbundenen Verluste. Bei
GUD-Kraftwerken steht Dampf aus dem nachgeschalteten Dampfprozeld zur Kuhlung
der Gasturbine zur Verfugung. Der Abdampf der Hochdruckdampfturbine hat einen
Zustand von 30 bar und rund 350 °C und ist deshalb gut fur Kuhlaufgaben in der
Gasturbine geeignet. Sein Zustand kann bei Bedarf in einem gewissen Bereich durch
die Frischdampftemperatur und durch das Verhaltnis von Zwischenuberhitzungsdruck
zu Frischdampfdruck verandert werden. Der Abdampf der Hochdruckturbine stromt
parallel durch die zu kuhlenden Schaufelreinen, wird dabei Uberhitzt und wird
anschliellend der Mitteldruckturbine zugefuhrt. Eine serielle Durchstromung der
Schaufelreihen ist nicht sinnvoll, weil die Kihldampftemperaturen und die Kihldampf-
druckverluste dann stark ansteigen.

In Abbildung 4.21 ist der Expansionsverlauf der luftgekihlten und der dampf-
gekuhlten Turbine im T,S-Diagramm dargestellt. Die geschlossene Dampfkiuhlung
verursacht im Vergleich zur geschlossenen Luftkihlung (Abbildung 4.14) geringere
Verluste bei der Kuhlung, weil der Kuhldampfmassenstrom nur rund ein Drittel des
Kahlluftmassenstromes betragt und die gleichen Druckverluste in Hohe von 30 % daher
entsprechend weniger Exergieverluste erzeugen. Die geringeren Verluste der
Dampfkihlung kdnnen an dem steileren Verlauf der Expansionslinie abgelesen werden.
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Abbildung 4.21: Expansionslinien fur offene Luftkihlung und geschlossene Dampf-
kUhlung der Turbine
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In Abbildung 4.22 sind die relativen Anderungen der Laufradwirkungsgrade bei
einem Wechsel von offener Luftkihlung zu geschlossener Dampfkihlung dargestellt.
Die Anderungen durch den Wechsel von offener Luftkiihlung zu geschlossener
Dampfkiihlung entsprechen den Anderungen, die sich bereits bei der geschlossenen
Luftkihlung ergeben haben.
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Abbildung 4.22: Erh6hung der Laufradwirkungsgrade durch geschlossene Dampf-
kihlung

Tabelle 4.5: Temperaturen, Turbinenwirkungsgrade und Kuhlmengen

Offene Luftkiihlung Geschl. Dampfkiihlung
9 vor Leit1 (°C) 1383.7 1383.7
9 vor Lauf1 (°C) 1331.3 1365.2
9is0 (°C) 1187.5 1267.1
Sabg (°C) 573.0 614.8
Ans 7 (%-Pkt.) |- 1.96
Qs (MW) 0.0 29.6
MkL/KD,T (%) 14.7 15.5
my T (%) 0.0 1.3
Mg T (%) 6.6 6.6

Durch die im Vergleich zur offenen Luftkiihlung kleineren Temperaturverluste der
Dampfkihlung steigt die Rauchgastemperatur vor der ersten Laufschaufelreihe um 34 K
auf 1365.2 °C (Tabelle 4.5). Die ISO-Turbineneintrittstemperatur steigt um 80 K auf
1267.1 °C. Die Abgastemperatur nimmt bei gleichem Druckverhaltnis um 42 K auf 614.8
°C zu. Die bendtigte Kuhldampfmenge betragt 15.5 % der Ansaugluft. Sie ist nur
unwesentlich grof3er als die Kuhlluftmenge des offenen Kuhlsystems, die 14.7 % betragt
(siehe auch Kapitel 4.1). Rund 4 % der zugefuhrten Brennstoffleistung (bzgl. H.),
namlich 29.6 MW, werden als Kihlwarme auf den Dampf Ubertragen.
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Abbildung 4.23: Absenkung der Rauchgastemperatur bei offener Luftkihlung und
geschlossener Dampfkihlung

Abbildung 4.23 zeigt die relativen Temperaturverluste bei offener Luftkihlung und
geschlossener Dampfkihlung fur jede einzelne Schaufelreihne. Das Verhaltnis der
Temperaturverluste von Luftkihlung zu Dampfkihlung betragt bei der ersten
Turbinenstufe 2.2:1. Bei der zweiten Stufe liegt es bei 1.3:1 und bei der dritten Stufe
fast bei 1:1. Die Temperaturverluste der geschlossenen Dampfkuhlung sind geringfugig
hoher als bei der geschlossenen Luftkihlung, da die Temperatur der Dampfleckagen
niedriger ist und zusatzlich die Warmekapazitat des Dampfes hoher ist.
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Abbildung 4.24: Exergieverluste durch Expansion und Kuhlung
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Die Erhohung der Expansionswirkungsgrade durch den Wechsel von offener
Luftkihlung zu geschlossener Dampfkuhlung ist mit einer Reduzierung der Exergie-
verluste der Laufrader verbunden (Abbildung 4.24).

Die Kuhlungsverluste der Leitschaufeln nehmen bei einem Wechsel von offener
Luftkihlung zu geschlossener Dampfkihlung nicht ab, weil die Druckverluste des
Kuhldampfes mindestens doppelt so hoch sind wie die Druckverluste der Kuhlluft
(Abbildung 4.24). Bei Berucksichtigung der Leckagen der Leitschaufelkihlung in Hohe
von 5 % des jeweiligen Kuhldampfmassenstromes sind die Verluste der Leitschaufel-
kihlung bei geschlossener Dampfkuhlung sogar deutlich hoher als bei offener Luft-
kUhlung.

Die Verluste der Laufschaufelkihlung nehmen bei geschlossener Dampfkihlung
ab. Dies ist, wie schon im Zusammenhang mit der geschlossenen Hochdruckluftkihlung
erlautert wurde (Abbildung 4.17), auf Unterschiede bei den Druckverlusten des
Kdhlmediums und bei den Stromungsverhaltnissen und Schaufelgeometrien
zuruckzufuhren. Bei Berucksichtigung der Leckagen der Laufschaufelkihlung in Hohe
von 15 % des jeweiligen Kihldampfmassenstromes bleibt nur bei der ersten
Laufschaufelreihe ein Vorteil fur die geschlossene Dampfkuhlung. Bei der zweiten und
dritten  Laufschaufelreihe verursacht die geschlossene Dampfkuhlung bei
Berucksichtigung der Leckagen hohere Kuhlungsverluste als bei der offenen Luft-
kUhlung.

Die hohere Brennstoffzufuhr der dampfgekuhlten Gasturbine vermindert die
relativen Verluste aller Schaufelreihen, mit Ausnahme der ersten Leitschaufelreihe. Bei
der ersten Leitschaufelreihe nehmen die Verluste nicht ab, weil das Verhaltnis von
Brennstoffzufuhr zu Turbinenmassenstrom konstant bleibt.

Die Leckagen der geschlossenen Dampfkuhlung verursachen im Vergleich zur
geschlossenen Luftkihlung vier bis funf mal hohere Verluste, obwohl die absoluten
Leckagemengen gleich groR3 sind (Abbildung 4.17, Abbildung 4.24). Dies ist auf die
starke Drosselung des Dampfes von rund 25 bar auf den Partialdruck des Wassers im
Rauchgas von ungefahr 1 bar zurickzufuhren.

In Abbildung 4.25 sind die GUD-Wirkungsgrade fur offene Luftkihlung und
geschlossene Dampfkiihlung der Turbine sowie die Anderungen der Verluste darge-
stellt. Die fehlenden Kuhlluftenthahmen der Dampfkuhlung bewirken eine Erhéhung der
zugefuhrten Brennstoffleistung und dadurch eine Verminderung der relativen Verluste
des Verdichters um 0.3 %-Pkt. (Gleichung (2.2)). Der Turbinenwirkungsgrad steigt
durch die verminderten Zumischungsverluste und verbessert den GUD-Wirkungsgrad
um 0.4 %-Pkt. Die Kuhlungsverluste der geschlossenen Dampfkuhlung sind 0.45 %-Pkt.
niedriger als bei der offenen Luftkihlung. Bei Bertcksichtigung der Dampfleckagen, die
zusatzliche Verluste in Hohe von 0.6 %-Pkt. erzeugen, verliert die geschlossene
Dampfkuhlung ihren Vorteil und erzeugt sogar 0.15 %-Pkt. hohere Kuhlungsverluste als
die offene Luftkihlung. Die hohere Abgastemperatur der dampfgekuhlten Turbine
verbessert die Qualitat des nachgeschalteten Dampfprozesses und erhoht dadurch den
GUD-Wirkungsgrad um 0.35 %-Pkt. Nach Berucksichtigung aller Verlustanderungen
betragt der GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit geschlossener Dampfkuhlung der
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Turbine 59.4 % und ist damit 0.9 %-Pkt. hoher als bei der offenen Luftkihlung. Die
GUD-Leistung steigt durch die geschlossene Dampfkihlung um 20 %.
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Abbildung 4.25: GUD-Wirkungsgrad der Gasturbine mit geschlossener Dampfkihlung
der Turbine

In Anhang B.13 bis B.16 sind Ergebnisse von Parametervariationen dargestellt.
Eine Anderung der Dampfleckagen um 1.3 %-Pkt. bewirkt demnach eine Anderung des
GUD-Wirkungsgrades um 0.7 %-Pkt. Werden die Druckverluste des Kuhldampfes von
den angenommenen 30 % um 10 %-Pkt. geandert, so steigt bzw. fallt der GUD-
Wirkungsgrad um 0.2 %-Pkt. (Anhang B.13). Um den EinfluR® der Unsicherheiten bei der
Bestimmung der Warmeulbertragungsverhaltnisse abschatzen zu kénnen, wurde die
Stanton-Zahl (Definition entspr. Anhang A.5) verandert. Eine Reduzierung der Stanton-
Zahl um 10 % bewirkt eine Abnahme des Kihldampfmassenstromes um 8 % und eine
Abnahme der Ubertragenen Kuhlwarmeleistung um 9 %. Der GUD-Wirkungsgrad steigt
hierdurch um 0.14 %-Pkt. (Anhang B.14). Eine Erhdhung der Stanton-Zahl ist bei der
hier gewahlten Konfiguration, bei welcher alle Leit- und Laufschaufeln dampfgekunhlt
sind, nicht moglich, da die dann bendtigte Kihldampfmenge grofier als die vorhandene
Abdampfmenge der Hochdruckdampfturbine ist.

Im folgenden werden unterschiedliche Konfigurationen von dampf- und luft-
gekuhlten Schaufelreihen betrachtet. Die geschlossene Dampfkihlung der ersten
Leitschaufelreihe bewirkt einen Anstieg des GUD-Wirkungsgrades gegenuber der
Basisvariante mit offener Luftkihlung aller Schaufelreihnen um 0.18 %-Pkt. (Anhang
B.15). Wird zusatzlich auch die erste Laufschaufelreihe mit dem geschlossenen
Dampfkihlsystem gekuhlt, dann steigt der GUD-Wirkungsgrad um weitere 0.42 %-Pkt.
Wenn die ersten beiden Leitschaufelreihen mit dem geschlossenen Dampfkuhlsystem
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gekuhlt werden, betragt der Wirkungsgradvorteil gegenuber der offenen Luftkihlung
0.24 %-Pkt. Werden zusatzlich zu den beiden Leitschaufelreihen auch die ersten beiden
Laufschaufelreihen mit dem geschlossenen Dampfkuhlsystem gekuhlt, dann steigt der
GUD-Wirkungsgrad nochmals um 0.47 %-Pkt. Wenn die ersten drei Turbinenstufen
dampfgekuihlt sind, so ist der GUD-Wirkungsgrad 0.16 %-Pkt. hoher als im Falle der
Dampfkihlung der ersten beiden Turbinenstufen. Die Erhohung des
Expansionswirkungsgrades und die Reduzierung der Temperaturverluste durch die
Dampfkuhlung ist bei der dritten Turbinenstufe geringer als bei der zweiten
Turbinenstufe. Die im Vergleich zur zweiten Turbinenstufe niedrigeren Dampfleckagen
der dritten Turbinenstufe und die hoheren relativen Druckverluste der Kuhlluft bewirken,
dall der Anstieg des GUD-Wirkungsgrades durch Dampfkihlung der dritten
Turbinenstufe (+ 0.16 %-Pkt.) hoher ist als bei der zweiten Turbinenstufe (+ 0.11 %-
Pkt.).

In den Fallen, in denen nur die Leitschaufeln mit dem geschlossenen Dampf-
kUhlsystem gekuhlt werden und die Laufschaufeln mit dem offenen Luftkihlsystem
gekuhlt werden, wird in dem Rechenmodell die Zumischung der Leitschaufelsperrluft
vor die Laufschaufeln vorverlegt, um hierdurch den arbeitsleistenden Anteil der Lauf-
schaufelkuhlluft naherungsweise zu berucksichtigen.

Die Temperatur des Kuhldampfes betragt nach Aufnahme der Kihlwarme in den
Turbinenschaufeln rund 500 °C und ist damit fast 100 K niedriger als die Temperatur
des im Abhitzedampferzeuger Uberhitzten Dampfes. Bei einer Konfiguration, bei der die
ersten beiden Turbinenstufen dampfgekihlt sind, bewirkt eine zusétzliche Uberhitzung
des Kuhldampfes im Abhitzedampferzeuger einen Wirkungsgradanstieg von 0.2 %-Pkt.
(Anhang B.16).

Der Druckverlust des Kuhldampfes inklusive Rohrleitungen ist naherungsweise
vier mal so hoch wie der Druckverlust des im Abhitzedampferzeuger Uberhitzten
Dampfes. Wird fur den Kuhldampf eine zweite Einleitstelle in die Dampfturbine
vorgesehen, so ist der GUD-Wirkungsgrad bei der Konfiguration, bei welcher nur die
ersten beiden Turbinenstufen dampfgekuhlt sind, 0.1 %-Pkt. hoher als im Falle einer
Drosselung des nur im Abhitzedampferzeuger Uberhitzten Dampfes. Wird bei der
Mischung der beiden Dampfmassenstrome mit unterschiedlichem Drucken eine
Strahlpumpe eingesetzt, dann kann ein mittlerer Druck erzeugt werden und dadurch der
Wirkungsgradverlust vermindert werden.

4.5 Wirkungsgrade und Leistungen der Kuhltechniken

Zum Abschlul® des Kapitels 4 werden die Wirkungsgrade und Leistungen der
untersuchten Kuhltechniken noch einmal zusammenfassend dargestellt (Abbildung
4.26). Ausgehend von der Basisvariante mit offener Luftkiihlung der Brennkammer und
der Turbine wurde entweder das Kuhlsystem der Brennkammer oder das Kuhlsystem
der Turbine geadndert. Die einzelne Anderung der Kihlsysteme erleichtert eine
eindeutige Bestimmung der Anderungseffekte. Die unterschiedlichen Kiihlsysteme der
Brennkammer und der Turbine sind ansonsten beliebig kombinierbar.
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Abbildung 4.26: GUD-Wirkungsgrade und GUD-Leistungen der untersuchten
Kihltechniken

Die Gasturbine mit dampfgekuhlter Turbine erreicht mit einem Wirkungsgrad von
59.4 % und einer Leistung von 432 MW den hochsten Wirkungsgrad- und
Leistungswert. Die gegenuber der offenen Luftkihlung der Turbine erhdhten Werte fur
Wirkungsgrad und Leistung sind vor allem auf die niedrigeren relativen
Verdichterverluste, auf den erhdhten Expansionswirkungsgrad der Turbine und auf die
verbesserte Qualitdt des nachgeschalteten Dampfprozesses zurtckzufihren. An
zweiter Stelle folgen die Gasturbinen mit geschlossenem Brennkammerkuhlsystem mit
Wirkungsgraden von 59.2 % und Leistungen von 399 MW bei Einsatz von Dampf und
388 MW bei Einsatz von Luft. Der Wirkungsgradvorteil gegenuber der offenen
Luftkihlung der Brennkammer kann hauptsachlich auf die Vermeidung der Verluste
durch Zumischung der Kuhlluft zu den Rauchgasen zuruckgefuhrt werden. Die
Gasturbine mit geschlossenem Hochdruckluftkiihlsystem der Turbine folgt auf der
dritten Position mit einem Wirkungsgrad von 59.1 % und einer Leistung von 388 MW.
Der rekuperative Effekt dieses Kuhlsystems hat den grofdten Anteil an dem Wirkungs-
gradvorteil gegenuber der offenen Luftkihlung der Turbine. Die Basisvariante mit
offener Luftkihlung der Brennkammer und der Turbine erreicht einen Wirkungsgrad von
58.5 % und eine Leistung von 360 MW. Wird die Basisvariante mit einer Kuhlluftkiihlung
erganzt, dann sinkt der GUD-Wirkungsgrad um 0.16 %-Pkt., weil die Verbesserungen
der Turbinenkuhlung durch die zusatzlichen Verluste, die mit der Einbindung der
Kdhlwarme in den Dampfprozel3 verbunden sind, uberkompensiert werden. Die GUD-
Leistung steigt durch Kuhlluftkihlung um 12 MW auf 372 MW. Die Gasturbine mit
geschlossenem Niederdruckluftkihlsystem der Turbine hat mit 58.2 % den niedrigsten
Wirkungsgrad. Sie erzeugt eine Leistung von 372 MW. Die im Vergleich zur offenen
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Luftkihlung hoheren Kuhlungsverluste der geschlossenen Niederdruckluftkihlung sind
fur den niedrigeren GUD-Wirkungsgrad verantwortlich.
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5 Okonomische Analyse

In Kapitel 3 und 4 wurden die verschiedenen Kraftwerksprozesse und
Gasturbinen-Kuhltechniken unter thermodynamischen Gesichtspunkten analysiert. Die
Entstehung der Verluste durch Irreversibilitaten des Prozesses in den Komponenten
und durch Warmeabfuhr an die Umgebung konnte detailliert nachvollzogen werden. Die
Minimierung dieser Verluste fluhrt zu einem maximalen Wirkungsgrad, dem
thermodynamischen Optimum des Prozesses. Das thermodynamische Optimum
entspricht jedoch oft nicht dem wirtschaftlichen Optimum, welches durch minimale
Produktkosten bzw. Produktionskosten gekennzeichnet ist. Jede wirkungsgrad-
steigernde MalRnahme mul} also auf ihre Wirtschaftlichkeit gepruft werden.

Die Eingangsparameter der Wirtschaftlichkeitsanalyse sind oft nicht so eindeutig,
wie dies bei der thermodynamischen Analyse im allgemeinen der Fall ist. Es mussen
immer Annahmen getroffen werden. Der Einflu dieser Annahmen auf das Endergebnis
sollte durch Sensitivitatsanalysen Uberpruft werden. Je exakter die Eingangsparameter
der Wirtschaftlichkeitsanalyse sind, desto besser ist die Aussagekraft der Ergebnisse.

Im folgenden Kapitel werden zunachst die Anlagenkosten der verschiedenen
Kraftwerksprozesse, die in Kapitel 3 behandelt wurden, ermittelt. In einem weiteren
Schritt werden dann die Produktkosten (Stromerzeugungskosten) berechnet. Fur die
verschiedenen Gasturbinen-Kuhltechniken werden unter der Annahme gleicher
Produktkosten die gerechtfertigten Anlagenkosten bestimmt. Im letzten Teil von diesem
Kapitel wird die exergookonomische Analyse, die zur Prozel3optimierung dient, auf die
in Kapitel 3 untersuchten Prozesse angewendet.

5.1 Anlagenkosten

Die Ermittlung der Anlagenkosten ist nach der Bestimmung der thermo-
dynamischen Daten der zweite Schritt bei der Berechnung der Produktkosten. Die
Anlagenkosten umfassen samtliche Investitionen, die mit dem Bau und der Inbetrieb-
setzung der Anlage verbunden sind. Sie bestehen aus den Kosten der Haupt-
komponenten, der Hauptsysteme, der Nebensysteme, der Elektrotechnik, der Leit-
technik, der Bauwerke, der Montage und Inbetriebsetzung und der Projektleitung.

Fir die Komponentenkosten wird bei einer Anderung der Auslegungsbedingungen
ein kontinuierlicher Verlauf angenommen. Kostenspringe, wie sie bei Verwendung von
konkreten Modellen auftreten, werden so vermieden. Die Kosten K einer Komponente
bei geanderten Auslegungsbedingungen werden aus dem Produkt der Komponenten-
kosten Ko der Basisauslegung und dem mit einem Degressionsexponenten o
potenzierten Verhaltnis eines charakteristischen Auslegungsparameters X bestimmt
(Gleichung (5.1)).

X

K:KO(X_j (5.1)
0
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Der charakteristische Parameter X kann z.B. eine Leistung, ein Massenstrom oder
eine Warmeubertragungsflache sein. Der Degressionsexponent a ist komponenten-
abhangig und basiert auf Erfahrungswerten. Er kann mit 0.6 angenommen werden,
wenn keine weiteren Informationen zur Verfigung stehen [2].

Anhang C.1, C.2 und C.3 enthalten detaillierte Kostenaufstellungen fir die in
Kapitel 3 untersuchten Prozesse. Die wichtigsten Unterschiede in der Kostenstruktur
sind in den Tabellen 5.1 bis 5.4 zusammengefal3t.

