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Zusammenfassung

Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der thermodynamischen und wirtschaftlichen Be-
wertung eines Niederdruck-Wasser-/Dampfkreislaufes (ND-SRC) zur Abwiarmenutzung
von Verbrennungsmotoren. Alleinstellungsmerkmal des ND-SRC ist, dass die Kiihlmit-
tel- und Abgaswérme in einem Einkreislaufsystem genutzt werden. Um dies zu realisie-
ren, wird die Kiithlmittelwérme zur Verdampfung des Arbeitsfluides verwendet. Das be-
grenzt den Verdampfungsdruck des ND-SRC auf < 1 bar absolut, da die Kiihlmittel-
wérme mit ca. 80 °C bis maximal 120 °C auf einem relativ geringen Temperaturniveau
vorliegt.

Die technische und wirtschaftliche Realisierbarkeit des ND-SRC wird in dieser Arbeit fiir
die Abwirmenutzung von motorbetriebenen Blockheizkraftwerken (BHKWen) im Leis-
tungsbereich von 50 kW bis 250 kWei untersucht. Fiir die thermodynamische Bewertung
des Anlagenkonzeptes wird ein stationdres thermodynamisches Simulationsmodell mit
der Software Ebsilon®Professional erstellt und anhand eines Demonstrators im Labor-
malstab (BHKW mit 38 kW mechanischer Leistung) validiert. Ebenfalls werden die Me-
thoden zur Auslegung der Warmeiibertrager und der Turbine validiert.

Da das Anlagenkonzept im Leistungsbereich des Demonstrators nicht wirtschaftlich rea-
lisierbar ist, wird die Anlage auf den oberen angestrebten Leistungsbereich (BHKW mit
220 kWe,) skaliert und die Kosten werden iiber Angebote der Zulieferungstirmen erneut
ermittelt. Die wirtschaftliche Realisierbarkeit wird exemplarisch fiir den Standort
Deutschland mit Beriicksichtigung des Kraft-Wérme-Kopplungsgesetzes 2016 ermittelt.
Auf Basis der Kosten des Demonstrators und der Kostenkalkulation der skalierten Anlage
wird ein Kostenmodell fiir den Bau eines ND-SRC erstellt, mit dem die Kosten der Ein-
zelkomponenten iiber charakteristische Gro3en (z.B. Warmeiibertragerflache, Turbinen-
leistung etc.) berechnet werden konnen.

Anhand dieser Arbeit wird gezeigt, dass der ND-SRC in Bezug auf die elektrische Leis-
tungssteigerung des BHKW-Motors, trotz vergleichsweise geringem elektrischen Wir-
kungsgrad, konkurrenzféhig zu vergleichbaren Nachschaltprozessen ist. Die berechneten
spezifischen Kosten des skalierten ND-SRC zeigen, dass ein wirtschaftlich rentabler Be-
trieb des ND-SRC ab einer elektrischen Leistung des BHKW-Motors von ca. 220 kW

moglich ist.



Abstract

This thesis deals with the thermodynamic and economic evaluation of a low-pressure
steam Rankine cycle (LP-SRC) for the waste heat utilisation of internal combustion en-
gines. A distinctive feature of the LP-SRC is that the coolant and exhaust gas heat are
used in a single loop system. To achieve this, the coolant heat is used to evaporate the
working fluid. This limits the evaporation pressure of the LP-SRC to < I bar absolute, as
the coolant heat is present at a relatively low temperature level of approx. 80 °C to a
maximum of 120 °C.

The technical and economic feasibility of the LP-SRC in this thesis is investigated for the
waste heat utilisation of combined heat and power plants (CHP) in the power range from
50 kWei to 250 kWei. For the thermodynamic evaluation of the plant concept, a stationary
thermodynamic simulation model is developed with the software Ebsilon®Professional
and validated by means of a demonstrator in laboratory scale (CHP with 38 kW mechan-
ical power). The methods for the design of the heat exchangers and the turbine are also
validated.

As the plant concept is not economically feasible in the power range of the demonstrator,
the plant will be scaled to the upper target power range (CHP with 220 kWel) and the
costs will be determined again by means of offers from the supply companies. The eco-
nomic feasibility is determined exemplarily for the location Germany with consideration
of the combined heat and power act 2016.

Based on the costs of the demonstrator and the cost calculation of the scaled plant, a cost
model for the construction of a LP-SRC will be developed, with which the costs of the
individual components can be calculated using characteristic values (e.g. heat exchanger
surface, turbine output, etc.).

In this thesis it is shown that the LP-SRC is competitive to comparable downstream pro-
cesses regarding the electrical power increase of the CHP engine, despite a comparatively
low electrical efficiency. The calculated specific costs of the scaled LP-SRC show that
an economically profitable operation of the LP-SRC is possible from an electrical power
output of the CHP engine of approximately 220 kW.
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1 Einleitung

1.1 Motivation

In den Jahren 2009 bis 2014 haben kleine, kompakte Kraft-Warme-Kopplungsanlagen
(KWK-Anlagen) unter 0,5 MW elektrischer Nutzleistung, die gleichzeitig elektrische
Energie und Nutzwiarme bereitstellen, zunehmende Verbreitung gefunden. Bei den ge-
meldeten KWK-Neuzulassungen (bis 0,5 MW) in der Bundesrepublik Deutschland im
Zeitraum 2009 bis 2018 ist eine deutliche Steigerung bis zum Jahr 2014 erkennbar (Ab-
bildung 1-1).

Anzahl neu installierter KWK-Anlagen [Stlick]

® Neu installierte elektrische Leistung aus KWK [MW]

7294
6810

5590
5295 5367
5034

4480
4249

3647
3411

101 97 117 128 164 242 161 189 93 63
] ] [ | [ | I | [ | | | [ ] ]

2009 2010 2011 2012 2013 2014 2015 2016 2017 2018

Abbildung 1-1: Anzahl der neu zugelassenen KWK-Anlagen und neu installierte elekt-
rische Leistung aus KWK in der Bundesrepublik Deutschland im Zeit-
raum von 2009 bis 2018 fiir den Leistungsbereich bis 0,5 MW

(vgl. [1])
Im Jahr 2015 ist ein deutlicher Riickgang sowohl in der Anzahl der Neuzulassungen als
auch in der neuinstallierten elektrischen Leistung aus KWK dokumentiert, der mit hoher
Wahrscheinlichkeit auf die Anderung beim Erneuerbaren-Energie-Gesetz (EEG) vom
01.08.2014 zuriickzufiihren ist, welches ab diesem Zeitpunkt eine anteilige EEG-Umlage
auf Eigenstromverwendung vorschreibt. Aufgrund dieser finanziellen Unsicherheiten fiir
die Anlagenbetreiber ist davon aus zu gehen, dass viele KWK-Projekte vorverlegt oder
aufgeschoben wurden. Zum 01.01.2016 trat eine Neuauflage des KWK-Gesetzes in Kraft,
welche die Anderungen im EEG beriicksichtigt. Im Jahr 2016 blieb die Anzahl der
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Neuzulassungen nahezu konstant, jedoch stieg die neu installierte elektrische Leistung
aus KWK im Leistungsbereich bis 0,5 MW, um ca. 17 % im Vergleich zum Vorjahr an.
In den Jahren 2017 und 2018 sank die Anzahl der neu zugelassenen KWK-Anlagen wei-
ter, was ebenfalls mit den anhaltenden Unsicherheiten im KWK-Gesetz und der weiterhin
zu entrichtenden anteiligen EEG-Umlage auf eigenverbrauchten Strom zu begriinden ist.
Die Daten zeigen, dass die Entwicklung der KWK stark von den gesetzlichen Rahmen-
bedingungen abhidngt und die Anzahl der neu zugelassenen KWK-Anlagen bis 500 kWi
in den letzten Jahren deshalb stark riicklaufig ist.