Tabelle 5.1: Anderung der Anlagenkosten bei Variation des Druckverhaltnisses und der

Dampftemperatur

GUD (14/550) GUD (14/580) GUD (18)

AK/Ko [%] AK/Ko [%] AK/Ko [%]
Gasturbine -0.28 -0.28 0.28
Abhitzedampferzeuger 0.28 0.55 -0.39
Rohrleitungen + Armaturen 0.17 0.44 -0.17
Dampfturbine 0.39 1.16 -0.39
Kondensator + Evakuierung 0.11 0.11 -0.11
Generator + E-Technik 0.14 0.19 -0.19
Sonstiges 0.04 0.04 -0.04
Anlagenkosten 0.84 2.21 -1.00

(Ko = Anlagenkosten des GUDs mit Druckverhaltnis 16)

In Tabelle 5.1 sind die Anderungen der Anlagenkosten des GUD-Prozesses mit
.einfacher’ Gasturbine bei Variation des Druckverhaltnisses und der Dampftemperatur
zusammengestellt. Als Bezugspunkt fur die Kostenanderungen wurde das GUD-
Kraftwerk mit dem Druckverhaltnis 16 gewahlt. Die Anderung der Gasturbinenkosten
bei Variation des Druckverhaltnisses betragt + 0.28 %-Pkt. und ist in erster Linie auf die
Anderung der Gehausekosten zuriickzufiihren. Weitere Anteile an der Kostenanderung
kommen vom Laufer, von den Verdichterschaufeln und von den Leitschaufeltragern.
Das Druckverhaltnis beeinflut durch die Abgastemperatur der Gasturbine die im
Abhitzedampferzeuger Ubertragene Warmeleistung. Die Kosten des
Abhitzedampferzeugers, der Rohrleitungen und Armaturen, der Dampfturbine und des
Kondensators nehmen deshalb bei einer Absenkung des Druckverhaltnisses zu und bei
einer Erhdhung des Druckverhaltnisses ab. Zur Ermittlung der Anderung der
Kesselkosten (+ 0.28 %-Pkt. bzw. -0.39 %-Pkt.) bei gleichen zulassigen Dampf-
temperaturen wurde das Verhaltnis der Warmeubertragungsflachen mit einem
Degressionsexponenten von 0.64 potenziert (Gleichung (5.1)). Die Anderung der
Dampfturbinenkosten (+ 0.39 %-Pkt.) wurde aus dem Leistungsverhaltnis bestimmt,
welches mit einem Degressionsexponenten von 0.5 potenziert wurde. Die Kosten der
Rohrleitungen und Armaturen wurden proportional zur Anderung der Dampfturbinen-
kosten geandert (+ 0.17 %-Pkt.). Bei der Ermittlung der Kondensatorkosten (+ 0.11 %-
Pkt.) wurde die Abwarmeleistung als charakteristischer Parameter herangezogen. Dies
ist mdglich, weil die Gradigkeiten in allen Fallen gleich grof3 sind. Der Degressions-
exponent wurde aus vorhandenen Daten abgeleitet und betragt 0.65. Die Anderung der
Generator- und Transformatorkosten (+ 0.14 %-Pkt. bzw. - 0.19 %-Pkt.) wurde aus dem
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Leistungsverhaltnis, potenziert mit 0.5, abgeschatzt. Die Anlagenkosten des GUD-
Kraftwerks andern sich bei einer maximal zulassigen Dampftemperatur von 550 °C
durch Reduzierung des Druckverhaltnisses von 16 auf 14 um +0.84 % und durch
Erhohung des Druckverhaltnisses von 16 auf 18 um -1.0 %.

Die hohe Abgastemperatur (3=604 °C) der Variante mit dem Druckverhaltnis 14
ermdglicht eine Anhebung der Frischdampf- und Zwischenuberhitzungstemperatur von
den bisher ublichen 550 °C auf 580 °C. Die Temperaturerhdhung erfordert einen
vermehrten Einsatz von hochwertigeren Werkstoffen im Abhitzedampferzeuger, bei den
Rohrleitungen und Armaturen und bei der Dampfturbine. Die Anlagenkosten steigen
durch die Temperaturerhdhung um 1.36 %.

Tabelle 5.2: Anderung der Anlagenkosten durch Zwischenerhitzung und Zwischen-

kihlung

GUD-ZE GUD-ZK-ZE

AK/Ko [%] AK/Ko [%]
Gasturbine 17.89 15.80
Brennstoffverdichter 0.72 0.83
Zwischenkulhler - 2.75
Abhitzedampferzeuger 0.33 0.55
Rohrleitungen + Armaturen 0.22 1.05
Dampfturbine 0.72 1.10
Generator + E-Technik 0.19 0.65
Leittechnik 0.22 0.47
Bau 1.10 3.91
Sonstiges 0.19 0.87
Anlagenkosten 21.56 27.97

(Ko = Anlagenkosten des GUDs mit Druckverhaltnis 16)

Die Gasturbine mit Zwischenerhitzung bendtigt im Vergleich zur Gasturbine ohne
Zwischenerhitzung mehrere zusatzliche Verdichterstufen, eine zweite Hochtemperatur-
Turbinenstufe, eine zweite Brennkammer mit Brennern und ein groReres Gehause mit
dickeren Wanden. Das hohe Druckverhaltnis (I1=28) erfordert den Einsatz hoch-
wertigerer Werkstoffe bei der Verdichterbeschaufelung und beim Gehause, weil das
Temperatur- und Druckniveau im Vergleich zur Gasturbine ohne Zwischenerhitzung
deutlich héher ist. Die Kosten der Gasturbine mit Zwischenerhitzung sind insgesamt
17.9 % der Anlagenkosten des Basis-GUDs hdher als im Falle der Gasturbine ohne
Zwischenerhitzung (Tabelle 5.2). Der hohe Druck der Hochdruckbrennkammer erfordert
den Einsatz eines Brennstoffverdichters, der zusatzliche Kosten in Hohe von 0.72 %
verursacht. Die Anderung der Kosten des Dampfprozesses und des Generators wurde
entsprechend dem oben beschriebenen Vorgehen bestimmt, wobei fir den Dampf-
prozeld eine Dampftemperatur von 570 °C zugrunde gelegt wurde. Die Gebaudekosten
der Gasturbine mit Zwischenerhitzung sind wegen des gréReren Platzbedarfes 1.1 %
der Anlagenkosten des Basis-GUDs hoher. Fir die Abschatzung der Anderung der
Gebaudekosten wurden spezifische Kosten zwischen 180 und 250 DM/m® angesetzt.
Die Anlagenkosten des GUD-Prozesses mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung sind
21.6 % hoher als im Falle der Gasturbine ohne Zwischenerhitzung.
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Wird die Gasturbine mit Zwischenerhitzung durch eine Zwischenkuhlung erganzt,
dann sinken die Gasturbinenkosten um 2.1 % der Anlagenkosten des Basis-GUDs, weil
im Verdichter und beim Gehaduse aufgrund der niedrigeren Lufttemperaturen
preisgunstigere Werkstoffe eingesetzt werden konnen (Tabelle 5.2). Die Kosten des
Brennstoffverdichters steigen durch den erhohten Brennstoffmassenstrom um 0.1 %-
Pkt. Fur die Bestimmung der Kostenanderung des Brennstoffverdichters wurde das
Leistungsverhaltnis mit einem Degressionsexponenten von 0.65 potenziert. Die Kosten
des Dampfprozesses wurden entsprechend der oben beschriebenen Vorgehensweise
bestimmt, wobei eine Dampftemperatur von 580 °C zugrunde gelegt wurde. Die
Anlagenkosten des GUD-Prozesses mit der Gasturbine mit Zwischenkihlung und
Zwischenerhitzung sind rund 28 % hoher als bei der ,einfachen® Gasturbine.

Tabelle 5.3: Vergleich der Anlagenkosten des HAT- und des STIG-Prozesses mit den
Anlagenkosten des GUD-Prozesses

HAT STIG
AKIKo [%] AK/Ko [%]

Gasturbine 2.70 Gasturbine 1.05
Zwischen- und Nachkuhler 6.88 Abhitzedampferzeuger -1.43
Abgaswarmeulbetrager 10.40 Rohrleitungen + Armaturen -1.57
Sattiger 2.48 Dampfturbine -8.09
Rohrleitungen + Armaturen 3.52 Kondensator + Evakuierung -2.04
Dampfturbine -8.09 Generator + E-Technik -0.91
Kondensator + Evakuierung -2.04 Hauptsysteme 1.07
Generator + E-Technik -0.01 Nebensysteme -0.72
Hauptsysteme -0.90 Leittechnik -1.26
Nebensysteme -0.72 Bau -8.33
Leittechnik -0.88 Montage + Inbetriebsetzg. -3.46
Bau -5.53 Projektleitung -0.89
Montage + Inbetriebsetzg. -1.92 Sonstiges -0.22
Projektleitung -0.34 Anlagenkosten -26.80
Sonstiges -0.04
Anlagenkosten 5.53

(Ko = Anlagenkosten des GUDs mit Druckverhaltnis 16)

Die Gasturbine des HAT-Prozesses hat im Vergleich zur ,einfachen Gasturbine
ein hoheres Druckverhaltnis (IT=24) und zusatzliche Vorrichtungen fur die zweimalige
Entnahme und Wiedereinleitung des gesamten Luftmassenstromes. Sie ist deshalb 2.7
% der Anlagenkosten des Basis-GUDs teurer als die ,einfache® Gasturbine (Tabelle
5.3). Die Kosten des Rekuperators und des Wasservorwarmers sind 10.4 %-Pkt. hoher
als die Kosten des Abhitzedampferzeugers des GUD-Prozesses. Die Aufwendungen fur
Rohrleitungen und Armaturen sind beim HAT-Prozel3 durch die Zwischenkihlung,
Aufsattigung und Rekuperation 3.52 %-Pkt. hdher als beim GUD-Prozef. Die Erhéhung
der Kosten ist auf die grolen Massenstrome und die zum Teil hohen Temperaturen
zurtuckzufihren. Die Kosten der Wasseraufbereitungsanlage zur Erzeugung von
vollentsalztem Wasser (Deionat) sind in den Hauptsystemen enthalten. Sie betragen
3.85 % der Anlagenkosten des Basis-GUDs. Die Anlagenkosten des HAT-Prozesses
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sind 5.5 % hoher als die Anlagenkosten des GUD-Prozesses mit der ,einfachen®
Gasturbine.

Die Gasturbine des STIG-Prozesses hat im Vergleich zur ,einfachen“ Gasturbine
ein hoheres Druckverhaltnis (IT=20) und bendtigt wegen der Dampfeindisung
zusatzliche Bauteile im Brennkammerbereich. Ihre Kosten sind deshalb 1.05 % der
Anlagenkosten des Basis-GUDs hoher (Tabelle 5.3). Der Abhitzedampferzeuger des
STIG-Prozesses hat nur eine Verdampfungsstufe und keine Zwischenuberhitzung und
kostet deshalb 1.43 %-Pkt. weniger als der 3-Druck-ZU-Abhitzedampferzeuger des
GUD-Prozesses. Die Kosten der Wasseraufbereitungsanlage zur Erzeugung von
vollentsalztem Wasser (Deionat) sind in den Hauptsystemen enthalten. Sie betragen
3.85 % der Anlagenkosten des Basis-GUDs. Um ein schnelles Anfahren der STIG-
Anlage zu ermoglichen (Mittellastbetrieb), wurde ein Bypass-Kamin vorgesehen. Dieser
vervierfacht die Kosten des Abgassystems gegenuber dem GUD-Prozel3, der keinen
Bypass-Kamin hat. Die Summe der Hauptsystemkosten ist beim STIG-Prozel} deshalb
1.07 %-Pkt. hoher als beim GUD-Prozel3. Die Anlagenkosten des STIG-Prozesses sind
26.8 % niedriger als beim Basis-GUD-Prozel}.

Die Kosten der Gasturbine mit Zwischenkuhlung und Rekuperation sind 1.60 %
der Anlagenkosten des Basis-GUDs hdher als die Kosten der ,einfachen“ Gasturbine
(Tabelle 5.4). Dieser Kostenanstieg ist auf das hdohere Druckverhaltnis (I1T=20) und auf
die zusatzlichen Aufwendungen fur die zweimalige Entnahme und Wiedereinleitung der
Luft zurlickzufuhren. Der Rekuperator ist 1.6 %-Pkt. teurer als der
Abhitzedampferzeuger des GUD-Prozesses. Die Kosten fur Rohrleitungen und
Armaturen sind wegen der groRen Massenstrome und der teilweise hohen
Temperaturen 0.77 %-Pkt. hoher als beim GUD-Prozel. Die Anlagenkosten des
Gasturbinenprozesses mit Zwischenkuhlung und Rekuperation sind 22.0 % niedriger
als die Anlagenkosten des Basis-GUDs.
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Tabelle 5.4: Vergleich der Anlagenkosten des Gasturbinenprozesses mit Zwischen-
kihlung und Rekuperation und des ,einfachen“ Gasturbinenprozesses mit
den Anlagenkosten des GUD-Prozesses

GT-ZK-REK GT
AK/Ko [%] AK/Ko [%]

Gasturbine 1.60 Gasturbine 0.00
Zwischenkuhler 3.30 Abhitzedampferzeuger -9.96
Abhitzedampferz. / Rekuperator 1.60 Brennstoffvorwarmer -0.41
Rohrleitungen + Armaturen 0.77 Rohrleitungen + Armaturen -3.63
Dampfturbine -8.09 Dampfturbine -8.09
Kondensator + Evakuierung -2.04 Kondensator + Evakuierung -2.04
Pumpen -0.62 Pumpen -0.62
Generator + E-Technik -1.56 Generator + E-Technik -4.31
Hauptsysteme -4.20 Hauptsysteme -5.01
Nebensysteme -0.89 Nebensysteme -1.33
Leittechnik -1.26 Leittechnik -2.31
Bau -6.13 Bau -13.12
Montage + Inbetriebsetzg. -3.46 Montage + Inbetriebsetzg. -6.29
Projektleitung -0.89 Projektleitung -2.27
Sonstiges -0.13 Anlagenkosten -59.39
Anlagenkosten -22.01

(Ko = Anlagenkosten des GUDs mit Druckverhaltnis 16)

Die Gasturbine des Gasturbinen-Kraftwerks entspricht der Gasturbine des Basis-
GUD-Prozesses. Beim Gasturbinen-Kraftwerk entfallen samtliche Kosten, die beim
GUD-Kraftwerk durch den Dampfprozel3 verursacht werden. Auch die Brennstoff-
vorwarmung entfallt. Die Anlagenkosten des Gasturbinen-Kraftwerks sind deshalb 59.4
% niedriger als die Anlagenkosten des GUD-Prozesses (Tabelle 5.4).

Die Anlagenkosten der GUD-Varianten mit den verschiedenen Gasturbinen-
Klhltechniken kénnen nur mit grollen Unsicherheiten abgeschatzt werden, da
Erfahrungswerte fehlen. Aus diesem Grund wird auf die Ermittlung der Anlagenkosten
verzichtet. Im folgenden Kapitel 5.2 werden jedoch unter der Voraussetzung gleicher
Stromerzeugungskosten die gerechtfertigten Anlagenkosten bestimmt.

5.2 Bewertung der Prozesse durch die Stromerzeugungskosten

Die Produktkosten sind das entscheidende Kriterium bei der wirtschaftlichen
Bewertung der Prozesse und bei der Prozeloptimierung. In den hier betrachteten
Fallen, in denen nur elektrischer Strom produziert und keine Warme ausgekoppelt wird,
entsprechen die Produktkosten den Stromerzeugungskosten. Sie werden in dieser
Arbeit nach der TRR-Methode (Total Revenue Requirement) berechnet [2]. Die
Methode benutzt Barwerte und daraus berechnete Annuitaten. Zahlungen, die wahrend
der Betriebszeit zu unterschiedlichen Zeitpunkten anfallen, kdnnen durch Abzinsung auf
einen Bezugszeitpunkt, z.B. das Jahr des Betriebsbeginns, vergleichbar gemacht
werden. Die abgezinsten Zahlungen werden als Barwerte bezeichnet. Die Ermittlung
der Barwerte geschieht unter Berilicksichtigung von Preissteigerung und Inflation. Die
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Barwerte konnen in Abhangigkeit von einem Zinssatz und einem Zeitraum in eine Reihe
von gleichmaligen Zahlungen, die Annuitaten, Uberfuhrt werden.

Die Stromerzeugungskosten SEK werden aus dem Verhaltnis der jahrlichen
Ausgaben (Annuitaten) fur Besitz und Betrieb der Anlage zu der jahrlich erzeugten
Strommenge berechnet (Gleichung (5.2)).

P-h P-h n

Der erste Term von Gleichung (5.2) bericksichtigt die Kapitalkosten durch
Kapitalverzinsung und Tilgung. Er enthalt die Gesamtinvestition K, den Kapital-
wiedergewinnungsfaktor CRF (Capital Recovery Factor), die Vollastleistung P und die
jahrlichen aquivalenten Vollastbenutzungsstunden h. Die Gesamtinvestition K, besteht
aus den Anlagenkosten gemald Anhang C wund aus Zuschlagen fur das
Vertriebsergebnis, die Vertriebsgemeinkosten und Risiken. Die Zuschlage werden hier
aus einem prozentualen Anteil der Anlagenkosten ermittelt, der fur alle Prozesse den
gleichen Wert hat. Mit Hilfe des Kapitalwiedergewinnungsfaktors CRF wird die
Gesamtinvestition in eine gleichmaRige Reihe von Zahlungen, die Annuitat, Gberfuhrt.

i (1+i)" CRF: Kapitalwiedergewinnungsfaktor (5.3)
CRF=——"-" i : Zinssatz
(1+i)" -1
n :Anzahl der Jahre

Der zweite Term von Gleichung (5.2) enthalt den Prozentsatz fur Versicherung
und Steuern kys, die Gesamtinvestition K;, den Nivellierungsfaktor CELFys (Constant
Escalation Levelization Factor), die Vollastleistung P und die jahrlichen aquivalenten
Vollastbenutzungsstunden h. Mit dem Nivellierungsfaktor CELF werden die Annuitaten
der regelmalig wiederkehrenden Ausgaben, wie z.B. der Kosten fur Versicherung und
Steuern, bestimmt. Hierbei wird eine konstante nominale Teuerungsrate vorausgesetzt.

n
ceLF = K U=K) crF, k=1t (5-4)
1-k 1+i
CELF : Nivellierungsfaktor
i . Zinssatz
rn : Nominale Teuerungsrate
n : Anzahl der Jahre

CRF : Kapitalwiedergewinnungsfaktor
Die nominale Teuerungsrate kann aus der realen Teuerungsrate und der

Inflationsrate bestimmt werden.

(A+r)=(1+r)-(1+r) r.. Nominale Teuerungsrate (5.5)
r: Reale Teuerungsrate
ri: Inflationsrate
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Der dritte Term von Gleichung (5.2) enthalt die auf den unteren Heizwert
bezogenen Brennstoffkosten kg, den Nettowirkungsgrad der Anlage n bei Vollast und
den Nivellierungsfaktor flr die Brennstoffkosten CELFg. Der vierte Term enthalt die
spezifischen Betriebsmittelkosten kgy und der flinfte Term die spezifischen Kosten fur
Wartung und Instandhaltung kw,. Beide Kostenanteile werden mit dem jeweiligen
Nivellierungsfaktor CELF in einen reprasentativen Wert fur den Betrachtungszeitraum
umgerechnet. Der letzte Term von Gleichung (5.2) enthalt die jahrlichen Personalkosten
Kp, den Nivellierungsfaktor CELFp, die Vollastleistung P und die jahrlichen aquivalenten
Vollastbenutzungsstunden h.

Die mit Gleichung (5.2) berechneten Stromerzeugungskosten sind reprasentative
Werte flr den Betrachtungszeitraum und werden im folgenden als nivellierte
Stromerzeugungskosten bezeichnet. Nivellierte Stromerzeugungskosten sollten wegen
ihrer Abhangigkeit von der nominalen Teuerungsrate nur bei gleichen
Betrachtungszeitraumen flr die Bewertung verschiedener Prozesse herangezogen
werden. Bei der Berechnung der Stromerzeugungskosten wird vorausgesetzt, dal}
Mehr- oder Minderleistungen nicht gesondert bewertet werden. Unterschiede beim
Teillastverhalten der verschiedenen Prozesse, z.B. beim Teillastwirkungsgrad und bei
den zulassigen Lastwechselgeschwindigkeiten, kdnnen durch mittlere Werte berick-
sichtigt werden, wenn Angaben uber den Lastverlauf vorhanden sind. In dem hier
durchgefuhrten ProzelRvergleich werden die Unterschiede beim Teillastverhalten und
auch die Unterschiede bei den Anfahrzeiten vernachlassigt, da der Vergleich vor allem
fur den Grundlastbereich gemacht wird. Im Mittel- und Spitzenlastbereich kann die
Vernachlassigung des Teillastverhaltens und der Anfahrzeiten zu Fehlinterpretationen
fuhren. Die Bewertung von Unterschieden bei der Verflgbarkeit der verschiedenen
Prozesse ist stark von den jeweiligen Einsatzbedingungen abhangig und wird deshalb
vernachlassigt.