Einen Grofiteil der KWK-Anlagen bis ca. 500 kWi stellen motorbetriebene KWK-Anla-
gen im Leistungsbereich zwischen 50 und 250 kW dar [2], wovon der grofte Teil erd-
gasbetriecbene BHKWe sind. StandardmifBig erreichen Erdgas-KWK-Anlagen in einer
Leistungsklasse bis 250 kW einen elektrischen Wirkungsgrad von max. 42 % und einen
Gesamtwirkungsgrad von ca. 85 %. Ausgehend von diesen Wirkungsgraden ldsst sich
folgern, dass etwa 43 % der zugefithrten Warme als Nutzwédrme zur Verfiigung steht,
welche sich in Abgas- und Kiihlmittelwédrme aufteilt. Die Kiihlmittelwérme liegt dabei,
unabhingig von der Leistungsklasse des Motors, auf einem geringen Temperaturniveau
von 90 — 120 °C (Austrittstemperatur aus dem Motor), wohingegen die Abgaswérme auf
einem hohen Temperaturniveau von bis zu 650 °C zur Verfiigung steht.

Die prozentuale Aufteilung der Abwiarme auf Abgas und Kiihlmittel hédngt dabei von der
Bauart, den Betriebsparametern und dem verwendeten Brennstoff des Motors ab. Grund-
satzlich verteilt sich die Verlustwéirme bei Ottomotoren jedoch nahezu in gleichen Teilen
auf Abgas- und Kiihlmittelwarme [3-5].

Aufgrund der hohen Abgastemperatur stellt sich die Frage, ob die Nutzwéirme in einem
nachgeschalteten Prozess zum Teil zu elektrischer Energie veredelt und der elektrische
Wirkungsgrad der Gesamtanlage dadurch noch einmal gesteigert werden kann. Dieses
Prinzip der Nachverstromung von Abgaswérme wird bereits erfolgreich im gro3en Mal3-
stab in Gas-und-Dampf-Kombikraftwerken (GuD-Kraftwerken) umgesetzt. Daher wur-
den in den letzten Jahren bereits zahlreiche Studien zur Untersuchung der erfolgverspre-
chendsten Anlagenkonzepte zur Abwirmeverstromung von Verbrennungsmotoren
durchgefiihrt.

Bei der Bewertung von Nachschaltprozessen zur Abwéirmenutzung von BHKW-Motoren
miissen eine Vielzahl an Faktoren beriicksichtigt werden. Tabelle 1-1 liefert einen Uber-
blick iiber die Bewertungskriterien, die dieser Arbeit zugrunde gelegt werden. Die ther-
modynamischen Bewertungskriterien haben einen hohen Stellenwert, wenn die Effizienz-
steigerung des BHKWs im Vordergrund steht, beispielsweise, wenn die CO2-Emissionen
gesenkt werden sollen. Die praxisbezogenen Bewertungskriterien haben einen direkten
Einfluss auf die Umsetzbarkeit beim Anlagenbetreiber. Die kostenorientierten Bewer-
tungskriterien zeigen, ob der Nachschaltprozess fiir den Anlagenbetreiber wirtschaftlich

rentabel ist.



Tabelle 1-1. Bewertungskriterien fiir Nachschaltprozesse zur Abwirmenutzung von
Verbrennungsmotoren

thermodynamische | - thermischer Wirkungsgrad des Nachschaltprozesses
Bewertung - elektrische/mechanische Wirkungsgradsteigerung des BHKWs
- Teillastverhalten des Systems

- mogliche Lastflexibilisierung des BHKWs

praxisorientierte - Komplexitit/Fehleranfilligkeit/ Wartungsaufwand
Bewertung - Sicherheit
- Umweltvertraglichkeit

- Genehmigungsverfahren

kostenorientierte - spezifische Kosten (€/kWei)
Bewertung - Wartungskosten

Eine Ubersicht der mdglichen Nachschaltprozesse zur Abwéirmenutzung ist in Abbil-
dung 1-2 dargestellt.

>

. QAbgas

Qkiinmittel

4{ Abwirmenutzung
]
ire
Turbo-Compounding ‘ Abgasturbolader ‘ Thermoelektrische Clausius-
Generatoren Rankine- Cycle
Organische ‘ Anorganische
Arbeitsfluide Arbeitsfluide
Wasser /
‘ CO, ‘ ‘Ammoniak ‘ Wasser ‘

Abbildung 1-2:  Ubersicht der moglichen Verfahren zur Abwirmenutzung von Verbren-
nungsmotoren

Bei der Abwérmenutzung von Verbrennungsmotoren kann zwischen der direkten und in-
direkten Nutzung der Abwérme unterschieden werden. Da das Abgas bei Austritt aus dem

Zylinder einen hoheren Druck aufweist als die Umgebungsluft, kann das Druckgefille



iiber eine Turbine abgebaut werden, welche die Stromungsenergie direkt in elektrische
oder mechanische Energie umwandelt. Diese Technik ist heutzutage Stand der Technik
und bietet ein geringes Optimierungspotenzial. Die meist verwendete Technik ist hierbei
der Turbolader, der die mechanische Energie der Turbine direkt zur Kompression der
Brennluft verwendet.

Da das Druckgefille in der Turbine durch den Umgebungsdruck begrenzt wird, weist das
Abgas am Austritt der Turbine in den meisten Fillen hohe Temperaturen von > 450 °C
auf. Aufgrund der hohen Temperaturen im Abgas besteht die Moglichkeit, durch indi-
rekte Verfahren die Abwérme des Motors effektiv in mechanische oder elektrische Ener-
gie umzuwandeln.

Jeder Prozess zur Umwandlung von thermischer Energie in mechanische Energie wird

dabei iiber den Carnot-Wirkungsgrad begrenzt, welcher wie folgt definiert ist:

ne=1-7" (L1-1)

Die Temperatur Tj, ist in diesem Fall die mittlere Temperatur des Nachschaltprozesses,
bei der Warme abgefiihrt wird, und die Temperatur T}, ist die mittlere Temperatur der
Wirmequelle, bei der Warme zugefiihrt wird. Da die Abgaswérme bei Verbrennungsmo-
toren ein wesentlich hoheres Temperaturniveau aufweist als die Kiithlmittelwérme, bietet
sie ein hoheres Potenzial in Bezug auf den zu erzielenden Wirkungsgrad des Nachschalt-
prozesses. Um den Carnot-Wirkungsgrad fiir Nachschaltprozesse zu berechnen, die un-
terschiedliche Warmequellen auf unterschiedlichen Temperaturniveaus verwenden, wird
folgende Formel verwendet:

Q Q Q
! '77(;'1+ T 2 'Tlc,z+"'+ _ n “Nen (11_2)

QGesamt QGesamt QGesamt
Um im Folgenden die Effizienz der in der Literatur untersuchten Nachschaltprozesse zu

Ne =

bewerten, konnen aufgrund der unterschiedlichen Randbedingungen der verwendeten
Wiérmequellen und der unterschiedlichen Temperaturniveaus der Warmeauskopplung die
angegebenen thermischen Wirkungsgrade nicht direkt miteinander verglichen werden.
Eine Vergleichbarkeit lédsst sich iiber eine exergetische Betrachtungsweise erzielen, in-
dem der erzielte Wirkungsgrad des Nachschaltprozesses zu dem Carnot-Wirkungsgrad
wie folgt in Relation gesetzt wird:

nNachschaltprozess

Nexergetisch = (1.1-3)
Nc

Grundsétzlich wird bei Nachschaltprozessen fiir die indirekte Abwérmenutzung von Ver-

brennungsmotoren zwischen der Wiarmeriickgewinnung mittels thermoelektrischer Ge-
neratoren (TEG) und dem Clausius-Rankine-Cycle (CRC) unterschieden [6]. Der Vorteil
von TEGs gegeniiber dem CRC liegt dabei in der direkten Umwandlung von thermischer
in elektrische Energie iiber die Nutzung des Seebeck-Effekts. Da bei diesem Konzept
keine beweglichen Teile vorhanden sind, kann so eine hohe Zuverlédssigkeit des Systems

erzielt werden [7]. Der thermische Wirkungsgrad von thermoelektrischen Generatoren
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hingt dabei sowohl vom Carnot-Wirkungsgrad, als auch vom Wirkungsgrad des thermo-
elektrischen Materials ab. Da der Wirkungsgrad der aktuell zur Verfligung stehenden
thermoelektrischen Materialien gering ist, werden trotz hoher Temperaturdifferenzen nur
geringe thermische Wirkungsgrade von maximal 6 % erreicht [8]. Daher stellen TEGs
derzeit in Bezug auf den thermischen Wirkungsgrad keine Konkurrenz zum CRC dar und
werden im Folgenden nicht weiter thematisiert.

Da die Methode der direkten Abgaswérmenutzung bereits Stand der Technik ist und sich
mit kostengiinstigen und hocheffizienten Abgasturboladern am Markt durchgesetzt hat,
wird im Folgenden das Optimierungspotenzial der indirekten Abwéarmenutzung von Ab-
gas- und Kiihlmittelwdrme mittels CRC untersucht. Da die Abwadrmenutzung mittels
CRC wesentlich komplexer ist und neben der Abgaswédrme zusitzlich die Kiihlmittel-
wiarme nutzen kann, bietet der CRC, wie im Folgenden gezeigt wird, eine hohere Anzahl
an Freiheitsgraden fiir eine Optimierung.

Die hohe Anzahl an bereits realisierten BHKW-Projekten, welche die Abgas- und Kiihl-
mittelwdrme zur Bereitstellung von Nutzwiarme verwenden, konnen ebenfalls durch die
Nachriistung einer CRC-Anlage in der Effizienz gesteigert werden. Die grofiten Hiirden
bei der Etablierung von CRC-Nachschaltprozessen beim Endkunden stellen aktuell die
Investitionskosten und die Gewahrleistung einer geringen Fehleranfalligkeit dar. Deshalb
soll in dieser Arbeit untersucht werden, wie die Anlagenkomplexitédt und die Investitions-

kosten weiter gesenkt werden kdnnen.
1.2 Stand der Wissenschaft und Technik

Bei der Abwirmenutzung mittels CRC unterscheidet man zwischen der Verwendung or-
ganischer und anorganischer Arbeitsfluide (vgl. Abbildung 1-2). Fiir die Abwéarmenut-
zung von Verbrennungsmotoren kommen dabei hauptsidchlich der Organic-Rankine-
Cycle (ORC) und der klassische, mit Wasser betriecbene CRC, im folgenden auch
Steam-Rankine-Cycle (SRC) genannt, zum Einsatz.

CO ist als Arbeitsmedium im CRC fiir die KWK ungeeignet, da es aufgrund der niedri-
gen kritischen Temperatur (ca. 31 °C) und des hohen kritischen Drucks (ca. 74 bar) eine
Kondensationstemperatur < 31 °C benétigt, wodurch die abgefiihrte Warme im Konden-
sator nicht zu Heizzwecken verwendet werden kann.

Der reine Ammoniak-CRC bietet im Vergleich zu ORC und SRC entscheidende Nach-
teile aufgrund des hohen bendétigten Druckniveaus und wird in dieser Arbeit nicht weiter
berticksichtigt.

Der Ammoniak/Wasser-CRC, auch Kalina-Cycle genannt, weist eine hohe Anlagenkom-
plexitdt und hohe Betriebsdriicke im Vergleich zum ORC und SRC auf, weshalb er im
Folgenden ebenfalls nicht weiter thematisiert wird.

In der Literatur zur Abwérmenutzung von Verbrennungsmotoren wird grundsitzlich zwi-

schen zwei CRC-Anlagenkonzepten unterschieden, zum einen die Anlagen, welche nur



die Abgaswirme des Motors nutzen und zum anderen die Anlagen, welche sowohl die
Abgaswiérme als auch die Kiihlmittelwérme verwenden.

Ein Uberblick iiber die moglichen Anlagenkonzepte fiir die Nutzung der Abgas- und/oder
Kiihlmittelwérme von Verbrennungsmotoren ist in Abbildung 1-3 dargestellt. Bei der rei-
nen Nutzung der Abgaswidrme kommen hauptsichlich der Hochtemperatur-ORC
(HT-ORC) und Hochdruck-SRC (HD-SRC) mit Driicken > 2 bar zum Einsatz. Bei der
kombinierten Nutzung von Abgas- und Kiihlmittelwérme wurden bereits unterschiedli-
che Anlagenkonzepte von Ein- und Mehrkreislaufsystemen untersucht. Um die komplette
Kiihlmittelwérme in einem Einkreislaufsystem einzubinden, muss die Verdampfungs-
temperatur unterhalb der Kiihlmitteltemperatur liegen. Aus diesem Grund kommen nur
der Niederdruck-SRC (ND-SRC) mit Driicken < 2 bar und der Niedertemperatur-ORC
(NT-ORC) zum Einsatz.

Bei der kombinierten Nutzung von Kiihlmittel und Abgaswirme in einem Zweikreis-
laufsystem wird die Kiihlmittelwérme ausschlieBlich in einem NT-ORC und die Abgas-
wérme in einen HD-SRC oder HT-ORC genutzt.

CRC Clausius-Rankine-Cycle
ORC Organic-Rankine-Cycle
SRC Steam-Rankine-Cycle

. Abgas- und
Abgaswarme Kihlmittelwarme
[
I I
Einkreislaufsysteme Einkreislaufsysteme Mehrkreislaufsysteme
ORC+
ORC SRC ORC
SRC SRC ORC

Abbildung 1-3:  Uberblick iiber die mdglichen CRC-Anlagenkonzepte zur Abwiirme-
nutzung von Verbrennungsmotoren

Einen groben Uberblick iiber die unterschiedlichen Anlagenkonzepte und die theoretisch
zu erzielenden Wirkungsgrade liefern Dolz et al. [9]. Dolz et al. vergleichen die theoreti-
schen Potentiale der Anlagenkonzepte des ND-SRC des HD-SRC und des kombinierten
Prozesses von HD-SRC und NT-ORC. In ihrer Arbeit kommen sie zu den Ergebnissen,
dass der hochste Wirkungsgrad im HD-SRC (ca. 26 %) und die hochste Leistungssteige-
rung des Motors mit dem kombinierten Prozess aus HD-SRC und NT-ORC (ca. 19 %)
erreicht werden kann. Der HD-SRC erreicht dabei eine Leistungssteigerung des Motors
von ca. 11 %. Dabei wird jedoch ein idealisiertes Modell ohne Verluste zugrunde gelegt

und in den Wirmeiibertragern ein Pinch Point von 10 K angenommen. Der ND-SRC wird
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in der Arbeit von Dolz et al. nicht weiter in Betracht gezogen, da dieser die geringste
Leistungssteigerung des Motors von ca. 10 % aufweist. Jedoch wird in diesem Fall der
Dampf im ND-SRC nicht iiber 200 °C erhitzt, was die Leistung und den Wirkungsgrad
des Kreislaufs negativ beeinflusst. Anhand der Ergebnisse von Dolz et al. lassen sich

folgende exergetische Wirkungsgrade erreichen:

- ND-SRC - ca. 28 %
- HD-SRC - ca. 74 %
- Zweikreislaufsystem aus HD-SRC und NT-ORC = ca. 47 %

Auf der Basis der Grundkonzepte des ORC und SRC wurden in den letzten Jahren zahl-
reiche Anlagenkonzepte zur Abwéarmeverwertung von Verbrennungsmotoren entwickelt
und in Bezug aufunterschiedliche Zielgroen, welche sich jeweils aus dem Anwendungs-
fall ergeben, optimiert. Da in dieser Arbeit die Abwirmenutzung von stationiren
BHKW-Motoren untersucht werden soll, wird im Folgenden der Stand der Technik in
Bezug auf die Zielgrofen aus Tabelle 1-1 dargestellt. Die ZielgroBBen, die speziell auf
mobile Anwendungen ausgerichtet sind (z.B. dynamisches Verhalten, Gewicht, Bau-
grofle, etc.), werden in dieser Arbeit nicht weiter thematisiert. Der Stand der Technik in
Bezug auf die wirtschaftliche Optimierung und Bewertung wird im Kapitel 6.1 separat
dargestellt.