In
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Tabelle 5.5 sind die fur den Basisfall des GUD-Kraftwerks mit ,einfacher” Gasturbine
getroffenen Annahmen der Kostenrechnung aufgefuhrt. Der Restwert der Anlage nach
dem Abschreibungszeitraum wird zu Null gesetzt, da angenommen wird, dal} er den
Kosten des Ruckbaus entspricht. Fur den Brennstoff wird ein fur Westeuropa
reprasentativer Preis von 5.5 DM/GJ gewahlt [7]. Die Betriebsmittelkosten betragen 1
DM/MWh und die Kosten fur Wartung und Instandhaltung je nach jahrlichen
Betriebsstunden 3 bis 4 DM/MWh. Die Personalkosten in Hohe von 4 Mio DM pro Jahr
entsprechen einer Anzahl von 30 bis 40 Personen. Fur den Brennstoff wird eine reale
Preissteigerung von 1 % pro Jahr angenommen, da die Beschranktheit der Ressourcen
zu einer Verknappung fuhren wird. Fur die restlichen Positionen wird die reale Preis-
steigerung zu Null gesetzt, da die Verfugbarkeit nicht so beschrankt ist wie beim
Brennstoff.
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Tabelle 5.5: Annahmen der Kostenrechnung fir den GUD-Prozel3 mit der "einfachen"

Gasturbine

Bauzeit 2 Jahre
Zahlungsplan:  Mitte erstes Baujahr 40 %

Mitte zweites Baujahr 60 %
Abschreibungszeitraum -
Restwert der Anlage 0 DM
Zinssatz -
Inflationsrate -
Versicherung + Steuern (% von Investition) 20%
Steigerung (real) 0.0 %
Brennstoffpreis 5.5 DM/GJ (Hu)
Steigerung (real) 1.0 %
Betriebsmittelkosten 1.0 DM/MWh
Steigerung (real) 0.0 %
Personalkosten 4.0 Mio DM
Steigerung (real) 0.0 %
Kosten f. Wartung + Instandhaltung (7000 h) 3.0 DM/MWh
Kosten f. Wartung + Instandhaltung (1000 h) 4.0 DM/MWh
Steigerung (real) 0.0 %

Tabelle 5.6: Geanderte Annahmen der Kostenrechnung

GUD-ZE STIG [GT-ZK-REK GT

Zahlungsplan: Mitte erstes Baujahr 20 % 20 % 0 %
Mitte zweites Baujahr 80 % 80 % 100 %

Betriebsmittelkosten 0.4 DM/MWh | 0.4 DM/MWh

Personalkosten 3.0 MioDM | 3.0 Mio DM 1.0 Mio DM

Kosten f. Wartung + Instandhaltung (7000 h) 3.3 DM/MWh
Kosten f. Wartung + Instandhaltung (1000 h) 4.4 DM/MWh

Die fur den Basisfall getroffenen Annahmen wurden bei einigen Prozessen an die
jeweiligen Bedingungen angepaldt (Tabelle 5.6). Die Gasturbine mit Zwischenerhitzung
erfordert wegen des vergleichsweise grolien Hochtemperaturbereiches mehr Auf-
wendungen fur Wartung und Instandhaltung. Der zusatzliche Aufwand wurde durch eine
Erhéhung der spezifischen Kosten fur Wartung und Instandhaltung um 10 %
berticksichtigt. Die Zwischenkihlung erhdht die GUD-Leistung der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung um 12 %. Unter der Annahme, dal} sich die absoluten Kosten fir
Wartung und Instandhaltung durch die Zwischenkihlung nicht wesentlich andern,
wurden die spezifischen Kosten fir Wartung und Instandhaltung bei der Gasturbine mit
Zwischenkuhlung und Zwischenerhitzung wieder um 10 % auf den Basiswert von 3
DM/MWh gesenkt. Die klrzere Bauzeit des STIG-Prozesses wurde durch eine
Anderung des Zahlungsplans beriicksichtigt. Im ersten Jahr werden anstatt der 40 %
nur 20 % der Gesamtinvestition fallig. Die restlichen 80 % werden im zweiten Jahr
bezahlt. Die Betriebsmittelkosten des STIG-Prozesses betragen wie beim GUD-Prozel}
1 DM/MWh. Sie werden ungefahr zur Halfte von den Betriebskosten der Wasser-
aufbereitungsanlage von 0.5 DM/m® verursacht. Die geringere Komplexitat des STIG-
Prozesses ermoglicht eine Reduzierung der Personalkosten auf 3 Mio DM. Fir die
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Gasturbine mit Zwischenkiihlung und Rekuperation gelten die gleichen Anderungen wie
fur den STIG-Prozel3. Die Betriebsmittelkosten betragen jedoch nur 0.4 DM/MWh. Das
Gasturbinen-Kraftwerk bendtigt im Vergleich zum GUD-Kraftwerk eine sehr viel kirzere
Bauzeit. Dies wird dadurch berucksichtigt, da® die Gesamtinvestition zu 100 % erst im
zweiten Baujahr fallig ist. Die Betriebsmittelkosten betragen wie beim
Gasturbinenprozeld mit Zwischenkuhlung und Rekuperation 0.4 DM/MWh. Die geringe
Komplexitat des Gasturbinen-Kraftwerks ermoglicht eine Reduzierung der
Personalkosten auf 1 Mio DM pro Jahr.

Tabelle 5.7: Nettowirkungsgrade und Nettoleistungen der GUD-Varianten

Druckverhaltnis (-) 14 14 16 18
Max. Dampftemperatur (°C) 550 580 550 550
Wirkungsgrad (netto) (%) 57.40 57.62 57.63 57.52
Leistung (netto) (MW) 367.52 368.98 354.70 340.54
Eigenbedarf (%) 1.56 1.57 1.51 1.46

In Tabelle 5.7 sind die Nettowirkungsgrade und Nettoleistungen der in Kapitel
3.1.1 untersuchten GUD-Varianten mit verschiedenen Druckverhaltnissen und
Dampftemperaturen zusammengestellt. Die Nettodaten werden unter Berlcksichtigung
der Eigenbedarfsleistung aus den Bruttodaten bestimmt. Der Eigenbedarf des GUD-
Prozesses kann naherungsweise mit 0.6 % der Gasturbinenleistung und 3.2 % der
Dampfturbinenleistung abgeschatzt  werden (Anhang  A.13). Fur das
Warmeabfuhrsystem des Dampfprozesses wird hierbei eine Frischwasserkihlung
vorausgesetzt.

Abbildung 5.27 zeigt die Stromerzeugungskosten der vier Varianten in relativer
Darstellung bei 7000 aquivalenten Vollastbetriebsstunden pro Jahr. Die Strom-
erzeugungskosten sind in vier Anteile aufgeteilt. Die ersten beiden Anteile enthalten die
Kapitalkosten und die Kosten fir Versicherung und Steuern. Sie sind unabhangig von
der jahrlichen Betriebszeit und werden deswegen als Fixkosten bezeichnet. Der dritte
Anteil enthalt die Betriebsmittelkosten, die Kosten fir Wartung und Instandhaltung und
die Personalkosten. Der vierte Anteil besteht aus den Brennstoffkosten. Die Kosten des
dritten und des vierten Anteils sind von den jahrlichen Betriebsstunden abhangig und
werden deshalb als variable Kosten bezeichnet. Der hohe Anteil der Brennstoffkosten
(73 %) bewirkt, dal® der Wirkungsgrad und der Brennstoffpreis einen starkeren Einflul3
auf die Stromerzeugungskosten haben als die Gbrigen Anteile.
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Abbildung 5.27: Stromerzeugungskosten bei Variation des Druckverhaltnisses und der
Dampftemperatur

Die Stromerzeugungskosten der GUD-Varianten mit dem Druckverhaltnis 14 sind
niedriger als die Stromerzeugungskosten der Varianten mit dem Druckverhaltnis 16 und
18. Der Leistungsanstieg durch Reduzierung des Druckverhaltnisses bewirkt trotz eines
Anstiegs der absoluten Anlagenkosten eine Reduzierung der spezifischen
Anlagenkosten. Die niedrigeren spezifischen Anlagenkosten koénnen sogar die
Wirkungsgradnachteile, wie sie beim Druckverhaltnis 14 und einer Dampftemperatur
von 550 °C auftreten, ausgleichen. Bei einer maximal zulassigen Dampftemperatur von
550 °C sinken die spezifischen Anlagenkosten durch Reduzierung des Druck-
verhaltnisses von 16 auf 14 um 2.7 % und bei einer zuldssigen Dampftemperatur von
580 °C um 1.7 % (Anhang C.1). Die Variante mit dem Druckverhaltnis 14 und der
Dampftemperatur 580 °C erreicht die niedrigsten Stromerzeugungskosten. Sie liegen
0.4 % unter den Stromerzeugungskosten der Basisvariante mit dem Druckverhaltnis 16.

Die Bedeutung von Differenzen bei den Stromerzeugungskosten ist von der
jahrlichen Betriebszeit abhangig. Je hoher die Anzahl der Betriebsstunden ist, desto
starker ist der Einflul3 von Differenzen bei den Stromerzeugungskosten auf die Gewinne
bzw. Verluste.

In Abbildung 5.28 ist fir den Fall des GUD-Kraftwerks mit dem Druckverhaltnis 16
das Verhaltnis des kumulierten Betrages von Differenzen bei den Strom-
erzeugungskosten zu den Kapitalkosten in Abhangigkeit von den jahrlichen aqui-
valenten Vollaststunden aufgetragen. Eine Differenz bei den Stromerzeugungskosten
von 1 % verursacht demnach in Abhéngigkeit von den Betriebsstunden eine Anderung
der erforderlichen Kapitalriickflisse von 2.3 % bis 8.3 %. Fur die in Abbildung 5.27
dargestellten GUD-Varianten folgt daraus, dal® bei einer jahrlichen Betriebszeit von
7000 Stunden der Gewinn der Variante mit dem Druckverhaltnis 14 und der
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Dampftemperatur 580 °C rund 3 % der Kapitalkosten hoher ist als bei der Basisvariante
mit dem Druckverhaltnis 16.
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Abbildung 5.28: Kumulierter Betrag von Differenzen bei den nivellierten Strom-
erzeugungskosten in Bezug auf die Kapitalkosten

Tabelle 5.8: Nettowirkungsgrade und Nettoleistungen der verschiedenen Prozesse

GUD _GUD-ZE _GUD-ZK-ZE _HAT __ STIG GT-ZK-REK _ GT
Wirkungsgrad (netto) | (%) | 57.63  58.30 57.85 5433 5028  47.43  37.50
Leistung (netto) (MW) | 3547 3727 418.4 387.6  335.1 2825  232.8
Eigenbedarf (%) | 15 17 16 1.0 1.0 0.8 0.6

Tabelle 5.8 enthalt die Nettowirkungsgrade, Nettoleistungen und Eigenbedarfs-
leistungen der in Kapitel 3 analysierten Prozesse. Die relativen Eigenbedarfsleistungen
der GUD-Varianten mit den Gasturbinen mit Zwischenerhitzung sind hdher als bei der
.einfachen“ Gasturbine, da das hohe Druckverhaltnis den Einsatz eines Brennstoff-
verdichters erfordert. Beim HAT- und beim STIG-Prozel sind die relativen Eigen-
bedarfsleistungen rund ein Drittel niedriger als beim ,einfachen“ GUD-Prozel3, weil die
erforderlichen Pumpenleistungen niedriger sind und die Eigenbedarfsleistung des
Warmeabfuhrsystems entfallt. Der relative Eigenbedarf der Gasturbine mit Zwischen-
kihlung und Rekuperation ist wegen des fur die Zwischenkihlung bendtigten
Warmeabfuhrsystems geringfligig hoher als der relative Eigenbedarf der ,einfachen®
Gasturbine (Anhang A.13).

In Abbildung 5.29 sind die Nettowirkungsgrade der Prozesse, die spezifischen
Anlagenkosten und Linien konstanter Stromerzeugungskosten bei den Basisannahmen

(
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Tabelle 5.5) und 7000 Betriebsstunden pro Jahr dargestellt. Die GUD-Varianten haben
die hochsten Wirkungsgrade und Anlagenkosten und erreichen die niedrigsten
Stromerzeugungskosten. Die hochsten spezifischen Anlagenkosten hat der GUD-
Prozel® mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung. Sie sind 16 % hoher als beim
,einfachen® GUD-Prozel3. Bei der GUD-Variante mit der Gasturbine mit
Zwischenkuhlung und Zwischenerhitzung sind die spezifischen Anlagenkosten aufgrund
des hohen Leistungsanstiegs durch die Zwischenkuhlung nur noch 8 % hoher. Die
spezifischen Anlagenkosten des HAT-Prozesses und des Gasturbinenprozesses mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation liegen in einer ahnlichen GroRenordnung wie die
des ,einfachen® GUD-Prozesses. Beide Prozesse haben jedoch niedrigere Wirkungs-
grade als der GUD-Prozef® und konnen deshalb nicht die Stromerzeugungskosten des
GUD-Prozesses erreichen. Dies gilt insbesondere fur die Gasturbine mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation, da sie einen relativ schlechten Wirkungsgrad hat.
Die spezifischen Anlagenkosten des STIG-Prozesses sind 23 % niedriger als die
spezifischen Anlagenkosten des GUD-Prozesses. Die Wirkungsgraddifferenz zwischen
beiden Prozessen betragt rund 7.5 %-Pkt. Beim Gasturbinenprozeld betragt die
Differenz der spezifischen Anlagenkosten zum GUD-Prozel3 38 % und die Differenz der
Wirkungsgrade 20 %-Pkt.
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Abbildung 5.29: Wirkungsgrade und spezifische Anlagenkosten

Aus der Steigung der Linien konstanter Stromerzeugungskosten kann abgelesen
werden, daf® im Bereich der GUD-Werte eine Wirkungsgraderhéhung von 1 %-Pkt. eine
Erhéhung der spezifischen Anlagenkosten um 8 % rechtfertigt. Da die
Stromerzeugungskosten indirekt proportional zum Wirkungsgrad sind, nimmt der
Abstand zwischen den Linien konstanter Stromerzeugungskosten mit steigendem
Wirkungsgradniveau zu.
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In Abbildung 5.30 sind die Stromerzeugungskosten der drei GUD-Varianten und
des HAT-Prozesses bei einer jahrlichen Laufzeit von 7000 Stunden dargestellt. Der
GUD-Prozel3 mit der ,einfachen Gasturbine erreicht die niedrigsten Strom-
erzeugungskosten. Bei der Gasturbine mit Zwischenerhitzung sind die zusatzlichen
Anlagenkosten und die zusatzlichen Kosten fur Wartung und Instandhaltung hoher als
dies durch den Wirkungsgrad- und Leistungsanstieg gerechtfertigt ist. Ihre Strom-
erzeugungskosten sind deshalb 2.2 % hoher. Wird die Gasturbine mit Zwischen-
erhitzung durch eine Zwischenkuhlung erganzt, so sinken die spezifischen Anlagen-
kosten trotz hoherer absoluter Anlagenkosten durch den Leistungsanstieg. Die Strom-
erzeugungskosten des GUD-Prozesses mit der Gasturbine mit Zwischenkuhlung und
Zwischenerhitzung sind deshalb nur noch 0.7 % hoher als beim GUD-Prozeld mit der
,einfachen® Gasturbine, obwohl die Zwischenkuhlung den Wirkungsgrad senkt. Die
Stromerzeugungskosten des HAT-Prozesses sind wegen des niedrigeren Wirkungs-
grades und der dadurch hoéheren Brennstoffkosten 3.6 % hdher als beim ,einfachen®
GUD-Prozel3.
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Abbildung 5.30: Stromerzeugungskosten der GUD-Varianten und des HAT-Prozesses
bei 7000 Betriebsstunden

In Anhang C.4 bis C.8 sind Ergebnisse von Parametervariationen fur die drei
GUD-Varianten dargestellt. Eine Anderung des Zinssatzes um 2 %-Pkt. bewirkt
demnach eine Anderung der relativen Differenz der Stromerzeugungskosten zwischen
dem GUD-Prozel3 mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung und dem GUD-Prozef3 mit
der ,einfachen® Gasturbine um 0.3 %-Pkt. Bei der Gasturbine mit Zwischenkuhlung und
Zwischenerhitzung betrégt die Anderung der relativen Differenz der Strom-
erzeugungskosten wegen der niedrigeren spezifischen Anlagenkosten nur 0.2 %-Pkt.
Hohe Zinsen benachteiligen also die Prozesse mit hohen spezifischen Anlagenkosten.
Wird der Abschreibungszeitraum um 5 Jahre geandert, so andern sich die relativen
Differenzen der Stromerzeugungskosten in der gleichen Gro3enordnung wie bei der
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Variation des Zinssatzes. Lange Abschreibungszeitraume begunstigen die Prozesse mit
hohen spezifischen Anlagenkosten, da die jahrlichen Kapitalkosten abnehmen. Der
GUD-Prozel3 mit der ,einfachen” Gasturbine erreicht bei den hier betrachteten
Variationen sowohl bei niedrigeren Zinssatzen als auch bei langeren Abschreibungs-
zeitraumen niedrigere Stromerzeugungskosten als die Varianten mit den Gasturbinen
mit Zwischenerhitzung (Anhang C.4 und C.5).

Bei einer Erhohung des Brennstoffpreises von 5.5 auf 8.0 DM/GJ nehmen die
relativen Differenzen der Stromerzeugungskosten zwischen den GUD-Varianten mit
den Gasturbinen mit Zwischenerhitzung und dem ,einfachen” GUD-Prozef3 um rund ein
Drittel ab. Die Stromerzeugungskosten des GUD-Prozesses mit der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung sind dann noch 1.4 % hoher als beim GUD-Prozel3 mit der
,einfachen“ Gasturbine und die Stromerzeugungskosten des GUD-Prozesses mit der
Gasturbine mit Zwischenkuhlung und Zwischenerhitzung sind nur noch 0.5 % hoher.
Eine Reduzierung des Brennstoffpreises von 5.5 auf 3 DM/GJ bewirkt eine doppelt so
starke Anderung der relativen Differenzen der Stromerzeugungskosten wie die
Erhohung des Brennstoffpreises auf 8 DM/GJ. Die Differenzen nehmen in diesem Fall
jedoch zu. Wird die reale Preissteigerungsrate des Brennstoffes von den ange-
nommenen 1 % auf 3 % erhoht, dann sinken die relativen Differenzen der Strom-
erzeugungskosten um ein Funftel. Der GUD-Prozel® mit der ,einfachen® Gasturbine ist
bei den hier betrachteten Variationen den Varianten mit den Gasturbinen mit
Zwischenerhitzung sowohl bei hoheren Brennstoffpreisen als auch bei hoheren
Preissteigerungsraten des Brennstoffes Uberlegen (Anhang C.6 und C.7).

Eine Variation der spezifischen Kosten fur Wartung und Instandhaltung bei dem
GUD-Prozel3 mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung zeigt, dal} die relative Differenz
der Stromerzeugungskosten zwischen dem GUD-Proze® mit der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung und dem ,einfachen® GUD-Prozel} auch bei gleichen spezifischen
Kosten fur Wartung und Instandhaltung immer noch 1.6 % betragt (Anhang C.8).

In Abbildung 5.31 sind die relativen Stromerzeugungskosten der in Kapitel 3
analysierten Prozesse in Abhangigkeit von den jahrlichen aquivalenten Vollaststunden
aufgetragen. Die Werte der Stromerzeugungskosten basieren auf dem
Vollastwirkungsgrad. Die GUD-Varianten mit den Gasturbinen mit Zwischenerhitzung
sind in dieser Darstellung nicht enthalten, da ihre Stromerzeugungskosten aufgrund der
hoheren spezifischen Anlagenkosten mit abnehmender Betriebsstundenanzahl im
Vergleich zum ,einfachen® GUD noch ungunstiger werden, als sie es schon bei 7000
Stunden sind.
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Abbildung 5.31: Stromerzeugungskosten in Abhangigkeit von den jahrlichen aqui-
valenten Vollastbetriebsstunden

Ab einer jahrlichen Betriebszeit von 3000 aquivalenten Vollaststunden erreicht der
GUD-Prozel3 mit der ,einfachen® Gasturbine niedrigere Stromerzeugungskosten als die
anderen Prozesse. Zwischen 1000 und 3000 Stunden hat der STIG-Prozel3 die
niedrigsten Stromerzeugungskosten und bei weniger als 1000 Stunden pro Jahr der
,einfache” Gasturbinenprozel’. Die Stromerzeugungskosten des Gasturbinenprozesses
mit Zwischenkuhlung und Rekuperation sind Uber den gesamten Bereich sehr viel
hoher als die jeweils niedrigsten Stromerzeugungskosten des jeweils besten Prozesses.
Dieser Prozel ist also unter wirtschaftlichen Gesichtspunkten nicht attraktiv.

Abbildung 5.32 zeigt die relativen Stromerzeugungskosten des GUD-, des HAT-,
des STIG- und des Gasturbinenprozesses mit Zwischenkuhlung und Rekuperation bei
4000 aquivalenten Vollastbetriebsstunden noch einmal detaillierter. Die Strom-
erzeugungskosten des HAT- und des STIG-Prozesses sind ungefahr gleich grof3 und
liegen 2.6 % bzw. 2.4 % uber den Stromerzeugungskosten des GUD-Prozesses. Der
Gasturbinenprozel® mit Zwischenkuhlung und Rekuperation hat 11.5 % hohere Strom-
erzeugungskosten als der GUD-Prozel3.
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Abbildung 5.32: Stromerzeugungskosten von GUD, HAT, STIG und Gasturbine mit
Zwischenkuhlung und Rekuperation bei 4000 Betriebsstunden

Im Vergleich zur Betriebszeit von 7000 Stunden (Abbildung 5.30) haben beim
GUD-Prozel3 die Anteile der Fixkosten (Kapital, Versicherung und Steuern) an den
Stromerzeugungskosten um 51 % (= 8.5 %-Pkt.) zugenommen. Der Anteil der Brenn-
stoffkosten hat durch die Verklrzung der Laufzeit um 14 % (= 9.9 %-Pkt.) abgenommen
und der Kostenanteil fur Betrieb und Wartung ist um 12 % (= 1.3 %-Pkt.) gestiegen.