1.2.1 Reine Abgaswiarmenutzung mit ORC und SRC

Wie in der Arbeit Dolz et al. [9] gezeigt wurde, kann die Abgaswirme aus theoretischer
Sicht mit einem hohen exergetischen Wirkungsgrad von ca. 74 % in Einkreis-
lauf-CRC-Systemen genutzt werden. Das verwendete Arbeitsfluid ist dabei hauptséchlich
vom Temperaturniveau des Abgases abhéngig. ORC-Prozesse sind flir die Verstromung
von Abwirme auf einem mittleren Temperaturniveau (bis ca. 350 °C) im Vergleich zu
SRC-Prozessen derzeit am hdufigsten vertreten. Ab einem Temperaturniveau von ca.
350 °C zeigen diverse theoretische Untersuchungen, dass der SRC mehr Vorteile als der
ORC bietet. Ringler et al. [10] kommen zu dem Ergebnis, dass ORC-Prozesse bei einer
Temperatur der Warmequelle von weniger als 300 °C gegeniiber dem SRC-Prozess die
bessere Wahl sind. Sprouse [11] kommt zu einem &hnlichen Ergebnis, gibt die Tempera-
turschwelle, ab der der SRC dem ORC f{iberlegen ist, aber mit 370 °C an. Eine exakte
Abgrenzung ist nicht mdglich, da hierzu eine Vielzahl von Faktoren beriicksichtigt und
nach ZielgroBen gewichtet werden miissen.

Grundsitzlich ist das Problem bei organischen Fluiden, dass die Stabilitit der Molekiil-
ketten bei den meisten organischen Fluiden nur bis zu einer Temperatur von ca. 450 °C
gegeben ist. Bei hoheren Temperaturen spalten sich die Molekiilketten auf und das Ar-
beitsmedium wird unbrauchbar und muss gewechselt werden. Dadurch miissen bei h6he-

ren Temperaturen Thermokreisldufe zwischen Warmequelle und ORC geschaltet werden,



welche mit einem erhdhten Kostenaufwand verbunden sind und zu einem erhéhten Exer-
gieverlust fiihren [12].

Briggs et al. [13] untersuchen die reine Abgaswiarmenutzung mittels eines ORC-Kreis-
laufs anhand eines Versuchsstands. Das Arbeitsmedium ist in diesem Fall R245fa. Als
Wirmequelle kommt ein 1,9-Liter-Diesel-Verbrennungsmotor der Firma General Motors
zum Einsatz, der eine Abgastemperatur von 430 °C unter Volllast liefert. Bei einer Kon-
densationstemperatur des Arbeitsmediums von 10 °C kann unter Volllast ein thermischer
Wirkungsgrad des ORC von 12,7 % nachgewiesen und die mechanische Motorleistung
um 5 % gesteigert werden. In Teillastzustdnden sinkt der Wirkungsgrad des ORC jedoch
stark, da die Abgastemperaturen des Motors geringer sind. Briggs et al. machen keine
Angabe zur Abkiihlung des Abgases. Geht man aber von einer Abkiihlung des Abgases
auf 100 °C aus, erreicht der ORC-Kreislauf gemél Formel 1.1-3 einen exergetischen Wir-
kungsgrad von ca. 26,8 %.

Basierend auf den experimentellen Ergebnissen von Briggs et al. [13] erstellt Valentino
[14] ein validiertes Simulationsmodell und untersucht die Abwarmenutzung eines 2,4-Li-
ter-Ottomotors der Firma Chrysler. Das Ergebnis ist, dass der ORC unter Volllast einen
dhnlichen thermischen Wirkungsgrad von ca. 12 % aufweist wie der ORC fiir den 1,9-Li-
ter-Diesel-Verbrennungsmotor in der Arbeit von Briggs et al., jedoch bleibt der elektri-
sche Wirkungsgrad des ORC auch in Teillast nahezu konstant.

Linnemann et al. [15] veroffentlichten die experimentellen Ergebnisse eines mit Toluen
betriebenen HD-ORC zur Abgaswéarmenutzung eines BHKWs, welches mit Biogas be-
trieben wird. Der HD-SRC ist in diesem Fall Teil eines zweistufigen ORCs. Mit den ex-
perimentellen Ergebnissen weisen Linnemann et al. einen exergetischen Wirkungsgrad
von ca. 19 % nach. Sie zeigen, dass die groBten Optimierungspotentiale im Bereich der
Turbine und der Fluidférderpumpe liegen. Anhand der Messergebnisse wird fiir die Flu-
idférderpumpe ein isentroper Pumpenwirkungsgrad von ca. 32 % (Herstellerangabe ca.
50 %) berechnet. Obwohl die Dampfparameter aus der Simulation in guter Ndherung in
den Experimenten erreicht werden, liefert die Turbine nur ca. 60 % der in der Simulation
berechneten elektrischen Leistung. Daraus ldsst sich schlieBen, dass der isentrope Wir-
kungsgrad und/oder die mechanischen Verluste in der Turbine wesentlich hoher sind als
in der Simulation angenommen.

Ahnlich wie bei ORC-Prozessen wurden bereits zahlreiche Untersuchungen zur Nutzung
von SRC-Prozessen zur Abwiarmeverstromung in PKW, LKW und Schienenfahrzeugen
veroffentlicht. Die meisten Untersuchungen beziehen sich hierbei jedoch auf die reine
Abgaswirmenutzung mittels eines Hochdruck-SRC. Aufgrund des dynamischen Betriebs
der KFZ-Motoren sind Dampfmotoren als Warmekraftmaschinen fiir den Zusatzprozess
besser geeignet als Turbinen. Um einen effizienten Betrieb eines Dampfmotors zu ge-
wiéhrleisten, ist die Voraussetzung zu beachten, dass der Dampf am Eintritt einen hohen

Druck aufweisen muss (min. 10 bar), um ein grof8es Druckverhiltnis zu erreichen und



damit die Verluste zu minimieren. Da die zugehorige Verdampfungstemperatur (ca.
180 °C bei 10 bar) bei diesen Prozessen sehr hoch ist, kann die Kiihlmittelwdrme des
Motors dabei nicht fiir die Verdampfung eingesetzt werden, da diese bei den meisten
Motoren auf einem Niveau von 85 °C bis 95 °C vorliegt. Daher ist die KithImittelwidrme
hochstens zur Vorwédrmung des Arbeitsfluides geeignet.

Latz [3] verdffentlichte 2015 die experimentellen Ergebnisse zur Abgaswiarmenutzung
eines 12,8 Liter Diesel-Motors mittels eines HD-SRC. Die verwendeten Abgastempera-
turen liegen je nach Betriebspunkt des Motors bei 400 °C bis 500 °C. Als Expander-Typ
kommt ein Zwei-Zylinder-Dampfmotor zum Einsatz. Anhand der experimentellen Ergeb-
nisse mit diesem Versuchsaufbau weist Latz einen thermischen Wirkungsgrad des SRC
von ca. 10 % nach. Der schlechte thermische Wirkungsgrad ldsst sich hauptsédchlich auf
den Expander zuriickfiihren, welcher nicht fiir die gegebenen Randbedingungen ausge-
legt ist. Unter den gegebenen Randbedingungen kommt es beim DampfausstoB3 zu einer
Rekompression, da der Kondensatordruck zu hoch ist. Um Lufteinbruch zu verhindern,
wird der Kondensatordruck auf iiber 1 bar absolut eingestellt. Aus diesen Daten ergibt
sich ein exergetischer Wirkungsgrad von ca. 20 %.

Fiir stationdre Anwendungen (BHKWe) sind kommerzielle Anlagen zur Abwiarmenut-
zung am Markt verfligbar [16] [17], welche sich aber ebenfalls auf die Nutzung der Ab-

gaswarme mittels eines HD-SRC beschrédnken.
1.2.2 Kombinierte Nutzung von Kiihlmittel- und Abgaswérme

Durch die kombinierte Nutzung von Abgas- und Kiihlmittelwérme in einem Nachschalt-
prozess kann die elektrische Nutzleistung des Nachschaltprozesses im Vergleich zur rei-
nen Abgaswirmenutzung weiter gesteigert werden. Grundsitzlich konnen diese Nach-

schaltprozesse in Ein- und Zweikreislaufsysteme unterteilt werden.