Beim HAT- und beim STIG-ProzeR wurden bisher keine Rohwasserkosten
beriicksichtigt. Unter der Annahme, daR die Rohwasserkosten 0.5 DM/m® betragen,
steigen die Betriebsmittelkosten um 0.5 DM/MWh auf 1.5 DM/MWh. Als Folge davon
nehmen die Stromerzeugungskosten um 0.8 % zu (Anhang C.9 und C.10).
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Abbildung 5.33: Stromerzeugungskosten von GUD, HAT, STIG und Gasturbine bei
2000 Betriebsstunden

Bei einer Reduzierung der jahrlichen Betriebszeit auf 2000 aquivalente Vollast-
stunden erreicht der STIG-Prozel} die niedrigsten Stromerzeugungskosten (Abbildung
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5.33). Sie sind 3.4 % niedriger als beim GUD-Prozel} und 4.4 % niedriger als beim
HAT-ProzelR. Die Stromerzeugungskosten des ,einfachen® Gasturbinenprozesses sind
immer noch 9 % hoher als die des STIG-Prozesses.

Aus Abbildung 5.33 wird deutlich, dal die Prozesse mit hohen Wirkungsgraden
und hohen spezifischen Anlagenkosten, wie z.B. der GUD-ProzeR, niedrigere Brenn-
stoffkosten und hohere Kapitalkosten haben als die Prozesse mit niedrigen Wirkungs-
graden und niedrigen spezifischen Anlagenkosten, wie z.B. der GT-ProzefR. In der
Summe kompensieren sich diese Unterschiede jedoch teilweise.
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Abbildung 5.34: Stromerzeugungskosten in Abhangigkeit vom Betriebsjahr

Die Struktur der Stromerzeugungskosten ist vom Betriebsjahr abhangig
(Abbildung 5.34). Der Anteil der Kapitalkosten nimmt bei der hier angenommenen
linearen Tilgung mit zunehmenden Betriebsjahren ab, weil die Kapitalkosten mit den
sinkenden Kosten fir die Kapitalverzinsung abnehmen. Beim GUD-Kraftwerk mit einer
jahrlichen Betriebszeit von 7000 Stunden sinkt der Kapitalkostenanteil wahrend der
zwanzigjahrigen Betriebszeit von 21 % auf 5 %. Beim Gasturbinen-Kraftwerk mit einer
jahrlichen Betriebszeit von 2000 Stunden fallt der Kapitalkostenanteil von 27 % auf 7 %.
Die Kostenanteile fir Versicherung, Steuern, Betrieb und Wartung andern sich nur
wenig. lhre nominalen Kosten steigen entsprechend der Inflationsrate, wahrend ihre
realen Kosten konstant bleiben. Der Kostenanteil des Brennstoffes nimmt kontinuierlich
zu, da fur den Brennstoff eine reale Preissteigerung von 1 % pro Jahr angenommen
wurde. Beim GUD-Kraftwerk steigt der Brennstoffkostenanteil bei den hier gewahlten
Bedingungen von 66 % auf 81 % und beim Gasturbinen-Kraftwerk von 62 % auf 81 %.
Die Stromerzeugungskosten werden also mit zunehmenden Betriebsjahren immer mehr
vom Wirkungsgrad und vom Brennstoffpreis beeinfluf3t.
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Abbildung 5.35: Stromerzeugungskosten in Abhangigkeit vom Betriebsjahr

In Abbildung 5.35 ist der Verlauf der Stromerzeugungskosten des GUD- und des
Gasturbinenprozesses in Abhangigkeit von den Betriebsjahren in variablem und in
konstantem Geldwert aufgetragen. Die Stromerzeugungskosten im Geldwert des
jeweiligen Betriebsjahres und im Geldwert des 1. Betriebsjahres sind Uber die
Inflationsrate und die Anzahl der Betriebsjahre miteinander verknupft.

SEK (Geldwert des n. Betriebsjahres) (A1) ri: Inflationsrate (5.6)
SEK (Geldwert des 1. Betriebsjahres) ' n: Anz. der Betriebsjahre

Der Anstieg der realen Brennstoffkosten ist bei den hier getroffenen Annahmen in
den ersten Betriebsjahren geringer als die Abnahme der realen Kapitalkosten, so dal}
die realen Stromerzeugungskosten sinken (Abbildung 5.35). Als reale Kosten werden
hier die Kosten in konstantem Geldwert bezeichnet. Die Abnahme der realen
Kapitalkosten wird mit zunehmenden Betriebsjahren geringer, so dal} die steigenden
realen Brennstoffkosten die realen Stromerzeugungskosten gegen Ende des
Betrachtungszeitraumes erhdhen.

Der GUD-Prozel3 mit der ,einfachen® Gasturbine erreicht, wie in Abbildung 5.30
dargestellt, bei 7000 Betriebsstunden niedrigere Stromerzeugungskosten als die
ubrigen Prozesse. Unter der Annahme, dal® die anderen GUD-Varianten mit den
Gasturbinen mit Zwischenerhitzung und der HAT-Prozel3 die gleichen Strom-
erzeugungskosten haben sollen wie der ,einfache® GUD-Prozeld, lassen sich
gerechtfertigte Anlagenkosten bestimmen. Die gegenuber dem Basis-GUD mit den
Anlagenkosten Ko, der Leistung Py, und dem Wirkungsgrad no bei gleichen Strom-
erzeugungskosten gerechtfertigten Anlagenkosten K einer Variante mit der Leistung P
und dem Wirkungsgrad n kénnen mit der aus Gleichung (5.2) hergeleiteten Gleichung
(5.7) bestimmt werden.
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Bei einer jahrlichen Betriebszeit von 7000 Stunden und den in Tabelle 5.5 auf-
gefuhrten Annahmen konnen aus Gleichung (5.7) folgende Faktoren fur die Bewertung
von Anderungen gegeniiber dem Basis-GUD hergeleitet werden (Tabelle 5.9).

Tabelle 5.9: Bewertungsfaktoren

AX Anderung der gerechtf.
spez. Anlagenkosten

Wirkungsgrad + 1 %-Pkt. +7.9%
Leistung +10 % +1.8%
Betriebsmittelkosten -10 % +1.2%
Kosten fur Wartung und -10 % +3.6 %
Instandhaltung

Personalkosten -10 % +1.9%

Der Wirkungsgrad hat den starksten Einflud auf die gerechtfertigten Anlagen-
kosten. Eine Anderung des Wirkungsgrades um 1 %-Pkt. rechtfertigt eine Anderung der
spezifischen Anlagenkosten um 7.9 % (siehe auch Abbildung 5.29). Steigt die Leistung
um 10 %, so sind die gerechtfertigten spezifischen Anlagenkosten bei konstanten
Personalkosten 1.8 % hoher.

In Abbildung 5.36 sind die aktuellen Anlagenkosten der GUD-Varianten und des
HAT-Prozesses gemall Anhang C.2 und C.3 und die gerechtfertigten Anlagenkosten
dargestellt. Die gerechtfertigten Anlagenkosten des GUD-Prozesses mit Zwischen-
kUhlung und Zwischenerhitzung sind nur 4 % niedriger als die aktuellen Anlagenkosten.
Falls die Kosten der Gasturbine mit Zwischenkiuhlung und Zwischenerhitzung, deren
Abschatzung eher konservativ ist, um 4 % der Gesamtanlagenkosten niedriger sind,
wirde der GUD-Prozel} mit der Gasturbine mit Zwischenkihlung und
Zwischenerhitzung die gleichen Stromerzeugungskosten erreichen wie der GUD-
Prozel3 mit der ,einfachen® Gasturbine. Bei der Gasturbine mit Zwischenerhitzung und
ohne Zwischenkihlung betragt der Unterschied zwischen den aktuellen und den
gerechtfertigten Anlagenkosten 13 %. Es erscheint deshalb ziemlich unwahrscheinlich,
dall der GUD-Prozel® mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung und ohne Zwischen-
kihlung die Stromerzeugungskosten des GUD-Prozesses mit der ,einfachen”
Gasturbine erreicht. Die gerechtfertigten Anlagenkosten des HAT-Prozesses sind 22 %
niedriger als die aktuellen Anlagenkosten. Der HAT-Prozeld kann mit dem GUD-Prozel}
wegen dieser grolden Kostendifferenz nicht konkurrieren.
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Abbildung 5.36: Aktuelle und gerechtfertigte relative Anlagenkosten der GUD-
Prozesse und des HAT-Prozesses bei 7000 Betriebsstunden

Tabelle 5.10: Nettowirkungsgrade und Nettoleistungen der GUD-Prozesse mit
verschiedenen Gasturbinen-Kuhltechniken

Offene LK Offene LK Offene LK Offene LK Offene LK Geschl. LK Geschl. DK
Offene LK Offene LK mit KLK Geschl. HD-LK Geschl. ND-LK Geschl. DK Offene LK Offene LK

Brennkammerkihlung
Turbinenkiihlung

Wirkungsgrad (netto)| (%) | 57.63 57.48 58.13 57.27 58.49 58.29 58.31
Leistung (netto) (Mw)| 354.7 366.7 382.1 366.4 425.6 382.0 392.9
Eigenbedarf (%) 1.5 1.7 7.7 1.6 1.5 1.5 1.5

Zur Bestimmung der gerechtfertigten Anlagenkosten der in Kapitel 4 untersuchten
Gasturbinen-Kiuhltechniken ~ werden  zunachst die  Nettowirkungsgrade und
Nettoleistungen bendtigt (Tabelle 5.10). Die Variante mit Kuahlluftkihlung und die
Variante mit geschlossener Hochdruckluftkihlung der Turbine brauchen zusatzliche
Verdichter und haben deshalb einen zum Teil sehr hohen Eigenbedarf.

Unter der Annahme, dal} alle Varianten die gleichen Stromerzeugungskosten wie
die Basisvariante mit offener Luftkihlung der Brennkammer und der Turbine haben
sollen, kdnnen mit Gleichung (5.7) gerechtfertigte Anlagenkosten berechnet werden.
Fiar die Varianten mit geschlossenem Luftkihlsystem der Turbine wurde hierbei eine
Erhdhung der spezifischen Kosten fur Wartung und Instandhaltung um 10 % ange-
nommen, weil wegen der hohen thermischen Spannungen im Schaufelwerkstoff eine
klrzere Lebensdauer der Schaufeln zu erwarten ist. Bei der Variante mit geschlossener
Dampfkihlung der Turbine wurden die spezifischen Kosten fur Wartung und
Instandhaltung auf dem Basiswert konstant gehalten, da der hohe Leistungsanstieg die
absoluten Kosten fur Wartung und Instandhaltung schon um 20 % erhonht.
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Abbildung 5.37: Relative gerechtfertigte Anlagenkosten K/Ky der verschiedenen
Gasturbinen-Kuhltechniken bei 7000 Betriebsstunden

Die Varianten mit geschlossener Dampfkihlung erreichen die hdéchsten
gerechtfertigten Anlagenkosten (Abbildung 5.37). Im Falle der dampfgekuhlten Turbine
betragen die gerechtfertigten Mehrkosten gegenlber der Basisvariante 31.3 % und im
Falle der dampfgekihlten Brennkammer 18.4 %. An dritter und vierter Stelle folgen
Varianten mit geschlossener Luftkihlung, die zum Teil die gleichen
Wirkungsgradvorteile bieten wie die geschlossene Dampfkihlung, aber niedrigere
Leistungen haben. An dritter Stelle liegt die geschlossene Luftkihlung der Brenn-
kammer mit gerechtfertigten Mehrkosten von 14.4 % und an vierter Stelle die
geschlossene Hochdruckluftkihlung der Turbine mit gerechtfertigten Mehrkosten von
9.5 %. Die gerechtfertigten Anlagenkosten der Variante mit geschlossener Niederdruck-
luftklihlung der Turbine sind wegen des schlechteren Wirkungsgrades 2.5 % niedriger.
Wird die Basisvariante durch eine Kuhlluftklhlung erganzt, so steigen die
gerechtfertigten Anlagenkosten wegen der hoheren Leistung trotz des niedrigeren
Wirkungsgrades um 2.8 %.

In Anhang C.11 ist fir die Varianten mit geschlossener Dampfkihlung und
geschlossener Hochdruckluftkiihlung der Turbine der Einfluld der spezifischen Kosten
fur Wartung und Instandhaltung auf die gerechtfertigten Anlagenkosten dargestellt. Eine
Anderung der spezifischen Kosten fiir Wartung und Instandhaltung um 10 % bewirkt
demnach eine Anderung der gerechtfertigten Anlagenkosten um 3.6 % (siehe auch
Tabelle 5.9).

5.3 Optimierungsansatze aus der exergookonomischen Analyse

Die grundlegende Idee der exergookonomischen Analyse ist es, fur jeden
Exergiestrom die spezifischen Kosten pro Exergieeinheit zu bestimmen, um dann fur
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jede Komponente die relative Differenz zwischen den spezifischen Kosten des Produkt-
und des Aufwandstromes zu ermitteln. Hohe relative Kostendifferenzen weisen auf
einen Optimierungsbedarf hin.

Der Bezug der Kosten auf die Exergie ist sinnvoll, weil die Exergie ein Mal} fur die
Arbeitsfahigkeit ist und diese die wirtschaftlich interessante GroRRe eines Stoff- oder
Warmestroms ist.

Zur Ermittlung der spezifischen Kosten pro Exergieeinheit wird fur jede
Komponente eine Exergie- und eine Kostenbilanz aufgestellt.

Er —Ep+Ep+EL (58)
I.EF: Exergetischer Aufwandstrom (Fuel)
ép: Exergetischer Produktstrom
I.ED: Exergieverlust innerhalb der Komponente (Destruction)
I.EL: Exergieverluststrom an die Umgebung (Loss)
(5.9)

Cp =Cr+Z
ép: Pr oduktkostenstrom

éF: Aufwandkostenstrom (Fuel)

i: Kostenstrom fir Kapital, Versicherung, Steuern,
Betrieb und Wartung

Hat eine Komponente mehrere austretende Produktstrome, so sind ent-
sprechende Nebenbedingungen zu definieren. Die Aufwandskostenstrome sind
entweder aus Berechnungen der vorgeschalteten Komponenten bekannt oder werden
von aul3en, z.B. durch einen Brennstoffkostenstrom, vorgegeben. Der Kostenstrom, der
die Kosten fur Kapital, Versicherung, Steuern, Betrieb und Wartung enthalt, kann durch
Bezug der jahrlichen Kosten auf die Jahresbetriebszeit bestimmt werden.

Die spezifischen Kosten pro Exergieeinheit kdnnen dann aus dem Verhaltnis von
Kostenstrom zu Exergiestrom berechnet werden (Gleichung (5.10)).

(3 c;: Spezifische Kosten des Stromes i (5.10)
i L]
Ci=- C,: Kostenstrom i

Ei

Ei: Exergiestrom i

Die relative Kostendifferenz r wird aus den spezifischen Kosten des Produkt- und
des Aufwandstromes ermittelt (Gleichung (5.11)).

Co — G (5.11)
Cr

r =
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r : Relative Kostendifferenz
cp: Spezifische Kosten des Nutzenstromes
ce: Spezifische Kosten des Aufwandstromes

Sie gibt den relativen Anstieg der spezifischen Kosten pro Exergieeinheit zwischen
Aufwand und Produkt einer Komponente an. Hohe relative Kostendifferenzen werden
entweder durch hohe Komponentenkosten oder durch hohe Verluste verursacht. Sie
weisen auf einen Optimierungsbedarf hin.

Aus der Exergie- und der Kostenbilanz, Gleichung (5.8) und (5.9), kann folgende
Gleichung zur Bestimmung der Quellen der Kostensteigerung in einer Komponente
hergeleitet werden.

. . . . (512)
Ep-(Cp —Cp) = Z+Cp - (En+EL)

ép: Exergetischer Pr oduktstrom
Cp: Spezifische Kosten des Produktstromes
cq: Spezifische Kosten des Aufwandstromes

i: Kostenstrom flir Kapital, Versicherung,
Steuern, Betrieb und Wartung

éD: Exergieverlust innerhalb der Komponente
éL: Exergieverluststrom an die Umgebung
Die Steigerung der spezifischen Kosten in einer Komponente ist demnach vom

Kostenstrom fur Kapital, Versicherung, Steuern, Betrieb und Wartung und vom
Kostenstrom durch Exergieverluste abhangig.
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Der Kostenstrom durch Exergieverluste wird im folgenden mit Cp, abgekulrzt.

. . . 513

Cp.L: Verlustkostenstrom
Ce : Spezifische Aufwandskosten

Ep : Exergieverlust innerhalb der Komponente

E_L : Exergieverluststrom an die Umgebung

Mit dem exergodkonomischen Faktor f (Gleichung (5.14)) wird der Anteil der
Kostensteigerung durch Investition, Betrieb und Wartung an der Gesamtkosten-
steigerung in einer Komponente bestimmt.

. (5.14)

Z+CpsL
f  : Exergodkonomischer Faktor
2 : Kostenstrom flr Kapital, Versicherung, Steuern,

Betrieb und Wartung

éD+L: Verlustkostenstrom

Hohe Werte des exergookonomischen Faktors weisen auf zu hohe Investitionen
hin und niedrige Werte auf zu hohe Verlustkosten durch schlechte Wirkungsgrade. Mit
Hilfe des exergodkonomischen Faktors kdnnen im Idealfall also Aussagen gemacht
werden, ob der Wirkungsgrad einer Komponente im Kostenoptimum liegt oder ob er zu
schlecht oder zu gut ist.

Diejenigen Komponenten, die eine hohe relative Kostendifferenz r haben und
aulRerdem hohe Kostenstrome flr Investition, Betrieb, Wartung und Verluste (Z+Cp.+)
aufweisen, sollten vorrangig optimiert werden. Das entscheidende Ubergeordnete
Kriterium flir den Optimierungsprozel3, mit dem uUber Erfolg oder Milerfolg einer
Anderung an einer Komponente geurteilt wird, sind jedoch die Stromerzeugungskosten
(Produktkosten) und nicht die Kenngrélen der Komponente. Die exergodkonomische
Analyse kann durch ihre Informationen Uber die Kostensteigerungen in den
Komponenten und deren Quellen den Optimierungsprozel3 unter Umstanden verkurzen,
weil die Variationen gezielter durchgefiihrt werden kénnen.

Die folgenden drei Abbildungen zeigen fir den GUD-, den HAT- und den STIG-
Prozel} die Anteile der Hauptkomponenten an der Steigerung der Kosten vom Niveau
der Brennstoffkosten bis zum Niveau der Stromerzeugungskosten. Die Ergebnisse
basieren auf den in Kapitel 5.2 getroffenen Annahmen flr die Kostenrechnung und auf
einer jahrlichen Betriebszeit von 7000 aquivalenten Vollaststunden.
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Abbildung 5.38: Quellen der Kostensteigerung des GUD-Prozesses

Beim GUD-Prozel3 wird von der Gasturbine 68 % der Erhdhung der spezifischen
Kosten zwischen dem eintretenden Brennstoff und dem austretenden elektrischen
Strom verursacht (Abbildung 5.38). Hierbei hat die Brennkammer mit 40 % den grofiten
Anteil, gefolgt von der Turbine mit 18 % und dem Verdichter mit 10 %.

Tabelle 5.11: Exergookonomische Kenngrofien der ,einfachen“ Gasturbine

Relative Kostendifferenzr | Exergodkonomischer Faktor f
Verdichter 10.8 43.2
Brennkammer 35.6 6.8
Turbine 10.3 32.8

Bei der Brennkammer betragt die relative Kostendifferenz r, die ein Mal fur den
Anstieg der spezifischen Kosten zwischen den eintretenden und den austretenden
Stromen ist, 35.6 % (Tabelle 5.11). Der Kostenanstieg wird zu 93.2 % durch Exergie-
verluste verursacht. Der exergookonomische Faktor f, der ein Mal fur den Anteil der
Komponentenkosten am Kostenanstieg ist, betragt also nur 6.8 %. Die hohen Exergie-
verluste der Brennkammer werden vor allem durch die Irreversibilitat des Ver-
brennungsprozesses verursacht. Verbesserungen des exergetischen Wirkungsgrades
durch zusatzliche Investitionen sind deshalb nur sehr begrenzt moglich. Die Brenn-
kammer wird immer einen hohen Anteil an dem Kostenanstieg innerhalb des Prozesses
haben.

Bei der Turbine betragt der Anstieg der spezifischen Kosten 10.3 % und beim
Verdichter 10.8 % (Tabelle 5.11). Die im Vergleich zur Brennkammer sehr viel
niedrigeren Verluste der Turbine und des Verdichters sind der Grund dafur, da® die
relativen Kostendifferenzen rund 70 % niedriger sind. Die exergodkonomischen
Faktoren liegen bei 32.8 % bzw. 43.2 %. Der Anteil der Komponentenkosten am
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Kostenanstieg ist bei der Turbine und dem Verdichter also funf bis sechsmal so hoch
wie bei der Brennkammer.

Der Abhitzedampferzeuger verursacht 17 % der Kostensteigerung und die Dampf-
turbine 13 %. Die r- und f-Werte des Abhitzedampferzeugers werden im
Zusammenhang mit Abbildung 5.42 diskutiert. Die relativen Kostendifferenzen der
Dampfturbinen (HD, MD, ND) liegen zwischen 17 und 25 % und die exergo-
Okonomischen Faktoren zwischen 45 und 78 % (Anhang C.12).