Einkreislaufsysteme haben den Vorteil, dass diese eine geringe Anlagenkomplexitét auf-
weisen. Dadurch sind die Fehleranfilligkeit und der Wartungsaufwand geringer als bei
Zweikreislaufsystemen. Durch das unterschiedliche Temperaturniveau von Abgas und
Kiihlmittel sind die exergetischen Verluste in einem Einkreislaufsystem jedoch in den
meisten Féllen hoher als in einem Zweikreislaufsystem, welcher mehr Freiheitsgrade bie-
ten, um die Prozessfiihrung an die Warmequellen anzupassen.

Um die komplette Kiihlmittelwédrme in einem Einkreislaufsystem zu nutzen, ist es unum-
génglich, diese fiir die Verdampfung des Fluids zu nutzen. Dadurch ist die Verdamp-
fungstemperatur durch die Kiihlmitteltemperatur begrenzt.

Da sich im Gegensatz zu Wasser bei den meisten ORC-Fluiden eine Uberhitzung des
Fluids negativ auf das Enthalpiegefille im Expander bzw. in der Turbine auswirkt, wird
die Abgaswirme in Einkreislauf~-ORC-Anlagen ebenfalls nur zur Verdampfung genutzt.
Dies fiihrt bei hohen Abgastemperaturen unweigerlich zu hohen Exergieverlusten. Des-

halb ist dieses Anlagenkonzept nur fiir Motoren mit niedriger Abgastemperatur und hoher



Kiihlmittelleistung im Vergleich zur Abgasleistung effektiv, was in der Arbeit von Ring-
ler et al. [10] belegt wird.

Ringler et al. [10] untersuchen zusitzlich zu der reinen Abgaswadrmenutzung mittels
HD-SRC die kombinierte Nutzung von Abgas- und Kiihlmittelwirme in einem Einkreis-
laufsystem. Das Arbeitsmedium ist in diesem Fall Ethanol. Bei den theoretischen Unter-
suchungen wird im Volllastfall ein exergetischer Wirkungsgrad von ca. 26 % berechnet.
Anhand der experimentellen Ergebnisse weist Ringler einen exergetischen Wirkungsgrad
von ca. 13 % nach.

Im Gegensatz zu organischen Fluiden wirkt sich eine Uberhitzung im SRC positiv auf
das Enthalpiegefille im Expander bzw. in der Turbine aus. Aus diesem Grund kann dieses
Konzept im Vergleich zu organischen Fluiden Vorteile bei der Prozessfiihrung bieten, da
die Abgaswirme mit geringen exergetischen Verlusten zur Uberhitzung des Dampfes und

die Kiithlmittelwédrme fiir die Verdampfung des Wassers genutzt werden kann.

Zweikreislaufsysteme bieten im Gegensatz zu Einkreislaufsystemen mehr Moglichkei-
ten die Prozessfiihrung an die Warmequellen anzupassen. Aus diesem Grund wurden be-
reits diverse Zweikreislaufsysteme fiir die Abwarmenutzung von Verbrennungsmotoren
untersucht. Zweikreislaufsysteme teilen sich dabei in einen HT- und einen NT-Kreislauf
auf. Im HT-Kreislauf kdnnen fiir die Abgaswarmenutzung sowohl Wasser als auch orga-
nische Fluide eingesetzt werden. Im NT-Kreislauf kommen aufgrund des niedrigen Tem-
peraturniveaus hautséchlich organische Fluide zum Einsatz. Der NT-Kreislauf wird dabei
mit der KiithImittelwidrme des Verbrennungsmotors und der Abwérme des Kondensators
im HT-Kreislauf betrieben (vgl. Abbildung 1-4).

QAbgas
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Verdampfer Expander/Turbine

O —
Kondensator

. f o
Verdampfer IR

Verdampfer .
. Expander/Turbine
Qkiihimittel P
\ o Py

Kondensator

e .

QAbwérme
Abbildung 1-4: Grundkonzept eines Zweikreislaufsystems zur kombinierten Nutzung
von Kiihlmittel- und Abgaswirme
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Zahlreiche theoretische Untersuchungen haben gezeigt, dass so mit Zweikreislaufsyste-
men ein exergetischer Wirkungsgrad des gesamten Nachschaltprozesses von ca. 40 % bis
50 % erzielt werden kann.

Shu et al. [18] untersuchen die Abwiarmenutzung eines Dieselmotors mit einem Zwei-
kreislaufsystem. Sie kommen zu dem Ergebnis, dass im HT-Kreislauf mit Toluol und im
NT-Kreislauf mit R143a die hochste Effizienz des Gesamtsystems erreicht wird. Basie-
rend auf den Simulationsergebnissen ldsst sich so ein thermischer Wirkungsgrad von 11,3
% und ein exergetischer Wirkungsgrad von 38,7 % erreichen.

Linnemann et al. [15] untersuchen die Abwérmenutzung eines BHKWs mit einem
Zweikreislaufsystem, bei dem im HT-Kreislauf Toluol und im NT-Kreislauf das
organische Fluid SES36 zum Einsatz kommt. Basierend auf einer thermodynamischen
Simulation mit realistischen Wirkungsgraden der Pumpen und der Turbinen ergibt sich
ein exergetischer Wirkungsgrad von 40,6 %. Linnemann et al. veroffentlichen in ihrer
Arbeit neben den Simulationergebnissen die experimentellen Ergebnisse einer
Versuchsanlage, welche an ein BHKW mit einer elektrischen Leistung von 800 kW
gekoppelt ist. Da der Generator der Turbine im HT-Kreislauf schnell einen Defekt
aufwies, konnte noch kein stationdrer Versuchspunkt angefahren werden, bei dem beide
Kreislaufe unter Volllast liefen. Linnemann et al. stellen fest, dass neben den hohen
mechanischen Verlusten in der Turbine der reale Pumpenwirkungsgrad bei der Nutzung
organischer Fluide ca. 32 % betrdgt und damit stark von dem im Datenblatt angegebenen

Pumpenwirkungsgrad abweicht, der fiir Wasser mit ca 50 % angegeben ist.
1.2.3 Fazit und Zusammenfassung

Die oben vorgestellten Arbeiten zeigen, dass die Abgaswéarmenutzung mit hohen exerge-
tischen Wirkungsgraden in einem Einkreislaufsystem realisierbar ist. Fiir die kombinierte
Nutzung von Abgas- und Kiihlmittelwdrme kommen gréftenteils Zweikreislaufsysteme
zum Einsatz. Eine kombinierte Nutzung von Abgas- und Kithlmittelwidrme in einem Ein-
kreislaufsystem ist mit einem ND-SRC oder einem NT-ORC-Kreislauf méglich, wurde

bis jetzt aber wegen folgender Griinde nicht weiterverfolgt:

- hohe Exergieverluste aufgrund nicht idealer Prozessfithrung
- Niedertemperatur ORC-Fluide meist nicht thermisch stabil
- Hochtemperatur ORC-Fluide ungeeignet fiir niedrige Verdampfungstemperatu-

ren

Die Wahl des idealen Arbeitsfluides hdngt in entscheidendem Maf3e von dem Tempera-
turniveau der Warmequelle und der Temperaturdifferenz der Wéarmequelle ab. Wie in
Abbildung 1-5 ersichtlich ist, bieten trockene Fluide (Sattdampf mit positivem Gradien-
ten) und isentrope Fluide (Sattdampflinie nahezu isentrop) besonders bei Warmequellen

mit geringer Temperaturdifferenz, wie z.B. beim Kiihlwasser eines Motors grofle Vor-
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teile, da bei nassen Fluiden (Sattdampf mit negativem Gradienten) eine Uberhitzung not-
wendig ist, um bei der Dampfexpansion nicht ins Nassdampfgebiet zu entspannen, was

besonders bei Turbinen zu Problemen fiithren kann.

trockenes Fluid isentropes Fluid nasses Fluid

/ N\
S

ATWérmequelle

A
/C
grfies Q

—— CRC-Prozess Abkuhlkurve der Warmequelle Exergieverlust

—— Nassdampfgebiet

Abbildung 1-5: Schematische Darstellung der Exergieverluste von CRC-Prozessen mit
trockenen, isentropen und nassen Fluiden bei kleinen und gro3en Tem-
peraturdifferenzen der Wéarmequelle

Organische Fluide sind meist trockene oder isentrope Fluide. Wasser ist ein nasses Fluid,
welches bei kleinen Temperaturdifferenzen aufgrund der bendtigten Uberhitzung hohe
exergetische Verluste aufweist und fiir geringe Temperaturniveaus der Warmequelle un-
geeignet ist.

Die ORC- und SRC-Anlagenkonzepte lassen sich fiir eine iibersichtliche Bewertung auf
folgende vier Einkreislaufsysteme reduzieren, welche ebenfalls die Basis fiir die Zwei-

kreislaufsysteme in der Literatur bilden.

- HD-SRC fiir die Abgaswéirmenutzung

- ND-SRC fiir die kombinierte Nutzung von Abgas- und Kiihlmittelwarme
- HT-ORC fiir die Abgaswarmenutzung

- NT-ORC fiir die Kiihlmittelwdrmenutzung

In Tabelle 1-2 sind die Bewertungen der vier Kreisldufe zusammengefasst, unterteilt nach
thermodynamischer und praxisorientierter Betrachtung.

Aus rein thermodynamischer Sicht bietet Wasser durch seine hohe Verdampfungsenthal-
pie im Vergleich zu organischen Fluiden einen Vorteil, da eine hohere Verdampfungs-
enthalpie zu geringeren Massenstromen bei gleicher Leistung der Wéarmequelle fiihrt.
Dies hat den Vorteil, dass die Pumpe kleiner ausféllt und die Pumpenleistung ebenfalls
reduziert wird. Ebenfalls konnen hohe Abgastemperaturen direkt ohne Zwischenkreislauf

genutzt werden, was die Exergieverluste verringert. Nachteile bestehen in der bendtigen
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Uberhitzung des Fluides, wodurch eine reine Nutzung der KiihImittelwirme mit einem
SRC zu einem geringen exergetischen Wirkungsgrad fiihrt. Im ND-SRC kann die Kiihl-
mittelwirme fiir die Verdampfung genutzt werden und die benédtigte Uberhitzung iiber
die Abgaswirme realisiert werden.

Bei der reinen Abgaswirmenutzung bietet der HD-SRC entscheidende Vorteile, da ein
hoher exergetischer Wirkungsgrad erzielt werden kann. Bei niedrigen Abgastemperatu-
ren < 450 °C erzielen der ND-SRC und der ORC ebenfalls hohe exergetische Wirkungs-
grade [9].

Fiir eine vollstdndige Bewertung der unterschiedlichen Einkreislaufsysteme miissen zu-
sétzlich zu den thermodynamischen Bewertungskriterien die Auswirkungen auf den Pra-
xiseinsatz beriicksichtigt werden.

Hierbei weist der HD-SRC entscheidende Nachteile durch das hohe Enthalpiegefille im
Expander bzw. in der Turbine auf. Aufgrund des hohen Enthalpiegefilles ist ein einstufi-
ges Turbinenkonzept nicht moglich, weshalb in der Literatur ausschlieflich Scrollexpan-
der und Dampfmotoren beim HD-SRC zum Einsatz kommen. Diese bieten eine einfache
Regelbarkeit, haben aber aufgrund der vielen beweglichen Teile einen hohen Wartungs-
aufwand. Ebenfalls gelangt Schmiermittel in den CRC, wodurch ein Olabscheider einge-
setzt werden muss, welcher die Anlagenkomplexitit und die Kosten erhoht. Im Nieder-
druck-SRC und in den meisten ORC-Kreisldufen konnen schon bei Leistungen < 10 kW
effiziente, einstufige Turbinen eingesetzt werden.

Hohe Driicke im CRC erfordern hohere Wanddicken der Rohrleitungen und Warmetiber-
trager, was sich wiederum negativ auf die Materialkosten auswirkt. Der HD-SRC weist
das hochste Druckniveau auf. Der ND-SRC wird komplett im Unterdruck betrieben,
wodurch keine Zertifizierung anhand der Druckgeriterichtlinie erfolgen muss. Die nied-
rigen Driicke im ND-SRC machen jedoch hohe Volumenstrome erforderlich, wodurch
die Rohrdurchmesser und Warmeiibertrager groer ausfallen als im HD-SRC und in den
ORCs.

Ein weiterer Vorteil der SRCs ist die thermische Stabilitdt bei hohen Temperaturen und
die Umweltvertraglichkeit, welche bei organischen Fluiden zum Teil nicht gegeben sind.
Ebenfalls ist die Materialkompatibilitdt bei Wasser fiir die meisten Materialien im Anla-
genbau bekannt, welche bei organischen Fluiden zum GroBteil noch erforscht werden
muss.

Insgesamt bietet der ND-SRC viele Vorteile bei den praxisbezogenen Bewertungspunk-
ten, wurde in der Literatur aufgrund des geringen thermischen Wirkungsgrades bis jetzt
jedoch nicht weiter untersucht. Lediglich die Veroffentlichung von Dolz et al. [9] liefern
eine grobe Abschitzung des zu erzielenden Wirkungsgrades, ziehen aber nicht die Mog-
lichkeit eines optimierten Anlagenkonzeptes mit starker Uberhitzung des Dampfes und

Verwendung eines Rekuperators in Betracht.
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Die verdffentlichten Forschungsergebnisse zeigen eine hohe Diskrepanz zwischen theo-
retischen und experimentellen Ergebnissen, was in Abbildung 1-6 anhand der exergeti-
schen Wirkungsgrade ausgewihlter Arbeiten zusammengefasst ist. Mit der reinen Abgas-
warmenutzung lédsst sich theoretisch ein exergetischer Wirkungsgrad von ca. 74 % erzie-
len [9]. Experimentelle Ergebnisse belegen dagegen bei der reinen Abgaswirmenutzung
einen exergetischen Wirkungsgrad von knapp 30 % mit einem HT-ORC [13]. Auch Her-
stellerangaben von kommerziellen Anlagen wie z.B. der Firma Conpower (siche Wimmer
[16]), liegen mit einem exergetischen Wirkungsgrad von ca. 42 % bei ca. 57 % des in der
Theorie berechneten. Ringler [10] liefert bei der Untersuchung eines NT-ORC Systems
zur kombinierten Nutzung von Kiihlmittel- und Abgaswédrme dhnliche Ergebnisse. So er-
reichen die experimentellen Ergebnisse ca. 50 % des ideal berechneten exergetischen
Wirkungsgrades.

Zahlreiche theoretische Untersuchungen belegen, dass mit Zweikreislaufsystemen ein ho-
her exergetischer Wirkungsgrad erzielt werden kann. In der Literatur wurden bis jetzt
jedoch noch keine belastbaren experimentellen Ergebnisse verdffentlicht, die diese Werte

belegen.

|:| idealisierte Simulation

|:| Simulation mit realistischen Komponentenwirkungsgraden

|:| experimentelle Ergebnisse

|:| Herstellerangaben aus der freien Wirtschaft
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Abbildung 1-6: Vergleich exergetischer Wirkungsgrade von unterschiedlichen Nach-
schaltprozessen zur Abwirmeverstromung von Verbrennungsmotoren
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Bewertung der relevanten CRC-Einkreislaufsysteme zur Abwérmenut-

zung aus thermodynamischer und praxisbezogener Sichtweise

Tabelle 1-2:
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Die hohen Abweichungen zwischen simuliertem und experimentell ermitteltem exergeti-
schen Wirkungsgrad begriinden sich in vielen Fillen iiber eine schlechte Auslegung des
Expanders bzw. der Turbine [3,15]. Aus diesem Grund stellt die Expander-/Turbinenent-
wicklung eine Schliisselkomponente im ORC und SRC dar.