Wie aus den spezifischen Kosten der Produktstrome (cp) in Anhang C.12 abge-
lesen werden kann, sind die spezifischen Kosten des von der Dampfturbine erzeugten
elektrischen Stromes rund 50 % hoher als die spezifischen Kosten des von der
Gasturbine erzeugten elektrischen Stromes.
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Abbildung 5.39: Quellen der Kostensteigerung des HAT-Prozesses

Beim HAT-Prozel® betragt der Anteil der Gasturbine an der Kostensteigerung
61 % (Abbildung 5.39). Er ist niedriger als beim GUD-ProzefR, da die zahlreichen
Warmeubertrager und der Sattiger einen starkeren Kostenanstieg verursachen als der
Wasser-Dampf-Kreislauf des GUD-Prozesses. Der Verdichter hat einen Anteil von 8 %
an der Kostensteigerung, die Brennkammer 31 % und die Turbine 22 %.
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Tabelle 5.12: Exergookonomische KenngroéfRen der Gasturbine des HAT-Prozesses

Relative Kostendifferenzr | Exergodkonomischer Faktor f
ND-Verdichter 12.6 30.3
HD-Verdichter 104 53.9
Brennkammer 30.3 7.3
Turbine 11.0 21.8

Die relative Kostendifferenz der Brennkammer betragt 30.3 % (Tabelle 5.12). Sie
ist aufgrund der erhohten Brennkammereintrittstemperatur rund 15 % niedriger als bei
der Gasturbine des GUD-Prozesses. Bei der Turbine betragt der Anteil der
Komponentenkosten am Kostenanstieg 21.8 %. Er ist wegen der durch die Aufsattigung
und die Zwischenkihlung erhohten Turbinenleistung 34 % niedriger als bei der
Gasturbine des GUD-Prozesses. Diese beiden Beispiele verdeutlichen die Abhangigkeit
der exergookonomischen Kenngroflen von der Art des Prozesses.
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Abbildung 5.40: Quellen der Kostensteigerung des STIG-Prozesses

Beim STIG-Prozel} expandiert der im Abhitzedampferzeuger erzeugte Dampf in
der Gasturbine. Im Vergleich zum GUD-Prozel3 entfallt die Dampfturbine. Die
Gasturbine hat deshalb mit 73 % einen hdheren Anteil an der Kostensteigerung
(Abbildung 5.40). Der Verdichter hat hierbei einen Anteil von 10 %, die Brennkammer
36 % und die Turbine 26 %. Der Abhitzedampferzeuger verursacht 26 % der Kosten-
steigerung.
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Tabelle 5.13: Exergodkonomische Kenngrdflien der Gasturbine des STIG-Prozesses

Relative Kostendifferenzr | Exergodkonomischer Faktor f

ND-Verdichter 11.1 47.9
Brennkammer 31.6 9.0
Turbine 1.2 26.7

Die exergookonomischen Kenngrollen des STIG-Prozesses liegen in einer
ahnlichen GrofRenordnung wie beim HAT-Prozeld. Die Unterschiede im Vergleich zum
GUD-Prozel3 konnen auf die Dampfeindisung zurtckgefuhrt werden. Die Dampf-
eindisung vermindert durch die Erhohung der Brennkammereintrittstemperatur die
Brennkammerverluste. Die relative Kostendifferenz der Brennkammer sinkt dadurch um
11 % und der exergookonomische Faktor steigt um 32 %. Bei der Turbine bewirkt die
Dampfeindisung eine Leistungserhohung und dadurch eine Abnahme des
exergookonomischen Faktors um 19 %.
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Abbildung 5.41: Relative Kostendifferenzen und exergookonomische Faktoren der
Komponenten der Gasturbine

In Abbildung 5.41 sind Werte der relativen Kostendifferenz r und des exer-
gookonomischen Faktors f flr die Hauptkomponenten der Gasturbinen dargestellt. Die
Werte gehodren zu den drei GUD-Varianten, dem HAT-Prozel3 und dem STIG-Prozel3
(Anhang C.12 bis C.16). Es wird deutlich, da® die relativen Kostendifferenzen und die
exergookonomischen Faktoren trotz eines vergleichbaren Technologie- und
Kostenniveaus stark streuen. Dies ist erstens auf die Abhangigkeit der
exergookonomischen Kenngrofden von der Art der Komponente und zweitens auf die
Abhangigkeit von den Auslegungsbedingungen zurtckzufluhren. Bei der Brennkammer
liegen die f-Werte z.B. zwischen 5 % und 25 % und die r-Werte zwischen 30 % und 40
%. Die Streuung der Werte kann auf Unterschiede bei den Brennkammer-
eintrittstemperaturen und Brennkammerdrucken zuruckgefihrt werden. Die Ein-
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trittstemperaturen beeinflussen vor allem die Exergieverluste und die Drucke die Kosten
der Brennkammer.

Die r- und f-Werte der Verdichter und der Turbinen zeigen ahnliche Streuungen
wie die Werte der Brennkammer. Die verschiedenen Druckverhaltnisse, Druckniveaus
und Zusammensetzungen der Arbeitsgase fuhren zu Wirkungsgrad- und Kosten-
unterschieden und verursachen dadurch die Differenzen bei den exergookonomischen
Kenngrofen. Je hoher z.B. der Wasseranteil im Rauchgas der Turbine ist, desto hoher
ist die Turbinenleistung und desto niedriger ist der Anteil der Komponentenkosten am
Kostenanstieg in der Komponente. Der exergodokonomische Faktor der Turbine ist
deshalb beim STIG-Prozel® 19 % niedriger als beim ,einfachen® GUD-Prozel}.
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Abbildung 5.42: Relative Kostendifferenzen und exergookonomische Faktoren der
Komponenten des Abhitzedampferzeugers

Bei den einzelnen Warmeubertragern des Abhitzedampferzeugers ist die Streuung
der f- und r-Werte noch ausgepragter als bei den Komponenten der Gasturbine. Die
exergookonomischen Faktoren der Verdampfer liegen z.B. zwischen 30 % und 70 %
und die relativen Kostendifferenzen zwischen 20 % und 60 % (Abbildung 5.42). Die
Streuung der Werte kann auf Unterschiede beim Temperaturniveau der Verdampfung
und bei den mittleren Temperaturdifferenzen der Warmeubertragung zurtckgefuhrt
werden. Diese Grolen beeinflussen den Exergiegehalt des Warmestromes, die
Exergieverluste der Warmeubertragung (Gleichung (3.5)) und die Komponentenkosten.
Der Hochdruckverdampfer hat z.B. wegen der grof3en Ubertragenen Warmeleistung
eine  hohere mittlere Temperaturdifferenz als der Mitteldruck- und der
Niederdruckverdampfer. Die auf den Ubertragenen Warmestrom bezogenen
Komponentenkosten sind daher niedriger. In Bezug auf den Ubertragenen Exergiestrom
ist der Unterschied noch groflier, da der Exergiegehalt der Ubertragenen Warme hoher
ist. Die relative Kostendifferenz ist daher beim Hochdruckverdampfer am niedrigsten
und beim Niederdruckverdampfer am hochsten. Die Werte des Niederdruckverdampfers
sind zwei- bis dreimal so hoch wie die des Hochdruckverdampfers (Anhang C.12 -
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C.16). Der exergodokonomische Faktor des Hochdruckverdampfers ist aus den gleichen
Grunden 20 % bis 30 % niedriger als beim Mitteldruck- oder Niederdruckverdampfer.
Die Streuung der exergotkonomischen KenngréRen der Vorwarmer und der Uberhitzer
kann wie bei den Verdampfern auf Unterschiede beim Temperaturniveau und den
Temperaturdifferenzen zurtuckgefuhrt werden.

Zwischen den einzelnen Warmeubertragern des Abhitzedampferzeugers bestehen
komplexe Abhangigkeiten. Anderungen an einer Komponente wirken sich immer auch
auf andere Komponenten aus. Die Optimierung eines einzelnen Warmeubertragers ist
deshalb nicht moglich. Es kann immer nur eine gesamte Druckstufe, die aus
Vorwéarmer, Verdampfer und Uberhitzer besteht, gleichzeitig optimiert werden.

Aus den dargestellten Ergebnissen geht hervor, dal} die exergookonomischen
Kenngrof3en einer Komponente nicht nur von den Auslegungsbedingungen beeinfluf3t
werden, sondern auch vom Ort der Komponente innerhalb des Prozesses, von der Art
des Prozesses und von den Randbedingungen der Kostenrechnung. Der Ort der
Komponente innerhalb des Prozesses beeinflult durch die Anzahl der vorgeschalteten
Komponenten die spezifischen Kosten des Aufwandstromes der Komponente. Die
Brennstoffart wirkt sich Uber den Brennstoffpreis auf den Verlustkostenstrom aus. Ein
kohlebefeuertes Kraftwerk hat also andere Werte der exergookonomischen
Kenngrolen als ein gasbefeuertes Kraftwerk. Die jahrlichen Betriebsstunden haben
einen starken Einflu auf den Kostenstrom fur Investition, Betrieb und Wartung. Die
exergookonomischen Kenngrolden eines Grundlastkraftwerks sind deshalb nicht mit den
exergookonomischen Kenngroflden eines Mittel- oder Spitzenlastkraftwerks vergleichbar.

Die Bestimmung der optimalen Werte der relativen Kostendifferenzen und der
exergookonomischen Faktoren ist also sehr komplex und mit hohem Aufwand
verbunden, so dal} der erhoffte Vorteil der exergookonomischen Analyse, die schnellere
ProzeRoptimierung, nicht mehr gewahrleistet ist. Wenn aber keine eng begrenzten
optimalen Werte bekannt sind, dann koénnen die berechneten relativen Kosten-
differenzen und exergookonomischen Faktoren nicht eindeutig interpretiert werden.
Man ist dann bei der Optimierung, wie bisher, auf die Erfahrung des Ingenieurs bzw. auf
die Durchfuhrung systematischer Parametervariationen angewiesen.

Die Methode der exergookonomischen Analyse wird also in vielen Fallen nicht die
in sie gesetzten Hoffnungen erflullen konnen, die Prozeloptimierung zu beschleunigen.
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6 SchluRfolgerungen

Der Vergleich der verschiedenen Kraftwerksprozesse unter thermodynamischen
und 6konomischen Gesichtspunkten hat ergeben, dall der GUD-Prozel} einen hdheren
Wirkungsgrad erreicht als der HAT-Prozel3, der STIG-Proze® und der
Gasturbinenproze® mit Zwischenkihlung und Rekuperation und dal} er ab einer
jahrlichen Betriebszeit von 3000 &quivalenten Vollaststunden niedrigere Strom-
erzeugungskosten hat als diese. Zwischen 1000 und 3000 Stunden erreicht der STIG-
Prozel} die niedrigsten Stromerzeugungskosten und bei weniger als 1000 Stunden der
.einfache” Gasturbinenprozeld. Der wirtschaftliche Einsatzbereich des STIG-Prozesses
ist trotz der Vernachlassigung von Rohwasserkosten relativ klein und kann durch
Ausweitung des Einsatzbereiches des Gasturbinen- und des GUD-Prozesses
abgedeckt werden, ohne dal® nennenswerte wirtschaftliche Nachteile entstehen. Der
HAT-Prozef und der Gasturbinenprozel® mit Zwischenkihlung und Rekuperation haben
bei den hier getroffenen Annahmen und Randbedingungen immer hohere Strom-
erzeugungskosten als der jeweils beste Prozel.

Der GUD-Prozel3 mit der ,einfachen“ Gasturbine ist den anderen GUD-Varianten
mit den Gasturbinen mit Zwischenerhitzung wirtschaftlich tberlegen, weil der Wirkungs-
grad- und Leistungsvorteil der Zwischenerhitzung durch die hoheren Kosten der
Gasturbine und die héheren Kosten fur Wartung und Instandhaltung kompensiert wird.
Die Verfugbarkeit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung ist wegen der hdheren
Komplexitat des Prozesses und wegen zusatzlicher technischer Risiken, wie z.B. einer
vorzeitigen Zundung in der zweiten Brennkammer bei gestorten Stromungs-
verhaltnissen, niedriger als bei der ,einfachen“ Gasturbine und flhrt dadurch zu
weiteren Kostennachteilen. Der hdhere Teillastwirkungsgrad des GUD-Prozesses mit
der Gasturbine mit Zwischenerhitzung kann nur sehr beschrankt in niedrigere Strom-
erzeugungskosten umgesetzt werden, weil die aquivalenten Vollaststunden bei
Teillastbetrieb abnehmen und die hdheren spezifischen Anlagenkosten durch die
reduzierte Laufzeit die Vorteile des hdheren Teillastwirkungsgrades kompensieren. Die
zusatzliche Zwischenkuhlung der Verdichterluft bewirkt eine Erhohung der
Gasturbinenleistung und dadurch eine Reduzierung der spezifischen Anlagenkosten.
Die Stromerzeugungskosten sinken durch die Zwischenkuhlung und erreichen fast die
Werte des GUD-Prozesses mit der ,einfachen® Gasturbine. Bei Berilicksichtigung der
niedrigeren Verfugbarkeit des komplexeren GUD-Prozesses mit Zwischenkihlung und
Zwischenerhitzung nehmen die wirtschaftlichen Nachteile gegenuber dem ,einfachen”
GUD-Prozel} jedoch wieder zu. Der GUD-Prozel} mit der ,einfachen® Gasturbine ist also
der wirtschaftlich optimale Prozef3, weil er in einem groRen Anwendungsspektrum
(Grundlast, Mittellast) die niedrigsten Stromerzeugungskosten erreicht.

Der Vergleich der verschiedenen Gasturbinen-Kuhltechniken hat gezeigt, dal3 die
geschlossenen Dampfkuhlsysteme der Brennkammer und der Turbine zu den hochsten
Wirkungsgraden und Leistungen fluhren. An zweiter Stelle folgen die geschlossenen
Luftkihlsysteme und an dritter Stelle die offenen LuftkUhlsysteme. Die geschlossenen
Klhlsysteme verursachen jedoch hohe thermische Spannungen in den zu kihlenden
Bauteilen und verringern dadurch ihre Lebensdauer. Hierdurch steigen die Kosten flr
Wartung und Instandhaltung. Die hohen thermischen Spannungen erhéhen des
weiteren die Anforderungen an die Warmedammschichten auf den Turbinenschaufeln
und den Brennkammerwanden (Beschichtungstechnik). Die Kuhlung der dunnen
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Schaufelnasen und Schaufelhinterkanten ist mit einem geschlossenen Kuhlsystem nur
schwer zu realisieren. Zur Vermeidung von Ablagerungen in den Schaufeln mussen an
den Kuhldampf extrem hohe Reinheitsanforderungen gestellt werden. Die Dichtheit des
geschlossenen Dampfkiihlsystems ist entscheidend, um einen hohen Wirkungsgrad zu
erreichen. Gegenuber der offenen Luftkihlung bedeutet dies einen enormen
zusatzlichen Aufwand. Weiterhin besteht bei der Dampfkihlung die Gefahr von
Hochtemperaturkorrosion. Die Probleme und Risiken der geschlossenen Kuhlsysteme
sind also erheblich. Bei der Brennkammer sind diese Probleme jedoch nicht so kritisch
wie bei der Turbine, da keine zusatzlichen mechanischen Belastungen vorliegen, die zu
kihlenden Teile nicht rotieren und die Kihlkanale grol3zugiger dimensioniert werden
kdnnen.

Der am Austritt der Hochdruckdampfturbine vorhandene Dampfmassenstrom ist
nicht ausreichend, um gleichzeitig die Brennkammer und mehrere Turbinenstufen zu
kihlen. Die optimale Kombination der Kuhltechniken fur die Brennkammer und die
Turbine besteht deshalb aus der geschlossenen Luftkihlung der Brennkammer und der
geschlossenen Dampfkihlung der Turbine. Wenn jedoch zusatzlich zum Abdampf der
Hochdruckdampfturbine auch Hochdruckdampf aus dem Abhitzedampferzeuger fur
Klhlzwecke benutzt wirde, dann konnte diese Beschrankung vermieden werden. Bei
der Verwendung von Hochdruckdampf ist jedoch wegen der groRen Druckdifferenz zum
Rauchgas in der Gasturbine mit hohen Leckagen zu rechnen, die zusatzliche Wirkungs-
gradverluste erzeugen und damit den Vorteil der Dampfkihlung gegenuber der Luft-
kUhlung vermindern.

Wenn die technischen Probleme der geschlossenen Kihlsysteme geldst werden
und wenn die Verfligbarkeit und die Kosten flir Wartung und Instandhaltung in einer
ahnlichen GroRenordnung liegen wie bei der Gasturbine mit offener Luftkihlung, bieten
diese Varianten wirtschaftliche Vorteile gegenuber der offenen Luftkihlung. Die
Gasturbine mit Dampfkihlung ist jedoch nicht fir einen Solobetrieb, einen Betrieb ohne
Dampfprozel}, geeignet und kann deshalb nicht fir Spitzenlastanwendungen eingesetzt
werden.

Die Anwendung der exergookonomischen Analyse auf die verschiedenen
Prozesse hat gezeigt, dall die exergookonomischen KenngroRen stark von den
thermodynamischen und wirtschaftlichen Randbedingungen abhangig sind und dal} sie
deshalb sehr unterschiedliche Werte annehmen. Eine erfolgreiche Anwendung dieser
Methode zur ProzeRoptimierung setzt jedoch eine relativ exakte Kenntnis der optimalen
Werte der exergodkonomischen Kenngrdélien voraus, damit die ermittelten Kenngréfien
eindeutig interpretiert werden kénnen. Der Aufwand zur Bestimmung der optimalen
Werte ist wegen der vielen EinfluRgroRen sehr hoch. Die Methode der exergo-
okonomischen Analyse kann deshalb im Vergleich zur bisher Ublichen Methode der
Parametervariation den Aufwand bei der ProzeRoptimierung nicht vermindern.
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Anhang A

Randbedingungen der Rechnungen und thermodynamisches Modell der
Gasturbine

A.1  Randbedingungen der Rechnungen

A.2 Isentroper Verdichterwirkungsgrad

A.3 Brennkammerkuhlung

A.4  Verbrennungstemperaturen

A.5 Kuhleffektivitaten der Leit- und Laufschaufeln

A.6  Sperrluft

A.7  Aerodynamische Verluste durch Kihl- und Sperrluftzumischung

A.8 Schaufelwandtemperaturen

A.9  Aerodynamische Wirkungsgrade der Laufrader

A.10 Berechnung der Austrittstemperatur des Kihimediums bei geschlossenen
Schaufelkihlsystemen

A.11 Definition der Turbineneintrittstemperatur nach ISO 2314

A.12 Definition des isentropen Turbinenwirkungsgrades nach ISO 2314

A.13 Eigenbedarfsleistung von GUD-Kraftwerken
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A.1 Randbedingungen der Rechnungen

Allgemein
Stickoxid-Emissionen

Umgebungsbedingugen (1ISO)
Kondensatordruck
Generatorwirkungsgrad
Brennstoff

Brenngasdruck im Netz

Verdichter

Druckverlust Verdichtereintritt
Druckverl. Diffusor Verdichteraustritt
Mechanische Verluste

Brennkammer
Brennstoffvorwarmung
Brennkammerwirkungsgrad
Druckverlust der Brennkammer
Minimaler Brenngasdruck

Turbine (GT)

Diffusor ND-Turbinenaustritt

Diffusor HD-Turb. bei Zwischenerhitz.

Druckverluste der Kihlluft
Massenstrom Turbinenaustritt
Mechanische Verluste

Abhitzedampferzeuger
Druckverlust (Rauchgas)
Pinch-Points HD, MD, ND
Approach Points HD, MD, ND
Uberhitzergradigkeiten HD, ZU
Uberhitzergradigkeiten ND, MD

Dampfturbine
Dampfdriicke HD, MD, ND

Isentroper Wirkungsgrad HD-Turb.
Isentroper Wirkungsgrad MD-Turb.
Isentroper Wirkungsgrad ND-Turb.