Die dargestellten exergetischen Wirkungsgrade unterschiedlicher CRC-Anlagen in Ab-
bildung 1-6 bilden den aktuellen Stand der Technik ab und konnen fiir die thermodyna-
mische Bewertung anderer Anlagenkonzepte verwendet werden. Das ausgereifteste Kon-
zept stellt hierbei der HD-SRC mit einem exergetischen Wirkungsgrad von ca. 42 % zur
reinen Abgaswirmenutzung dar. Aus diesem Grund wird der HD-SRC im Folgenden als
Referenzanlage fiir die thermodynamische Bewertung anderer Anlagenkonzepte verwen-
det.

1.3 Zielsetzung

Wie aus Kapitel 1.2 hervorgeht, sind der ORC und der SRC die einzigen Konzepte zur
Abwirmeverstromung von Verbrennungsmotoren im KWK-Bereich, die derzeit das Po-
tential haben, einen wirtschaftlichen Betrieb zu gewéhrleisten. Welcher Kreislauf fiir den
jeweiligen Anwendungsfall besser geeignet ist, hingt von vielen Faktoren ab und lasst
sich nicht einheitlich beantworten.

Aus der Literatur geht jedoch hervor, dass der SRC bis jetzt ausschlieBlich fiir die Ver-
wertung von Abgaswirme zum Einsatz kommt. Bis jetzt sind keine Verdffentlichungen
bekannt, die eine thermodynamische und wirtschaftliche Bewertung eines Nieder-
druck-SRC zur gleichzeitigen Abwiarmenutzung von Kiihlmittel- und Abgaswérme in ei-
nem Einkreislaufsystem genauer untersuchen, obwohl dieser Vorteile beim Turbinende-
sign, der Anlagenkomplexitit und bei sicherheitstechnischen Aspekten aufweist.

Wie in Kapitel 1.2.3 erldutert wurde, hat der Niederdruck-SRC den Nachteil, dass die
Rohrleitungen und Wérmeiibertrager aufgrund der hohen Dampfvolumenstrome im Ver-
gleich zum ORC und Hochdruck-SRC wesentlich groBer ausfallen. Aus diesem Grund
beschrinkt sich diese Arbeit hauptsdchlich auf Anwendungsgebiete, bei denen Baugrofle
und Gewicht der Anlage keinen hohen Einfluss auf die Realisierbarkeit und Wirtschaft-
lichkeit der Anlage nehmen. Ein grof8es Anwendungsgebiet liegt hier bei motorbetriebe-
nen BHKWen.

Ausgehend von der Beschrankung des Anwendungsgebiets auf motorbetriebene BHKWe

sollen die folgenden Hypothesen untersucht werden.

1. Aufgrund der Nutzung von Abgas- und Kiihlmittelwidrme kann die verwertbare
Nutzwérme durch die Verwendung eines Niederdruck-SRC signifikant gesteigert
werden, ohne die Anlagenkomplexitit, im Vergleich zu Anlagenkonzepten zur

reinen Abgaswarmenutzung, stark zu erhohen. So konnen bei Kiihlmitteltempe-
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raturen von > 95 °C hohere elektrische Nutzleistungen erzielt werden als in ver-
gleichbaren Nachschaltprozessen, obwohl der thermische Wirkungsgrad des Nie-
derdruck-SRC geringer ist.

2. Aufgrund des niedrigeren Druckniveaus, der hohen Nutzleistung und dem gerin-
gen Druckverhiltnis in der Turbine kann bereits bei kleineren Leistungen ein ef-
fizientes Turbinenkonzept realisiert werden. Ebenfalls ist das Druckgefille in ei-
ner einstufigen Turbine zu realisieren, was einen positiven Einfluss auf die spezi-
fischen Anlagenkosten hat.

3. Durch die geringe Anlagekomplexitit konnen geringere spezifische Kosten

(€/kWe) erreicht werden als mit vergleichbaren Nachschaltprozessen.

Um diese Hypothesen zu tiberpriifen, soll ein stationdres Simulationsmodell, basierend
auf den Auslegungsberechnungen erstellt werden, mit welchem die Anlagenzustinde in
Voll- und Teillast berechnen werden konnen. Das Simulationsmodell und die Ausle-
gungsberechnungen sollen anhand eines Priifstands validiert werden, so dass am Ende die
Genauigkeit der theoretischen Berechnungen abgeschitzt werden kann und basierend auf
den theoretischen Berechnungen, eine hinreichend genau Skalierung auf unterschiedliche

Leistungsklassen vorgenommen werden kann.

1.4 Aufbau der Arbeit

Das Vorgehen fiir die systematische Bewertung des Niederdruck-SRCs ist in Abbil-
dung 1-7 dargestellt.

In einem ersten Schritt wird der Verbrennungsmotor als Warmequelle genauer analysiert.
Anhand der Abgas-/Kiihlmitteltemperatur und der Aufteilung der Warmeleistung auf die
beiden Wirmequellen kann das Grundkonzept fiir einen ND-SRC erstellt werden.
Anhand der thermodynamischen Analyse der Warmequelle und des erstellten Grundkon-
zepts wird ein erstes Anlageschaltbild entworfen und die Anlage mit der Kraftwerkssi-
mulationssoftware Ebsilon®Professional abgebildet.

Um die idealen Betriebsparameter zu definieren, werden die Betriebsparameter von di-
versen Verbrennungsmotoren analysiert, ein geeigneter Motor fiir eine exemplarische
Untersuchung ausgewdhlt und in die stationidre Kraftwerkssimulation implementiert.
Uber die Betriebsparameter dieses Motors kénnen die idealen Betriebsparameter der An-
lage bestimmt werden. Die Bestimmung der idealen Betriebsparameter ist dabei immer
ein Kompromiss zwischen den theoretisch machbaren Betriebsparametern und den in Re-
alitdt wirtschaftlich realisierbaren Parametern (obere Gradigkeit, Druckverhéltnis Tur-
bine, etc.). Um hier den idealen Kompromiss zu finden, wird anhand der Auslegungs-
rechnungen durch Parameterstudien ermittelt, welche oberen Gradigkeiten wirtschaftlich

sinnvoll sind und welches Druckverhéltnis in der Turbine kosteneffizient realisierbar ist.
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Der Erkenntnisgewinn aus den Auslegungsrechnungen dient wiederum als Vorgabe fiir
die stationdre thermodynamische Simulation. Nach Anpassung der stationdren Simula-
tion an die Ergebnisse der Auslegungsrechnungen kann dann ein Priifstand fiir die Vali-
dierung der Simulation und der Auslegungsrechnungen konstruiert werden.

Anhand der validierten Berechnungsverfahren wird daraufhin ein Vergleich mit anderen
Anlagenkonzepten und eine erste Abschétzung iiber die Kosten eines Prototyps vorge-

nommen.

Projektidee:
Niederdruck-Wasser-/Dampfkreislauf
flir BHKW-Abwarmenutzung
(Kapitel 1)

|

Theoretische Analyse des
Anlagenkonzepts
(Kapitel 2)

:

Anlagenkonzept Warmequelle
(Kapitel 2.1) (Kapitel 2.2)

|

Potentialanalyse (maximal
moglicher Wirkungsgrad,
Leistungssteigerung BHKW)
(Kapitel 2.2)

Idealisiertes
Simulationsmodell
(Kapitel 2.2)

Wirtschaftlichkeits-
betrachtung

Berechnungsmethoden Thermodynamisches (Kapitel 2.3)

—  fir WUs und Turbine Simulationsmodell |—

(Kapitel 3) (Kapitel 4)

Priifstandsauslegung
und Regelungskonzept
(Kapitel 4)

l

Validierung Messwertaufnahme und Validierung
Messwertanpassung
(Kapitel 5)

Auslegung und
Kostenkalkulation
GroRanlage
(Kapitel 6)

Bewertung auf

wirtschaftliche

Realisierbarkeit
(Kapitel 6)

Abbildung 1-7: Vorgehen zur thermodynamischen und wirtschaftlichen Bewertung des
Niederdruck-SRCs
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Grundlagen zur Bewertung des ND-SRC

2 Grundlagen zur Bewertung des ND-SRC

Im Folgenden wird die Funktionsweise des ND-SRC genauer erldutert. Anhand einer ide-
alisierten thermodynamischen Simulation wird das Potential des ND-SRC in Bezug auf
den elektrischen Wirkungsgrad, die elektrische Leistungssteigerung von BHKW-Moto-
ren und den exergetischen Wirkungsgrad dargestellt. Die Potentialanalyse dient in dieser
Arbeit der Bewertung der erzielten Wirkungsgrade im Demonstrator.