Waérmetauscher

Druckverluste (Gas)

Druckverluste (Wasser)

Druckverl. in den Leitungen, jeweils
Gradigkeiten (Gas / Gas)
Gradigkeiten (Gas / Wasser)

Ap
Ap

9max
MNBK
Ap
pG,min

Ap
Ap
Ap

Ap
PP
AP
AY
A9

3 3 3 ©

Ap
Ap
AS
AS

25 ppm (15 % O,, trocken)
15 °C, 1.013 bar, 60 % rel. Feuchte
0.04 bar
9.0 %
Methan (CH,4)
30 bar
10 mbar
2 %
0.1 %
200 °C
998 %
2 %
1-5*pBK -
40 mbar
1.5 %
10 % (mindestens 1 bar)
620 kg/s
0.1 %
35/30 mbar (3DZU-/1D-ProzeR)
8/8/12 K
2212 K
20 K
10 K
110/30/4 bar
915 %
920 %
900 % (ohne Nasseeinflul3)
3 %
%
1.5 %
20 K
10 K
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A.2 Isentroper Verdichterwirkungsgrad
1.16
1.14 ‘\‘\‘\‘\
1.12 —
- R
~ 110
£ 1y /'/_"
S 1.06 —e— 1. Stufengruppe
i / (inkl. Einstromverluste)
1.04 _
- —— n. Stufengruppe
1.02 +
100 +————F+———— e —
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Druckverhaltnis (-)
A.3 Brennkammerkihlung
Offene Luftkihlung
* 8 8 1.25
ML '(V °J (A1)
mBK,aus 80 B SKL
r;m: Kihlluftmassenstrom
r;-lBK,aus: Brennkammeraustrittsmassenstrom
fe: Kuhlluftfaktor
9,: Verbrennungstemperatur
9,: Materialtemperatur
9.  Kuhllufttemperatur
Geschlossenes Kihlsystem
Qk = Qs+ a-Agg - (Sy — 9) (A2)

éK:
Qstr:

Kldhlungswarmeleistung

Warmelbertragung durch Strahlung
Warmeulbergangskoeffizient
Oberflache der Brennkammer
Verbrennungstemperatur
Materialtemperatur
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A.4 Verbrennungstemperaturen

Einstufige Verbrennung mit Wasserzugabe vor der Brennkammer

1.06 T T T T T T T 1
I \ —&— Massenstromverhaltnis Wasser/Rauchgas: 40 %
A
1.05 —— Massenstromverhaltnis Wasser/Rauchgas: 20 %
104 I —e— Massenstromverhaltnis Wasser/Rauchgas: 0 %
B 1.03 -
3 L
1.02 —— ~—_
\
L \
. —
—
1.00 : : : e
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65
Druckverhaltnis (-)
Zweistufige Verbrennung
1.045 I I I I I I
—a— T-ND, Fall B: NOx-HD = NOx-ND
1.040 —e— T-HD, Fall C: (T-HD - T-ND) = -(T-HD - T-ND) von Fall B
\ —=—Fall A: T-HD = T-ND
1.035 }\ —-4--T-HD, Fall B: NOx-HD = NOx-ND
A —e- -T-ND, Fall C: (T-HD - T-ND) = ~(T-HD - T-ND) von Fall B
1.030 +
\
— 1 \\‘\
< 102 ‘ — 1
= IN \ \\ A
2 1020 t N ~a__ |
& Y I —
N ~ \
1.015 + St T
~ N ~.o N \\.
1.010 + s R S
1.005 1 i R DN |
— T
1.000 : : : e
5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60 65

Randbedingung:

Druckverhaltnis (-)

NOx = 25 ppmv (15 % Oy, trocken)
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A.5 Kiuhleffektivitaten der Leit- und Laufschaufeln

Leitschaufel
7.0

6.0 +

50 +

40 4 /
3.0 +
20 +

L —e— Konvektions- und Filmkihlung
1.0 X —— Konvektionskuhlung

Rel. Kiihleff. n/nio = (96-9s)/(9-9K)Mk.o

0.0 ————~A———
0 1 2 4 5 6 7
Dimensionslose Kiuhimenge ¢ = (2*mg*c, k)/(Mg*cp,c*Sta)
Laufschaufel

6.0
£ ]
?g 50T /.///‘
£ B //
P 40T A
E:)(i | /
n 3.0
3 /
£ L
X
& 20
5 | / —e— Konvektions- und Filmkiihlung
Z 10 » —a— Konvektionskihlung
D
o

0.0 S Em——

4 5 6 7

Dimensionslose Kiuihimenge ¢ = (2*mk*c, k)/(Mae*Cp,c*Sta)

- 3¢ und Sk sind Totaltemperaturen

- Sta beinhaltet die Verhaltnisse von Stanton-Zahlen und Flachen
- Erlauterungen zu den Variablen in Anhang A.10
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A.6 Sperrluft

Gesamtmenge der Sperrluft
2.2

20 +

1.8 +

1.6

msL/mstLo (-)

1.4

1.2

1.0

12 14 16 18 20 22 24 26 28
Druckverhaltnis (-)

Aufteilung der Sperrluft

Anzahl der|Verdicher- 1. Stufe |2. Stufe |3. Stufe |4. Stufe |[5. Stufe
Stufen druckverhaltnis | (%) (%) (%) (%) (%)

1 1.0 ... 23 100.0

2 23 ... 53 60.0 40.0

3 53 ... 12.2 44 .4 33.3 22.2

4 12.2 ...28.0 30.8 30.8 23.1 15.4

5 28.0 ...64.0 31.6 21.1 21.1 15.8 10.5
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A.7 Aerodynamische Verluste durch Kuhl- und
Sperrluftzumischung
45
| | | | !
40 1| —a— Sperrluft, Leitrad /
35 I —e— Kuhl- und Sperrluft, Laufrad 4
- —a— KUhlluft, Leitrad
—~ 3.0+
2 L
= 25+
= L
T 20+
<<:] L
15+ ?
10 + / - —
05 / I
I [
[
00 ‘Z 1 1 1 1 } 1 1 1 I 1 I 1
0 1 2 3 4 5 6 8 9 10
MkwisL / Mg ein (%)
A.8 Schaufelwandtemperaturen
1. Stufe 2. Stufe 3. Stufe 4. Stufe 5. Stufe
Leitrad 90-95K [99-65K [99-95K [39-70K [509-45K
Laufrad 39 90-10K 99-30K 90-80K 90-130K
A.9 Aerodynamische Wirkungsgrade der Laufrader
Anzahl der | Verdicher- 1. Stufe |2. Stufe |3. Stufe |4. Stufe |5. Stufe
Stufen druckverhaltnis
1 1.0 ... 2.3 o + 4.2
2 23 ... 53 No+4.2 |[no+4.2
3 53 ... 122 [no+3.0 [no+4.2 [no+4.2
4 12.2 ...28.0 Mo+1.8 [no+3.0 |no+4.2 [no+4.2
5 28.0 ..64.0 [ng M+1.8 |no+30 [no+42 [no+4.2
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A.10 Berechnung der Austrittstemperatur des
geschlossenen Schaufelkliihlsystemen

Kihleffektivitat: n, = ¢~ 2
8G - SK

9: Rauchgastemperatur vor der Schaufel [°C]
9: Mittlere Schaufelwandtemperatur [°C]
9, Eintrittstemperatur des Kihimediums [°C]

. . .. . 2- Mk-C,«
Dimensionslose Menge des Kiuhimediums: ¢ = ————

Me-C, . -Sta

rﬁK: Massenstrom des Kuhimediums [kg/ s]
c

F;IGZ Massenstrom des Rauchgases [kg/ s]

Kiihimediums bei

(A4)

- Spezifische isobare Warmekapazitat des Kihimediums [kJ/kg/K]

C,c. Spezifische isobare Warmekapazitat des Rauchgases [kJ/kg/K]

Sta: Stanton - Zahl, mit Flachenverhaltnis bewertet [—]

SK,aus - 8K,ein 2. Nk

Kuhlwirkungsgrad der Schaufel: € = =
s = e ¢-(1-7y)

9
9

94:  Mittlere Schaufelwandtemperatur [°C]
n«: Kuhleffektivitat []
¢:  Dimensionsloser Massenstrom des Kihimediums [—]

. Austrittstemperatur des Kihimediums [°C]

K,aus "

. Eintrittstemperatur des Kihlimediums [°C]

K.,ein *

Austrittstemperatur des Kihimediums: 8, = 9., +&€-(9¢

(A5)

- SK,ein ) [o C] (A6)



135

A.11 Definition der Turbineneintrittstemperatur nach ISO 2314

r;\T,ein'h ein +Zr;n<s,i-h ;
S50 =— — = +8; [°C] (B.1)
(Mren+ Y Mksi)-C, (850, Abg—Zus.)
r}]T,ein: Turbineneintrittsmassenstrom [kg/ s]
g B Spez. Enthalpie des Turbineneintrittsmassenstroms [kd/ kg]
r;"lKS,i: Kihl - und Sperrluftmassenstrom der i—ten Stufe [kg/ s]
hysi: Spez. Enthalpie des Kuhl - und Sperrluftmassenstroms

der i —ten Stufe [kJ/kg]
C,(8,s0,Abg—Zus.): Integrale spez. isobare Warmekapazitat bei ISO — Turbinen —

eintrittstemperatur und Abgaszusammensetzung [kJ/ kg /K]
95! Bezugstemperatur der Enthalpie [°C]

Fur geschlossene Kihlsysteme wurde die Gleichung folgendermalf3en modifizeirt:

| en-hy ‘ i-he. ’ i-h . — ’ i-Ah, .
g = e ren * 2 Mo, ¥ 2 My Z2M0 B g pog ®2)
(mT,ein+ z Ms;+ z M, ) : cp(S,so,Abg.—Zus. )

r.nT,ein: Turbineneintrittsmassenstrom [kg/ s]

g . Spez. Enthalpie des Turbineneintrittsmassenstroms [kd / kg]

r.ns,i: Sperrluftmassenstrom der i—ten Stufe [kg/ s]

hg;: Spez. Enthalpie des Sperrluftmassenmassenstroms der
i—ten Stufe [kJ/kg]

r;n,i: Leckagen der i—ten Stufe [kg/ s]

h.: Spez. Enthalpie der Leckagen der
i—ten Stufe [kJ/kg]

r;m: KlUhimassenstrom der i — ten Stufe [kg/ s]

Ah, Anderung der spez. Enthalpie des Kiihimassenstroms

der i —ten Stufe [kJ/kg]
C,(8,s0,Abg—Zus.): Integrale spez. isobare Warmekapazitat bei ISO — Turbinen —

eintrittstemperatur und Abgaszusammensetzung [kJ/ kg /K]
95! Bezugstemperatur der Enthalpie [°C]
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A.12 Definition des isentropen Turbinenwirkungsgrades
ISO 2314

 h(9450,Abg—2Us.) ~h(8 5y, ADG-Zus.)
10 = h(9 o0, Abg.—ZUS.) — h(9 Abg.—Zus.)

(B.3)

Abgiisentr.?

h(9 50, Abg.—Zus.): Spez. Enthalpie bei ISO — Turbineneintrittstemperatur
und Abgaszusammensetzung [kd / kg]

h(8 ppg, ADg.—Zus.): Spez. Enthalpie bei Abgastemperatur
und Abgaszusammensetzung [kd / kg]

N(8 apgisentr.» ADG—ZUs.): Spez. Enthalpie nach isentroper Expansion bei Abgas -
temperatur und Abgaszusammensetzung [kJ / kg]

A.13 Eigenbedarfsleistung von GUD-Kraftwerken

Gasturbine Wasser-Dampf-Kreislauf
(3-Druck-zU0)

(% von GT-Leistung) | (% von DT-Leistung)
Trafo-Verluste 0.35 0.35
Generatorableitung 0.04 0.04
Kabelverluste 0.03 0.03
Beleuchtung 0.03 0.03
Laftung / Klima 0.06 0.08
Vakuumpumpen - 0.03
Warmeabfuhrsystem - 0.60
(Frischwasserklhlung)
Kondensatpumpen - 0.25
Kondensatumwalzpumpe - 0.02
Speisewasserpumpen - 1.20
Elektrolyt. Chlorerzeugung |- 0.35
Olpumpen 0.02 0.02
Rest (Kleinverbraucher) 0.07 0.20

>=0.6% 2=32%

Zusatzliche Verdichter fur den Brennstoff oder die Kihlluft sind in der Aufstellung nicht enthalten.

nach
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Anhang B

Variationen der thermodynamischen Parameter

B.1
B.2
B.3
B.4

B.5
B.6

B.7
B.8

B.9

B.10

B.11

B.12

B.13

B.14
B.15

B.16

Variation des Druckverhaltnisses der Zwischenerhitzung

Variation des Druckverhaltnisses der Zwischenkuhlung

Einflull des Verdichter- und Turbinenwirkungsgrades auf den Gasturbinen-
und den GUD-Prozel}

Offene LuftkGhlung der Turbine: Variation der zulassigen
Schaufelwandtemperaturen

Offene Luftklhlung der Turbine: Variation der Kuhlluftdruckverluste

Offene Luftkihlung der Brennkammer: Variation der Brennkammerkuhlluft-
menge und des Brennkammerdruckverlustes

Offene Luftkihlung der Turbine: Variation bei Kuhlluftkiihlung

Geschlossene Luftkiihlung der Brennkammer: Variation der Kihlwarme und
der Leckagen

Geschlossene Dampfkihlung der Brennkammer: Variation der Kuhlwarme
und der Leckagen

Geschlossene Dampfkihlung der Brennkammer: Variation des
Dampfdruckverlustes, Einsatz von Wasser als KuhImittel

Geschlossene Hochdruckluftkihlung der Turbine: Variation des Kuhlluftdruck-
verlustes und der Leckagen

Geschlossene Niederdruckluftkihlung der Turbine: Variation des Kuhlluft-
druckverlustes und der Art der Durchstrdmung der Schaufelreihen

Geschlossene Dampfkuhlung der Turbine: Variation der Leckagen und der
Dampfdruckverluste

Geschlossene Dampfkuhlung der Turbine: Variation der Stanton-Zahl
Geschlossene Dampfkihlung der Turbine: Variation der Anzahl der
dampfgekuhlten Schaufeln

Geschlossene Dampfkiuhlung der 1. und 2. Turbinenstufe: Variation der
Schaltung
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B.1 Variation des Druckverhaltnisses der Zwischenerhitzung

1.05
1.03 -
1.01
@]
2
O]
~S 0.99 1
=
£
£
0.97 .
0.85 1 1250/ 1250 °C ISO‘ 0.95 T |TET = 1250/ 1250 °C ISO‘
| HV=16 L
0.80 ——F— ——t 093 +——+———+——+——+——
08 09 10 11 12 13 07 08 09 10 11 12 13
(P/Po)et (P/P)cup
Konstanter polytroper Verdichterwirkungsgrad und isentroper Turbinenwirkungsgrad
B.2 Variation des Druckverhaltnisses der Zwischenkiihlung
1.2 1.01
0 22 , OHNE ZK
7/
1.00
1.15 I
0.99 -
1.10 1 0-98 7
|_
(O]
= 0.97
=
=
0.95 S
1.00 A I N/15
00s | 6
- |TET = 1250 °C ISO|
0.95 +——+——+——F——F— 093 T —+——+——+——
08 09 10 11 12 13 07 08 09 10 11 12
(P/Po)at (P/Po)cup

Konstanter polytroper Verdichterwirkungsgrad und isentroper Turbinenwirkungsgrad



139

B.3 EinfluB des Verdichter- und Turbinenwirkungsgrades auf den
Gasturbinen- und den GUD-ProzeR

1.40 1.06 ‘
I 40 \ TET = 1250 °C ISO

135 ‘\ Hv =30 22
1.05 +

=1 W AN
I

= )
o )
= 9 1,03 A
E o
£ £
. | —e—ETAV+0 %-P £ —e— ETAV+0 %-P,
L ETAT +0 %-P /F/ // 1.02 + ETAT +0 %-P
ETAV +1 %-P —a—ETAV+1 %-P,
1.10 1 +ETAT:0% 12 ETAT +0 %-P
| e o |- e
1.05 1 ETAV +1 °/°-P —e—ETAV+1 %-P 9
- . ///0/ 9 I ETAT +1 %-P
- ETAT +1 %-P b
100 +——F——+4 1.00 —_—
0.90 0.95 1.00 .0 1.10 0.7 0.8 0.9 1.0 11
(P/PO)GT (P/PO)GUD

B.4 Offene Luftkiihlung der Turbine: Variation der zulassigen
Schaufelwandtemperaturen

Basis- Zulassige Schaufelwand- Temperatur

variante |9 +50K |9/ 9a+50K |9a-50K |9/ 9a-50K
NeT (%) 37.71 37.79 38.11 37.27 37.19
Por (MW) |234.23 |239.67 246.68 225.51 218.85
Neup (%) 58.52 58.84 59.25 57.96 57.50
Psup (MW) [360.15 |369.80 380.02 347.51 335.36
9 vor Leit1  |(°C) [1383.7 [1383.7 1383.7 1383.7 1383.7
9 vor Lauft [(°C) [1331.3 |1344.4 1344 .4 1331.3 1310.7
Siso (°C) |1187.5 |1203.4 1219.0 1167.8 11481
Sabg (°C) |573.0 583.0 590.5 563.8 550.9
Ans T (%-P) |- 0.06 0.46 -0.53 -0.53
ML BK (%) 11.9 12.2 12.4 11.6 11.3
(mgLtms )t (%) 21.3 19.6 18.0 23.4 25.5
Randbedingungen:
- Bruttowerte fir Wrkgd. und Leistung - Sperrluft 6.6 % )
- Verbrennungstemperatur 1530 °C - Dampfprozel3: 3-Druck-ZU (110 bar)
- Druckverhaltnis 16 - Dampftemperatur = Abgastemp. - 20 K

- Relative Massenstrome bzgl. Ansaugmassenstrom - Kondensatordruck 0.04 bar
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Variation

B.5 Offene Luftkiihlung der Turbine:
Kuhlluftdruckverluste

Basisvariante

ApkL= 1.0 bar |Apk. = 1.5 bar Apk. = 0.5 bar
NeT (%) [37.71 37.62 37.80
Por (MW) [234.23 233.44 234.96
Neup (%) [58.52 58.46 58.57
Psup (MW) [360.15 359.50 360.72
9 vor Leit1 [(°C) [1383.7 1383.8 1383.7
9 vor Lauft [(°C) [1331.3 1331.3 1331.2
90 (°C) 11875 1187.5 1187.4
Yang (°C) |573.0 573.4 572.7
ANt (%-P) |- -0.05 0.05
MKL BK (%) [11.9 11.9 11.9
(Mtmal)r (%) [21.3 21.4 21.2

B.6 Offene Luftkiihlung

der Brennkammer:
kammerkuihlluftmenge und des Brennkammerdruckverlustes

Basis Kahlluftmenge Druckverlust

Apek =2 % Mk + 10 % MkL-10% |Apek=3% |Apek =4 %
Net (%) 37.71 37.72 37.71 37.49 37.27
Por (MW) |234.23 232.09 236.32 232.82 231.39
Neup (%) 58.52 58.39 58.64 58.42 58.32
Psup (MW) |360.15 356.02 364.16 359.48 358.78
9 vor Leit1 [(°C) [1383.7 1370.1 1397.2 1383.7 1383.7
9 vor Lauf1 |(°C) |1331.3 1320.2 1342.2 1331.3 1331.3
Jiso (°C) |1187.5 1181.1 1193.7 1187.2 1187.0
Sabg (°C) |573.0 568.3 577.6 574.9 576.7
AnsT (%-P) |- 0.07 -0.08 -0.03 -0.07
MKL Bk (%) 11.9 13.1 10.7 11.9 11.9
(mgctmsL )t [(%) 21.3 20.8 21.9 214 21.4
Randbedingungen fiir B.5 und B.6:
- Bruttowerte fiir Wrkgd. und Leistung - Sperrluft 6.6 %

- Verbrennungstemperatur 1530 °C
- Druckverhaltnis 16

- Relative Massenstrome bzgl. Ansaugmassenstrom

- DampfprozeR: 3-Druck-ZU (110 bar)
- Dampftemperatur = Abgastemp. - 20 K

- Kondensatordruck 0.04 bar

der

Variation der Brenn-
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1

B.7 Offene Luftkiihlung der Turbine: Variation bei

Kuhlluftkihlung

(KLK)
Basis
Leit1 + Lauf1 |Leit1 + Lauf1 |Leit1 + Lauf1 |Lauf1 Leit1 + Lauf1
9k =200 °C |9k =175 °C |9k =250 °C |9 =200 °C |9« =260 °C
ND-Trommel [ND-Trommel |ND-Trommel |ND-Trommel | MD-Trommel
. (MW) [10.7 11.6 8.7 5.0 8.2
QKLK
Ner (%) [37.38 37.36 37.42 37.70 37.43
Per (MW) |240.67 241.26 239.30 238.06 238.99
Neub (%) |[58.36 58.36 58.38 58.50 58.57
Pcup (MW) |372.36 373.40 369.94 366.03 370.56
9 vor Leit1 |(°C) [1383.7 1383.7 1383.7 1383.7 1383.7
9 vor Lauf1 [(°C) [1345.4 1346.5 1342.7 1331.3 1342.1
Jis0 (°C) [1200.5 1201.5 1198.2 1193.1 1197.7
S v (°C) [579.7 580.2 578.6 574.6 578.3
Ane (%-P) |- 0.03 -0.06 0.01 -0.07
MKk (%) [12.3 12.4 12.3 12.1 12.2
(metms)r [(%)  [18.4 18.1 19.0 20.0 19.1
B.8 Geschl. Luftkiihlung der Brennkammer: Variation der Kiihlwarme
und der Leckagen
Basis Kdhlwarme Leckagen
m.=10kg/s |Qx+10% |Qk-10% |m_=0Kkg/s |m_=20kg/s
NeT (%) 37.30 37.30 37.30 37.27 37.32
Pt (MW) |246.68 246.49 246.88 249.07 244 .18
Neub (%) 59.21 59.20 59.21 59.34 59.08
Psup (MW) |388.04 387.67 388.41 392.99 383.02
9 vor Leit1  [(°C) [1492.8 1491.2 1494 .4 1513.4 1472.5
9 vor Lauft |(°C) [1416.2 1415.0 1417 .4 1431.5 1400.9
9150 (°C) [1232.6 1232.0 1233.2 1240.0 1225.0
Sabg (°C) [609.3 608.8 609.7 615.1 603.3
Anst (%-P) |- 0.01 -0.01 -0.12 0.13
MKL BK (%) 74.2 74.3 741 734 751
. (MW) [10.4 11.4 94 10.4 104
QK,BK
(Mtme)r (%) [25.8 25.7 25.9 26.6 24.9

Randbedingungen fiir B.7 und B.8:

- Bruttowerte fiir Wrkgd. und Leistung unter

Berucksichtigung der Boosterleistung

- Booster fur Leitschaufelkihlluft bei KLK
- Verbr.-Temp. 1530 °C, Druckverhaltnis 16
- Relative Massenstréme bzgl. Ansaugmassenstrom

- BK-Druckverlust der geschl. Kihlung 4 %
- Sperrluft 6.6 %
- DampfprozeR: 3-Druck-ZU (110 bar)

- Dampftemperatur = Abgastemp. - 20 K
- Kondensatordruck 0.04 bar
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B.9 Geschl. Dampfkihlung der Brennkammer: Variation der
Kihlwarme und der Leckagen
Basis Klhlwarme Leckagen Kihldampf
m . =04% |Qc+10% [Qx-10% |[m.=0.8% m.=0% |mkp=7.9 %
NeT (%) 37.26 37.23 37.29 37.51 37.01 37.23
Por (MW) |253.41 253.36 253.45 254.63 252,19 |253.32
Neup (%) |59.22 59.19 59.26 59.04 59.41 59.04
Psup (MW) [399.12 399.13 399.11 397.11 401.10 |398.03
9 vor Leit1 |(°C) |1504.6 1502.1 1507 .1 1495.8 1513.4 |1503.7
9 vor Lauf1 [(°C) [1425.5 1423.6 1427.3 1418.9 1432.0 |1424.8
950 (°C) [1237.6 1236.7 12385 [1234.4 12407 [1237.3
Sabg (°C) 1[612.3 611.7 612.9 610.7 613.8 612.1
AnsT (%-P) |- 0.01 -0.01 0.03 -0.03 0.00
Mk, BK (%) (3.9 4.3 3.6 4.0 3.9 7.9
. (MW) [10.4 11.4 94 10.4 10.4 10.4
QK,BK
(Metms)r (%) |26.5 26.4 26.5 26.3 26.6 26.4
B.10 Geschl. Dampfkuhlung der Brennkammer: Variation des
Dampfdruckverlustes, Einsatz von Wasser als Kiihimittel
Basis Druckverlust des Dampfes Wasser (HD-Eco 2)
Apkp =4 % |Apkp = 8 % Apkp = 16 % |Leckagen |Leckagen
Drosselung des |2. Einleitstelle |[m.=0.0% [m.=0.4 %
Hauptstromes in die DT
NeT (%) 37.26 37.26 37.26 37.01 36.98
Por (MW) |253.41 253.41 253.41 252.19 252.57
Neup (%) 59.22 59.16 59.16 59.26 58.92
Pcup (MW) [399.12 398.67 398.80 400.13 398.77
9 vor Leit1 |(°C) [1504.6 1504.6 1504.6 1513.4 1496.5
9 vor Lauft [(°C) [1425.5 1425.5 1425.5 1432.0 1419.5
9is0 (°C) [1237.6 1237.6 1237.6 1240.7 1234.7
Sabg (°C) [612.3 612.3 612.3 613.8 610.2
AnsT (%-P) |- 0.00 0.00 -0.03 0.04
MK, 8K (%) [3.9 3.9 4.0 3.9 3.9
: (MW) [10.4 10.4 10.4 10.4 10.4
QK,BK
(Mtme)r (%) [26.5 26.5 26.5 26.6 26.1
Randbedingungen fiir B.9 und B.10:
- Bruttowerte fir Wrkgd. und Leistung - Sperrluft 6.6 %

- Verbrennungstemperatur 1530 °C
- Druckverhaltnis 16

- keine Uberhitzung des Kiihidampfes im AHD
- Dampftemperatur = Abgastemp. - 20 K
- Relative Massenstrome bzgl. Ansaugmassenstrom - DampfprozeR: 3-Druck-ZU (110 bar)
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B.11 Geschl. Hochdruck-Luftkiihlung der Turbine: Variation des
Kuhlluftdruckverlustes und der Leckagen

Basis Druckverlust Leckagen
ApkL =30 % |ApkL =40 % |ApkL =20 % |Apke =30 % |[Apk. =30 %
m=15% m,=18% [m.=14% |m,=0.0% [m =3.0%

Booster (MW) [25.64 43.14 14.11 26.24 25.07

NeT (%) 36.90 35.17 38.00 37.18 36.64

Por (MW) |244.78 226.13 257.12 249.71 240.12

Neub (%) 59.08 57.92 59.81 59.37 58.80

Psup (MW) |388.32 369.03 401.06 395.15 381.82

9 vor Leit1 |(°C) |1382.8 1382.5 1383.0 1382.8 1382.9

9 vor Lauft |(°C) |1366.6 1366.0 1367.0 1369.4 1363.8

9150 (°C) [1273.0 1271.7 1273.9 1283.2 1263.2

Sabg (°C) |614.3 613.2 615.0 618.6 610.2

Ane (%-P) [90.51 -0.05 0.04 0.33 -0.31

MKL 8k (%) [13.9 13.8 13.9 14.1 13.6

. (MW) [29.2 29.0 29.3 29.8 28.6

QK,T

(Mtme)r [(%)  [54.1 61.1 49.3 55.2 53.0

B.12 Geschl. Niederdruck-Luftkilhlung der Turbine: Variation des

Kuhlluftdruckverlustes u. d. Art der Durchstrg. der Schaufelreihen

Basis
Apk. =80 % |ApkL =65 % |Apk. =65 %
seriell seriell parallel

ner (%) |35.66 36.58 35.66

Por (MW) 1230.28 239.86 216.87

Neup (%) [58.19 58.79 57.34

Pcup (MW) |372.35 382.01 345.58

9 vor Leit1 |(°C) |1383.7 1383.7 1383.7

9 vor Lauf1 |(°C) |1370.1 1370.1 1370.2

950 (°C) [1276.5 1277.4 1272.4

S avg (°C) [611.2 611.2 580.1

Ane (%-P) |- 0.02 -0.07

MKL 8K (%) [12.4 12.6 11.6

. (MW) [26.5 26.9 25.1

QK,T

(Metms)r  [(%) (181 16.8 23.0

Randbedingungen fiir B.11 und B.12:

- Bruttowerte fiir Wrkgd. und Leistung unter

Berucksichtigung der Boosterleistung

- Booster bei geschl. HD-Luftkuhlung
- Verbr.-Temp. 1530 °C, Druckverhaltnis 16
- Relative Massenstréme bzgl. Ansaugmassenstrom

- Leckagen my/my,: Leit/Lauf = 1/3
- Sperrluft 6.6 %
- HD-LuftkGhlung: parallele Durchstromung

der Schaufelreihen
- Dampftemperatur = Abgastemp. - 20 K
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B.13 Geschlossene Dampfkiihlung der Turbine: Variation der Leckagen
der Dampfdruckverluste

Basis Leckagen Druckverlust
m=13% m.=00% [m =25% M =13% M. =13%
Apkp = 30 % |Apkp = 30 % |Apko =30 % |[Apkp = 20 % |Apkp = 40 %
Nert (%) |38.27 37.85 38.67 38.29 38.25
Por (MW) |281.01 277.90 283.93 281.12 280.89
Neub (%) |59.39 60.13 58.68 59.60 59.15
Psup (MW) |432.1 437.47 426.99 433.62 430.37
9 vor Leit1 |(°C) |1383.7 1383.7 1383.7 1383.7 1383.7
9 vor Lauf1 |(°C) |1365.2 1370.3 1360.3 1365.3 1365.0
iso (°C) [1267.1 1284.5 1251.5 1267.5 1266.7
S Ang (°C) |614.8 621.3 608.9 615.0 614.5
AnsT (%-P) |- 0.30 -0.29 -0.01 0.00
MKL Bk (%) |14.1 14.1 14.1 14.1 14.1
. (MW) (29.6 30.0 29.3 29.3 30.0
QK,T
Mkp.T (%) |15.5 15.8 15.0 15.5 15.5
MsL T (%) |6.6 6.6 6.6 6.6 6.6
B.14 Geschlossene Dampfkiihlung der Turbine: Variation der Stanton-Zahl
Basis Stanton-Zahl
Sta g = Stag Sta e = 0.9-Sta g
Sta s = Stajao Sta s = 0.9-Staja
Ner (%) |38.27 38.36
Por (MW) (281.01 281.67
Neup (%) |59.39 59.53
Psup (MW) 4321 433.12
9 vor Leit1  [(°C) [1383.7 1383.7
9 vor Lauft [(°C) |1365.2 1367.0
3is0 (°C) |12671 1272.0
Y ang (°C) |614.8 617.8
AnsT (%-P) |- -0.03
ML Bk (%) |14 141
. (MW) |29.6 26.8
QK,T
Mkp T (%) |15.5 14.2
MmsL T (%) |6.6 6.6

Randbedingungen fiir B.13 und B.14:

- Bruttowerte fiir Wrkgd. und Leistung

- Verbr.-Temp. 1530 °C, Druckverhaltnis 16

- Leckagen m/mgp: Leit/Lauf = 1/3

- Relative Massenstrome bzgl. Ansaugmassenstrom

- Parallele Durchstrémung der

der Schaufelreihen

- Dampftemperatur = Abgastemp. - 20 K

- Endiiberhitzung des Kiihidampfes im AHD

und
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B.15 Geschlossene Dampfkihlung der Turbine: Variation der Anzahl der
dampfgekuhlten Schaufeln

Basis
Leit 1-3 Leit 1 Leit 1 Leit1+2 |[Leit1+2
Lauf 1-3 Lauf 1 Lauf1+2
Nert (%) |38.27 37.49 38.01 37.43 38.11
Per (MW) |281.01 243.84 258.14 249.29 269.66
Neup (%) [59.39 58.70 59.12 58.76 59.23
Pcup (MW) |432.1 378.34 397.77 387.76 415.33
9 vor Leit1 |(°C) [1383.7 1383.7 1383.7 1383.7 1383.7
9 vor Lauft |(°C) |1365.2 1355.6 1365.3 1355.7 1365.1
is0 (°C) |12671 1207.4 1229.9 1218.5 1250.3
Sabg (°C) |614.8 586.9 598.8 592.2 608.2
AnsT (%-P) |- -1.96 -1.39 -1.61 -0.68
MkLBK (%) 14.1 12.5 13.1 12.8 13.7
. (MW) |129.6 9.1 14.7 15.2 24.8
QK,T
Mkp,T (%) 15.5 5.0 8.1 8.1 13.7
(mx+tms )t |(%) [6.6 17.3 13.3 15.2 9.1

B.16 Geschlossene Dampfkihlung der 1. und 2. Turbinenstufe:
Variation der Schaltung

Enduberhitzer im AHK | Enduberhitzer im AHK Kein End-UH im AHK
2. Einleitstelle in d. DT |Drosselung d. Restmenge |2. Einleitstelle in d. DT

NeT (%) 38.11 38.10 38.11
Por (MW) |269.66 269.66 269.66
Neup (%) 59.23 59.15 59.04
Pcup (MW) |415.33 414.82 413.99
9 vor Leit1  |(°C) [1383.7 1383.7 1383.7
9 vor Lauf1t [(°C) [1365.1 1365.3 1365.1
Siso (°C) [1250.3 1250.7 1250.3
Sabg (°C) |608.2 608.4 608.2
Ans T (%-P) |- 0.00 0.00
ML BK (%) 13.7 13.7 13.7

> (MW) |24.8 24.7 24.8

QK,T
Mkp T (%) 13.7 13.3 13.7
(mgLtmsL )t [(%) 9.1 9.1 9.1
Randbedingungen fiir B.15 und B.16:
- Bruttowerte fiir Wrkgd. und Leistung - Parallele Durchstrémung der
- Verbr.-Temp. 1530 °C, Druckverhaltnis 16 der Schaufelreihen
- Leckagen my/myp: Leit 5 %, Lauf 15 % - Dampftemperatur = Abgastemp. - 20 K

- Relative Massenstréme bzgl. Ansaugmassenstrom - Endiiberhitzung des Kihldampfes im AHD
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Anhang C

Anlagenkosten, Stromerzeugungskosten und exergookonomische Kenn-

grofken

C.1 Anlagenkosten der GUD-Varianten mit verschiedenen Druckverhaltnissen und
Dampftemperaturen

C.2 Anlagenkosten der GUD-Varianten mit verschiedenen Gasturbinenprozessen

C.3 Anlagenkosten des HAT-Prozesses, des STIG-Prozesses, des Gasturbinen-
prozesses mit Zwischenkihlung und Rekuperation und des ‘einfachen’
Gasturbinenprozesses

C.4 Variation der Zinsen

C.5 Variation des Abschreibungszeitraumes

C.6  Variation des Brennstoffpreises

C.7 Variation der Preissteigerungsrate des Brennstoffes

C.8 Variation der Kosten fir Wartung und Instandhaltung des GUD-Prozesses mit
der Gasturbine mit Zwischenerhitzung

C.9 Variation der Betriebsmittelkosten des HAT-Prozesses

C.10 Variation der Betriebsmittelkosten des STIG-Prozesses

C.11 Variation der Kosten fur Wartung und Instandhaltung der GUD-Prozesse mit
geschlossenen Turbinenkuhlsystemen

C.12 Exergodkonomische Kenngroflen des GUD-Prozesses mit der ,einfachen®
Gasturbine

C.13 Exergodkonomische Kenngroflen des GUD-Prozesses mit der Gasturbine mit
Zwischenerhitzung

C.14 Exergookonomische Kenngrofien des GUD-Prozesses mit der Gasturbine mit
Zwischenkuhlung und Zwischenerhitzung

C.15 Exergodkonomische Kenngroflen des HAT-Prozesses

C.16 Exergodkonomische Kenngrofien des STIG-Prozesses
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C.1 Anlagenkosten der GUD-Varianten mit verschiedenen
Druckverhaltnissen und Dampftemperaturen

GUD (14/550) GUD (14/580)  GUD (16) GUD (18)
K/Ko [%] K/Ko [%] K/Ko [%] K/Ko [%]
Hauptkomponenten
Gasturbine 12.05 12.05 12.33 12.60
Brennstoffvorwarmung 0.41 0.41 0.41 0.40
Abhitzedampferzeuger 10.24 10.51 9.96 9.58
Rohrleitungen + Armaturen 3.80 4.07 3.63 3.47
Dampfturbine 8.48 9.25 8.09 7.7
Kondensatpumpe 0.24 0.24 0.23 0.21
Speisewasserpumpe 0.42 0.42 0.40 0.37
Kondensator + Evakuierung 2.15 2.15 2.04 1.93
Generator 4.98 5.01 4.90 4.79
Summe: 42.76 44.11 41.98 41.06
Hauptsysteme
Wasser-Dampf-Kreislauf 1.16 1.16 1.16 1.16
Hilfsdampferzeuger 0.37 0.37 0.37 0.37
Umleiteinrichtung 0.31 0.31 0.31 0.31
Kuhlwasserversorgung 2.01 2.01 2.01 2.01
Wasseraufbereitung 1.35 1.35 1.35 1.35
Chlorerzeugung 1.07 1.07 1.07 1.07
Ansaugsystem 0.70 0.70 0.70 0.70
Abgassystem 0.51 0.51 0.51 0.51
Brennstoffversorgung 1.51 1.51 1.51 1.51
Summe: 8.99 8.99 8.99 8.99
Nebensysteme
Brandschutz 0.78 0.78 0.78 0.78
Klima/Liftung 1.69 1.69 1.69 1.69
Kommunikation 0.17 0.17 0.17 0.17
Hebezeuge 0.62 0.62 0.62 0.62
Werkstatten 0.44 0.44 0.44 0.44
Labor 0.17 0.17 0.17 0.17
Summe: 3.86 3.86 3.86 3.86
Elektrotechnik
Transformatoren 3.28 3.30 3.23 3.15
Schaltanlagen 1.13 1.13 1.13 1.13
Notstromversorgung 0.22 0.22 0.22 0.22
Verkabelung 2.85 2.85 2.85 2.85
Sonstiges 0.35 0.35 0.35 0.35
Summe: 7.83 7.85 7.78 7.70
Leittechnik
Blockwarte 1.40 1.40 1.40 1.40
L-Technik Ausriistung 0.85 0.85 0.85 0.85
L-Technik am Turbosatz 1.60 1.60 1.60 1.60
Summe: 3.85 3.85 3.85 3.85
Bau
Gebaude 7.10 7.10 7.10 7.10
Kuhlwasserbauwerke 7.10 7.10 7.10 7.10
Strafen- und AuRenanlagen 1.00 1.00 1.00 1.00
Bauplanung 1.88 1.88 1.88 1.88
Anlagenplanung 0.72 0.72 0.72 0.72

Summe: 17.80 17.80 17.80 17.80
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Montage/Inbetriebsetzung
Baustelleneinrichtung
Transport
Montage
Inbetriebsetzung
Abnahmemessungen

Summe:

Projektleitung
Projektmanagment
Kundenschulung

Summe:

Anlagenkosten [%)]

Nettoleistung [%)]
Spez. Anlagenkosten [%]

1.68 1.68 1.68 1.68
1.32 1.32 1.32 1.32
4.84 4.84 4.84 4.84
2.49 2.49 2.49 249
0.33 0.33 0.33 0.33
10.67 10.67 10.67 10.67
4.74 4.74 4.74 4.74
0.34 0.34 0.34 0.34
5.08 5.08 5.08 5.08
100.84 102.21 100.00 99.00
103.61 104.03 100.00 96.00
97.32 98.25 100.00 103.13
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C.2 Anlagenkosten der
Gasturbinenprozessen

Hauptkomponenten

Gasturbine
Zwischenkuhler
Brennstoffverdichter
Brennstoffvorwarmung
Abhitzedampferzeuger
Rohrleitungen + Armaturen
Dampfturbine
Kondensatpumpe
Speisewasserpumpe
Kondensator + Evakuierung
Generator

Summe:

Hauptsysteme

Wasser-Dampf-Kreislauf
Hilfsdampferzeuger
Umleiteinrichtung
Klhlwasserversorgung
Wasseraufbereitung
Chlorerzeugung
Ansaugsystem
Abgassystem
Brennstoffversorgung
Summe:

Nebensysteme

Brandschutz
Klima/LUftung
Kommunikation
Hebezeuge
Werkstatten
Labor

Summe:

Elektrotechnik

Leittechnik

Transformatoren
Schaltanlagen
Notstromversorgung
Verkabelung
Sonstiges

Summe:

Blockwarte

L-Technik Ausristung

L-Technik am Turbosatz
Summe:

GUD-Varianten mit

verschiedenen

GUD GUD-ZE GUD-ZK-ZE
K/Ko [%] K/Ko [%] K/Ko [%]
12.33 30.22 28.12

- - 2.75

- 0.72 0.83
0.41 0.55 0.61
9.96 10.29 10.51
3.63 3.85 4.68
8.09 8.81 9.19
0.23 0.23 0.24
0.40 0.41 0.42
2.04 2.06 2.09
4.90 5.01 5.28
41.98 62.14 64.72
1.16 1.16 1.16
0.37 0.37 0.37
0.31 0.31 0.31
2.01 2.01 2.48
1.35 1.35 1.35
1.07 1.07 1.07
0.70 0.70 0.70
0.51 0.51 0.51
1.51 1.51 1.51
8.99 8.99 9.46
0.78 0.78 0.78
1.69 1.69 1.69
0.17 0.17 0.17
0.62 0.62 0.62
0.44 0.44 0.44
0.17 0.17 0.17
3.86 3.86 3.86
3.23 3.30 3.49
1.13 1.13 1.13
0.22 0.22 0.22
2.85 2.85 2.85
0.35 0.35 0.35
7.78 7.85 8.05
1.40 1.40 1.40
0.85 0.96 1.10
1.60 1.71 1.82
3.85 4.07 4.32



150

Bau
Gebaude 7.10 8.20 10.40
Kihlwasserbauwerke 7.10 7.10 7.71
Stralden- und AulRenanlagen 1.00 1.00 1.00
Bauplanung 1.88 1.88 1.88
Anlagenplanung 0.72 0.72 0.72
Summe: 17.80 18.90 21.71
Montage/Inbetriebsetzung
Baustelleneinrichtung 1.68 1.68 1.68
Transport 1.32 1.32 1.32
Montage 4.84 4.84 4.95
Inbetriebsetzung 2.49 2.49 2.49
Abnahmemessungen 0.33 0.33 0.33
Summe: 10.67 10.67 10.78
Projektleitung
Projektmanagment 4.74 4.74 4.74
Kundenschulung 0.34 0.34 0.34
Summe: 5.08 5.08 5.08
Anlagenkosten [%)] 100.00 121.56 127.97
Nettoleistung [%] 100.00 105.07 117.96

Spezifische Anlagenkosten [%] 100.00 115.69 108.49
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C.3 Anlagenkosten des HAT-Prozesses,

des STIG-Prozesses,

des

Gasturbinenprozesses mit Zwischenkiihlung und Rekuperation

und des ‘einfachen’ GT-Prozesses

Hauptkomponenten

Gasturbine
Brennstoffvorwarmung
Zwischenkuhler
Nachkuihler
Abhitzedampferzeuger
Rekuperator
Abgaswarmelbertrager
Aufsattiger
Rohrleitungen + Armaturen
Pumpen
Generator

Summe:

Hauptsysteme

Wasserversorgung
Wasseraufbereitung
Ansaugsystem
Abgassystem
Brennstoffversorgung
Sonstiges

Summe:

Nebensysteme

Brandschutz
Klima/Luftung
Kommunikation
He
Werkstatten
Labor

Summe:

Elektrotechnik

Leittechnik

Bau

Transformatoren
Schaltanlagen
Notstromversorgung
Verkabelung
Sonstiges

Summe:

Blockwarte

L-Technik Ausristung

L-Technik am Turbosatz
Summe:

Gebaude
Kuhlwasserbauwerke
Strallen- und AulRenanlagen
Bauplanung
Anlagenplanung

Summe:

HAT STIG GT-ZK-REK GT
K/Ko [%] K/Ko [%] K/Kq [%] K/Kq [%]
15.03 13.37 13.92 12.33
0.44 0.42 0.28 -
4.95 - 3.30 -
1.93 - - -

- 8.53 - -
13.76 - 11.56 -
6.60 - - -
2.48 - - -
7.16 2.06 4.40 -
0.55 0.39 - -
5.12 4.73 4.35 3.25
58.01 29.51 37.81 15.58
1.10 1.10 1.65 -
3.85 3.85 - -
0.70 0.70 0.70 0.70
0.51 2.48 0.51 1.65
1.51 1.51 1.51 1.51
0.41 0.41 0.41 0.11
8.09 10.06 4.78 3.97
0.66 0.66 0.66 0.55
1.27 1.27 1.27 0.94
0.14 0.14 0.14 0.14
0.39 0.39 0.39 0.39
0.44 0.44 0.44 0.44
0.26 0.26 0.08 0.08
3.15 3.15 2.97 2.53
3.37 3.13 2.87 2.48
1.13 1.13 1.13 0.83
0.22 0.22 0.22 0.22
2.48 2.20 2.20 1.38
0.35 0.35 0.35 0.22
7.55 7.03 6.77 5.12
1.29 1.18 1.18 0.55
0.85 0.69 0.69 0.28
0.83 0.72 0.72 0.72
2.97 2.59 2.59 1.54
9.30 7.10 7.10 3.03

- - 2.20 -
0.66 0.66 0.66 0.66
1.65 1.21 1.21 0.66
0.66 0.50 0.50 0.33
12.27 9.47 11.67 4.68
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Montage/Inbetriebsetzung
Baustelleneinrichtung
Transport
Montage
Inbetriebsetzung
Abnahmemessungen

Summe:

Projektleitung
Projektmanagment
Kundenschulung

Summe:

Anlagenkosten [%]

Nettoleistung [%)]
Spez. Anlagenkosten [%]

Bezugspunkt: GUD-Prozel mit "einfacher" Gasturbine (17 16)

1.54 1.27 1.27 0.83

1.21 1.10 1.10 0.99

4.13 3.58 3.58 1.93

1.65 1.16 1.16 0.55

0.22 0.11 0.11 0.08

8.75 7.21 7.21 4.38

4.40 3.85 3.85 2.48
0.34 0.34 0.34 0.34
4.74 4.19 4.19 2.81
105.53 73.20 77.99 40.61
109.28 94.47 79.64 65.63
96.57 77.48 97.92 61.87
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C.4 Variation der Zinsen

Rel. niv. Stromerzeugungskosten (%) Rel. niv. Stromerzeugungskosten (%)

SEK / SEKcup (%)

1o 99.8 101.7 100.3 O Brennstoff
100 O Betrieb + Wartung
90 —— OVersicherung + Steuern
80 + OKapital
70 +
60 & 74.4 9 74.1
A Zinsen = - 2 %-Pkt.
50 +
40 +
30
1 113 Bezugspunkt:
20 109 154 3.8 104 35 | GUD mit"einf." GT bei
10 + ' 7000 h/a und bei den
0 1.3 ekt . = Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-zZK-ZE
1104 100.5 103.1 101.4 O Brennstoff
100 O Betrieb + Wartung
90 + OVersicherung + Steuern
80 + O Kapital
7 4
0 71.1 703 70.8
60 .
A Zinsen = + 2 %-Pkt.
50 +
40 +
30 +
) 10.5 10.9 10.0 Bezugspunkt:
0T 3.2 3.6 34 | GUD mit "einf." GT bei
10 + 158 18.2 17.1 7000 h/a und bei den
0 : Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-ZK-ZE
103

Aquivalente Vollastbetriebs-

stunden: 7000 h/a
102 +

GUD-ZE

GUD-ZK-ZE
101 +
/
GUD
100 =
Basiswert
99 } } }
-2 -1 0 1 2

A Zinsen (%-Pkt.)



154

C.5 Variation des Abschreibungszeitraumes

Rel. nivellierte Stromerzeugungskosten (%) Rel. nivellierte Stromerzeugungskosten (%)

SEK / SEKeup (%)

110 I 066 99.1 975 O Brennstoff
100 O Betrieb + Wartung
90 T OVersicherung + Steuern
80 T OKapital
0T 67.2
60 + 68.0 : 67.7
1 A Abschreibungs-
50 zeitraum = - 5 Jahre
40 T
30
20+ 10.2 109 9.7 Bezugspunkt:
3.1 3.5 3.3 | GUD mit "einf." GT bei
10T 15.4 17.8 16.7 7000 h/a und bei den
0 } } Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-ZK-ZE
120 105.9 O Brennstoff
moT 103.9 : 104.5 OBetrieb + Wartung
100 T OVersicherung + Steuern
90 T OKapital
80 T
0T 774 76.2 76.8
60 T A Abschreibungs-
50 zeitraum = + 5 Jahre
40 T
0T 11.6 Bezugspunki:
20 + 11.1 : 10.6 s .
36 GUD mit "einf." GT bei
10 T 3.3 3.9 " | 7000 h/a und bei den
12.4 14.3 134 ) ,
0 f f Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-zK-ZE
103 " ‘
Aquivalente Vollastbetriebs-
e stunden: 7000 h/a
GUD-ZE L
102
101
—
GUD-ZK-ZE T
100 =
GUD Basiswert
99 f f f f f f f
-5 -4 -3 -2 -1 0 1 2 3 4 5

A Abschreibungszeitraum (a)
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C.6 Variation des Brennstoffpreises

80 O Brennstoff
~ 69.5 .
S 70+ 67.0 67.8 O Betrieb + Wartung
5 OVersicherung + Steuern
g 60T O Kapital
%
) 1
= 50 396 39.2 395
=3
8 40 T Brennstoffpreis 3 DM/GJ
[}
§ 30
D 10.7 11 10.2
E 392 3.7 3.5 | Bezugspunkt:
T 10+ GUD mit "einf." GT bei
i 13.4 15.5 14.6 7000 h/a und bei den
0 f f Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-ZK-ZE
140 13830 —— 1348 133.6 — DBrennstoff
9 O Betrieb + Wartung
;c: 120 1 OVersicherung + Steuern
2 O Kapital
~ 100 T
(2]
2
> 80T 105.7 104.5 105.3
Q Brennstoffpreis 8 DM/GJ
¢ 60T
€
<
n 40 T
E Bezugspunkt:
5 207 10.7 30 1.1 . 10.2 55 | GUD miteint." GT bei
x 13.4 : 155 ) 146 ' 7009 h/a .und bei den
0 } Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-ZK-ZE
104 |
GUD-ZE Aquivalente Vollastbetriebs-
stunden: 7000 h/a
103 +
2
% 102 +
x GUD-ZK-ZE — |
n
= 101  .\
x
%) GUD — |
100 =
Basiswert
99 } } }
3 4 5 6 7 8

Brennstoffpreis (DM/GJ)
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C.7 Variation der Preissteigerungsrate des Brennstoffes

—

Rel. niv. Stromerzeugungskosten (%) Rel. niv. Stromerzeugungskosten (%

SEK / SEKgup (%)

120

108.3 110.4 108.9 O Brennstoff
1107 O Betrieb + Wartung
100 T OVersicherung + Steuern
90 T OKapital
80 T
nT 80.9 80.0 80.6
60 T Reale Preissteigerung
50 + des Brennstoffes: 2 %
40 T
ol 11.1 10.2 Bezugspunkt:
201 | 107 : GUD mit "einf." GT bei
3.2 3.7 35 mit "eint.= &1 bel
10T 13.4 15.5 14.6 7000 h/a und bei den
0 } Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-ZK-ZE
130 117.6 119.6 1183 | BBrennstoff
120 O Betrieb + Wartung
110 OVersicherung + Steuern
100 T .
O Kapital
90
80 T
70 90.3 89.3 90.0
1 Reale Preissteigerung
60 des Brennstoffes: 3 %
50 T
40 T
30 T B kt
1.1 ezugspunkt:
20 1.0 10.2 GUD mit "einf." GT bei
+ 3.2 3.7 351 7000 h/a und bei d
10 13.4 15.5 14.6 Y h/a und bei den
0 } Basisbedingungen
GUD GUD-ZE GUD-ZK-ZE
103
Aquivalente Vollastbetriebs-
GUD-ZE stunden: 7000 h/a

102: 

101 + GUD-ZK-ZE
—
GUD
100 =
Basis-
wert
99 } }
1.0 1.5 2.0 2.5

3.0

Reale Brennstoffpreissteigerung (%)
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C.8 Variation der Kosten fur Wartung und Instandhaltung des GUD-
Prozesses mit der Gasturbine mit Zwischenerhitzung

110 1016 ——102.2 102.8 !
= 100 4 O Brennstoff
é 90 + O Betrieb + Wartung
% 80 4+ OVersicherung + Steuern
o) 1 O Kapital
s 70 71.8 71.8 71.8
2 60+
(0]
N 50
£
5 40+
2 07 10.5 1.1 1.7 Bezugspunkt:
z 207 37 3.7 37| GUD mit "einf.” GT bei
o 10 155 155 15.5 7000 h/a und bei den
L 0 " Basisbedingungen

3.0 DM/MWh 3.3 DM/MWh 3.6 DM/MWh

(Basiswert)

C.9 Variation der Betriebsmittelkosten des HAT-Prozesses

M0 ——101.7——— 1026 103.4 O Brennstoff
X 100 + O Betrieb und Wartung
§ 90 4 O Versicherung und Steuern
é 80 4 O Kapital
n
2 707 GG 66.6 66.6
2 60+
(]
N 50+
0]
€ 40+
U>)_ 30 + 10.8 . 11.6 7 12.5 47 Bezugspunkt:
€ 20t ' ' ' GUD mit "einf." GT bei
T 10+ 19.6 19.6 19.6 4000 h/a und bei den
o 0 . . Basisbdingungen

0.5 DM/MWh 1.0 DM/MWh 1.5 DM/MWh

(Basiswert)



158

C.10 Variation der Betriebsmittelkosten des STIG-Prozesses

Rel. niv. Stromerzeugungskosten (%)

110 T—101.6 102.4 103.2 O Brennstoff
100 + O Betrieb und Wartung
90 + O Versicherung und Steuern
80 + OKapital
0T 72.0 72.0 72.0
60 1+
50 +
40 +
0T 103 111 11.9 Bezugspunkt:
20 + GUD mit "einf." GT bei
3.7 3.7 3.7 )
10 15.6 15.6 15.6 4000 h/a und bei den
0 ' . ' . ' Basisbdingungen
0.5 DM/MWh 1.0 DM/MWh 1.5 DM/MWh
(Basiswert)

C.11 Variation der Kosten fur Wartung und Instandhaltung der GUD-
Prozesse mit geschlossenen Turbinenkiihlsystemen

Rel. gerechtfertigte Anlagenkosten (%)

140
Basis-

135 wert Geschl. Dampfkiihlung

der Turbine
130 +
125
120 +
115 + Basis-

wert
110 +— -

Geschl. Hochdruck Bezugspunkt:
Luftkthlung der Turbine Basis-GUD bei
105 + 7000 h/a und bei den
Basisbedingungen
100 f l
2.7 3.0 3.3 3.6

Wartung und Instandhaltung (DM/MWh)
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C.12 Exergookonomische KenngrofRen des GUD-Prozesses mit der
»einfachen® Gasturbine [9]

Komponente Ce/ Crp cp/Cro | (Z+Cp)i I Z(Z+Cp); r f
[%] [%] [%] [%] [%]
Brennkammer 100.0 135.6 40.28 35.6 6.8
Turbine (GT) 151.4 167.0 17.76 10.3 32.8
Verdichter 167.0 185.1 9.66 10.8 43.2
ND-Turbine 214.2 256.4 6.17 19.7 44.8
MD-Turbine 206.0 2421 3.92 17.5 70.5
HD-Verdampfer 151.4 186.5 3.67 23.2 51.2
Vorwarmstrecke 151.4 313.6 3.65 107.1 62.0
HD-Turbine 220.2 274.9 3.06 24.9 77.9
HD-Uberhitzer 151.4 182.0 2.24 20.2 43.8
HD-Economiser 2 151.4 195.0 1.49 28.8 74.3
MD-Verdampfer 151.4 206.3 1.41 36.3 74.2
Zwischenuberhitzung 151.4 179.1 1.40 18.3 52.2
HD-Economiser 1 1514 212.3 1.39 40.2 71.1
ND-Verdampfer 151.4 232.0 1.24 53.2 66.4
Brennstoffvorwarmung 384.4 663.4 0.86 72.6 49.6
MD-Economiser 151.4 211.5 0.45 39.7 70.2
HD-Pumpe 224.3 421.8 0.35 88.0 82.3
Kondensatpumpe 224.3 21271 0.33 848.3 97.9
MD-Pumpe 224.3 652.0 0.31 190.7 92.2
MD-Uberhitzer 151.4 206.8 0.20 36.6 67.7
ND-Uberhitzer 151.4 274.4 0.16 81.2 48.4

C.13 Exergookonomische KenngroBen des GUD-Prozesses mit der
Gasturbine mit Zwischenerhitzung [9]

Komponente Ce/ Crp cp/Cro | (Z+Cp)i / Z(Z+Cp); r f
[%] [%] [%] [%] [%]
HD-Brennkammer 100.0 138.0 23.23 38.0 15.7
ND-Turbine (GT) 154.8 172.5 16.95 115 36.6
ND-Brennkammer 99.3 133.0 16.12 34.0 22.7
Verdichter 175.9 195.7 11.59 11.2 51.9
HD-Turbine (GT) 162.9 191.9 5.96 17.8 34.7
ND-Turbine 198.7 236.4 5.12 19.0 38.8
MD-Turbine 194.6 223.7 3.00 14.9 66.1
HD-Verdampfer 154.8 185.0 3.00 19.5 42.7
Vorwarmstrecke 154.8 293.1 2.86 89.4 554
HD-Turbine 197 1 239.9 2.33 21.7 75.1
HD-Uberhitzer 154.8 183.2 2.08 18.3 374
Zwischenuberhitzung 154.8 179.7 1.21 16.1 49.0
HD-Economiser 2 154.8 190.5 1.16 23.1 69.1
HD-Economiser 1 154.8 204.8 1.09 32.3 65.0
MD-Verdampfer 154.8 200.3 0.99 294 68.5
ND-Verdampfer 154.8 222.4 0.90 43.7 59.4
Brennstoffverdichter 224.4 888.3 0.57 295.9 91.3
MD-Economiser 154.8 204.5 0.32 32.2 63.9
ND-Brennstoffvorwarmung 184.3 405.6 0.27 120.1 69.5
HD-Pumpe 224 .4 378.9 0.26 68.9 77.4
HD-Brennstoffvorwarmung 184.3 344.8 0.25 87.1 74.3
Kondensatpumpe 224 4 1661.9 0.23 640.7 97.2
MD-Pumpe 224.4 554.7 0.22 147.2 89.9
MD-Uberhitzer 154.8 201.3 0.15 301 61.7
ND-Uberhitzer 154.8 263.2 0.12 70.1 40.8
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C.14 Exergookonomische KenngrofRen des GUD-Prozesses mit der
Gasturbine mit Zwischenkiihlung und Zwischenerhitzung [9]

Komponente Cr / Cro Cp / Cr,0 (Z+CD)i / Z(Z"'CD)i r f
[%] [%] [%] [%] [%]
HD-Brennkammer 100.0 138.5 25.93 38.5 12.9
ND-Turbine (GT) 156.6 175.4 16.34 12.0 35.7
ND-Brennkammer 99.1 132.8 14.26 34.0 23.4
HD-Verd. mit ZK 178.6 207.3 11.21 16.0 56.2
HD-Turbine (GT) 164.9 192.8 5.62 17.0 32.1
ND-Turbine 178.6 242.5 4.31 35.7 32.1
ND-Verdichter 199.8 220.8 2.84 10.5 62.0
HD-Verdampfer 156.6 187.0 2.78 19.4 41.8
MD-Turbine 195.8 223.8 2.70 14.3 65.2
Vorwarmstrecke 156.6 297.0 2.66 89.7 55.2
HD-Turbine 198.5 239.4 2.09 20.6 74.2
HD-Uberhitzer 156.6 183.7 1.91 17.3 34.8
HD-Economiser 2 156.6 192.5 1.08 229 69.5
Zwischenlberhitzung 156.6 179.7 1.05 14.7 49.0
HD-Economiser 1 156.6 208.5 1.03 33.1 63.8
MD-Verdampfer 156.6 202.4 0.88 29.2 68.5
Brennstoffverdichter 219.7 1113.4 0.86 406.9 90.9
ND-Verdampfer 156.6 224 .4 0.79 43.3 59.3
MD-Economiser 156.6 206.2 0.29 31.7 65.6
ND-Brennstoffvorwarmung 186.1 418.5 0.25 124.9 70.7
HD-Brennstoffvorwarmung 186.1 327.2 0.25 75.9 72.2
HD-Pumpe 219.7 367.9 0.23 67.5 76.9
Kondensatpumpe 219.7 1611.1 0.21 633.4 97.1
MD-Pumpe 219.7 535.6 0.20 143.8 89.3
MD-Uberhitzer 156.6 203.3 0.13 29.8 61.8
ND-Uberhitzer 156.6 265.3 0.11 69.4 40.4

C.15 Exergookonomische KenngroRen des HAT-Prozesses [9]

Komponente Ce/ Cep cp/Cro | (Z+Cp)i / Z(Z+Cp)i r f
[%] [%] [%] [%] [%]
Brennkammer 100.0 130.3 31.35 30.3 7.3
Turbine 183.5 203.7 22.25 11.0 21.8
Rekuperator 183.5 258.2 14.41 40.7 65.3
Wasservorwarmer 183.5 269.9 7.64 471 61.6
Sattiger 279.7 296.8 6.01 6.1 24.0
Zwischenkihler 2294 450.9 5.92 96.6 58.7
HD-Verdichter 203.7 224.9 4.30 10.4 53.9
ND-Verdichter 203.7 229.4 3.81 12.6 30.3
Nachkhler 226.5 304.2 3.26 34.3 40.4
Brennstoffvorwarmung 278.6 428.6 0.40 53.8 68.8
Pumpe (Sattiger) 229.1 769.3 0.37 235.8 74.7
Pumpe (Zusatzwasser) 229.1 780.4 0.28 240.6 81.4
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C.16 Exergookonomische KenngroRen des STIG-Prozesses [9]

Komponente Ce/Cep cp/Cro | (Z+Cp)i / Z(Z+Cp)i r f
[%] [%] [%] [%] [%]
Brennkammer 100.0 131.6 36.33 31.6 9.0
Turbine 189.6 210.9 25.97 11.2 26.7
Verdampfer 189.6 259.9 12.23 371 31.0
Verdichter 210.9 234.2 10.34 11.1 47.9
Vorwarmstrecke 189.6 429.7 5.93 126.6 41.4
Uberhitzer 189.6 238.6 4.58 25.9 31.6
Economiser 189.6 280.9 3.11 48.2 77.6
Brennstoffvorwarmung 354.1 651.2 0.90 83.9 56.7
Pumpe 245.9 1111.0 0.62 351.9 93.3
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Nomenklatur

Lateinische Formelzeichen

CELF
CRF

DK

GUD
GT

HAT
HD

=~

KL
KLK

Flache

spezifische Warmekapazitat,
Geschwindigkeit,

spezifische Kosten
Kostenstrom

Nivellierungsfaktor (Constant Escalation Levelization Factor)
Kapitalwiedergewinnungsfaktor (Capital Recovery Factor)
Durchmesser,

Differential

Dampfkuhlung

Exergie

Exergiestrom

exergookonomischer Faktor
Gas- Und Dampfturbinen-Kraftwerk
Gasturbine

Enthalpie,

Heizwert

spezifische Enthalpie,
Stunden

Zinssatz

Humid Air Turbine
Hochdruck

Kosten

spezifische Kosten

Kahlluft

Kahlluftkihlung

Luftklhlung

Massenstrom

Mitteldruck
Anzahl der Jahre
Niederdruck
Leistung

Druck
Warmestrom

Gaskonstante
Teuerungsrate,
relative Kostendifferenz
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REK

»mw wm-

SEK
SL
St
STIG

Rekuperation
Entropiestrom

Entropie

spezifische Entropie

Stromerzeugungskosten

Sperrluft

Stanton-Zahl

STeam Injected Gas Turbine

Temperatur

spezifisches Volumen

charakteristischer Auslegungsparameter

Kostenstrom flr Kapital, Versicherung, Steuern, Betrieb und Wartung

Zwischenerhitzung
Zwischenkuhlung

Griechische Formelzeichen

= m

X O OE > ©

Warmeubergangskoeffizient,
Degressionsexponent
Differenz

exergetischer Wirkungsgrad
energetischer Wirkungsgrad,
dynamische Viskositat
Temperatur
Warmeleitfahigkeit
chemisches Potential
Druckverhaltnis

Dichte

Isentropenexponent
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Indizes, tiefgestelit

a
ab
Abg
AHD
B
BK
BM
D
DT

F

FD
G
GT

h

irr
ISO

KD
KL
KLK

LE
LA

max
mech

rev

aullen
abgeflhrt
Abgas
Abhitzedampferzeuger
Brennstoff
Brennkammer
Betriebsmittel
Vernichtung (Destruction)
Dampfturbine
Aufwand (Fuel)
Frischdampf
Gas
Gasturbine
heil3,
hydraulisch
Investition
innen,
Zahlindex,
Inflation
irreversibel
ISO-Norm
Kuhlung,
Kdhimedium
kalt
Kiahldampf
Kahlluft
Kahlluftkihlung
Leckagen,
Verlust (Loss)
Leitschaufel
Laufschaufel
mittlerer Wert
Maximalwert
mechanisch
nominal
oberer Wert
Personal,
Produkt
isobar

real

reversibel
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RG

SL

total

Rauchgas

isentrop

Sperrluft

Turbine

Totalzustand

Umgebung

unterer Wert

Verdichter,

Verlust,

Verbrennung
Versicherung und Steuern
Wand

Wartung und Instandhaltung
Zwischenerhitzung
Zwischenkuhlung
Zwischenuberhitzung
zugeflhrt

Basisfall

Anfangszustand
Endzustand

Indizes, hochgestellt

U

Umgebung
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