Ebenfalls werden im diesem Kapitel die Grundlagen zur Bewertung der wirtschaftlichen
Realisierbarkeit erldutert. Dafiir werden die maximalen spezifischen Kosten des ND-SRC
exemplarisch fiir den Standort Deutschland unter Beriicksichtigung des aktuellen
KWK-Gesetzes berechnet.

2.1 Funktion des Niederdruck-Wasser-/Dampfkreislaufs

In diesem Kapitel sollen die Grundidee des Niederdruck-SRCs und die theoretischen Vor-
und Nachteile aus thermodynamischer Sicht genauer erldutert werden. Zudem werden
zweil unterschiedliche Anlagenkonzepte fiir die Realisierung des Niederdruck-SRC vor-
gestellt und die Vor- und Nachteile in Bezug auf Sicherheit, Umweltschutz und Baugrof3e

genauer dargestellt.
2.1.1 Grundidee und thermodynamische Vor- und Nachteile

Die Grundidee der Verwendung eines Niederdruck-SRC zur Leistungssteigerung eines
BHKWs ist zum einen die Erhohung der nutzbaren Warmeleistung im Vergleich mit ei-
nem Hochdruck-SRC, welcher nur die Abgaswérme eines Verbrennungsmotors nutzen
kann. Zum anderen sollen Exergieverluste durch eine bessere Prozessfiithrung reduziert
werden. Letzteres wird exemplarisch durch Abbildung 2-1 und Abbildung 2-2 verdeut-
licht. In Abbildung 2-1 ist die Abkiihlkurve des Abgases unter Verwendung eines einfa-
chen Hochdruck-SRC zur reinen Abgaswirme Nutzung dargestellt, wohingegen in Ab-
bildung 2-2 die Abkiihlkurven von Abgas, Rekuperator (Dampf) und Kiihlmittel des
BHKWs unter Verwendung eines Niederdruck-SRC dargestellt sind. Die blau schraffier-
ten Flachen im T-s-Diagramm stellen dabei den Exergieverlust dar.

Die Exergieverluste im Hochdruck-SRC konnen iiber das Druckniveau, den Pinchpoint
und den Uberhitzungsgrad beeinflusst werden. Der Niederdruck-SRC bietet aufgrund der
zwel zusitzlichen Warmeiibertrager mehr Freiheitsgrade, um den Prozess an die Randbe-
dingungen der Warmequelle anzupassen, so dass anhand der Auswahl geeigneter Ausle-
gungsparameter die Moglichkeit besteht, die Exergieverluste signifikant zu reduzieren.
Zusitzlich kann das Warmeiibertragerkonzept an die Randbedingungen der Warmequelle

angepasst werden, wie die moglichen Anlagenkonzepte in Kapitel 2.1.2 zeigen.
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Abbildung 2-1: Beispielhafter Prozess der Nutzung von Abgaswdrme mittels eines
Hochdruck-SRC im 9 -s-Diagramm
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Abbildung 2-2: Beispielhafter Prozess der Nutzung von Abgaswérme mittels eines Nie-
derdruck-SRC im 9 -s-Diagramm

2.1.2 FlieBbilder unterschiedlicher Anlagenkonzepte

Das ideale Anlagenkonzept fiir einen Niederdruck-Wasser-/Dampfkreislauf muss je nach
verwendetem Motor an die gegebenen Randbedingungen angepasst werden. Die weiteren
Untersuchungen zur Anlagenverschaltung in dieser Arbeit basieren auf der Patentschrift
von Gotter [19], welche die Nutzung der kompletten Kiihlmittel- und Abgaswérme in
einem Niederdruck-SRC beschreibt.
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Ein wichtiger Punkt, der die Anlagenkomplexitét erhoht, ist die Verwendung einer Ab-
gasriickfiihrung (AGR). In Dieselmotoren kommt diese Technik hauptsidchlich zur Re-
duktion der Stickoxidemissionen zum FEinsatz, wohingegen in Ottomotoren die AGR
hauptsdchlich zur Reduktion der Ladungswechsel im Teillastbereich eingesetzt wird.
Viele mit Erdgas betriecbene BHKWe arbeiten aufgrund der hohen Zahl an Volllast-Be-
triebsstunden ohne AGR, weshalb der Niederdruck-SRC in dieser Arbeit nur fiir den Be-
triecb ohne AGR untersucht wird. Ausgehend von diesen Randbedingungen wurde das
Anlagenschaltbild in Abbildung 2-3 erstellt.

Gasmotor
Verdampfer 7

Uberhitzer ‘ 9
Turbine -
Kondensator

Kondensatpumpe 7
Kiihlmittelpumpe (m) 5

NN R W=

Abbildung 2-3:  Anlagenschaltbild des Niederdruck-SRC

Die Kondensatpumpe fordert das Arbeitsfluid in den Verdampfer. Die Verdampfung des
Wassers wird iiber die KiihImittelwdrme des Motors, die Restwiarme des Dampfes nach
der Turbine und die Abgaswirme realisiert. Der Sattdampf wird im Uberhitzer anhand
der Abgaswirme liberhitzt und anschlieBend in der Turbine entspannt. Da sich der Dampf
nach der Turbine im iiberhitzen Zustand befindet, kann ein Teil der Warmeleistung im
Dampf fiir die Verdampfung genutzt werden, bevor er im Kondensator kondensiert wird.
Ausgehend von dem Schaltbild in Abbildung 2-3 stellt sich die Frage, unter welchen
Randbedingungen die Verwendung eines Rekuperators und die Verwendung der Abgas-
wirme im Verdampfer wirtschaftlich sind. Ein Faktor, der darauf einen entscheidenden
Einfluss hat, ist die Aufteilung der Abwirme auf Abgas und Kiihlmittel. Je nach Moto-
rentyp und verwendeter Technik konnen die Abgastemperatur und die Aufteilung der
Wirmemengen stark variieren. Ein weiterer Faktor ist die Auslegung des Uberhitzers. Je
mehr Abgaswirme fiir die Uberhitzung verwendet wird, umso geringer ist die Rest-
wérme, die fiir die Verdampfung genutzt werden kann.

Bei modernen Motoren ist die Abgastemperatur durch wirkungsgradsteigernde MafBnah-
men wie Turbolader oder Verwendung des Miller-Verbrennungsverfahren meist gerin-
ger, wodurch die Abgastemperatur nach dem Uberhitzer ebenfalls sinkt. Dies kann die
Nutzung der Abgaswidrme im Verdampfer unwirtschaftlich machen. Ebenfalls ist eine

starke Uberhitzung bei geringen Abgastemperaturen nicht moglich, was dazu fiihren
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kann, dass die Verwendung eines Rekuperators unwirtschaftlich ist. Daher miissen, zu-
sdtzlich zu dem Anlagenkonzept in Abbildung 2-3, folgende Varianten bei der Wirt-

schaftlichkeitsbetrachtung mit ins Kalkiil gezogen werden.

1. Verdampfer ohne Rekuperator und Abgaswirmetauscher
2. Verdampfer ohne Rekuperator

3. Verdampfer ohne Abgaswérmetauscher

Da aus rein thermodynamischer Sicht das Anlagenkonzept in Abbildung 2-3 den héchs-
ten Wirkungsgrad erzielt, dient dieses als Basis fiir die theoretischen und experimentellen
Untersuchungen. Die weiteren Anlagenkonzepte dienen als mogliche Varianten, um die

spezifischen Investitionskosten zu senken.
2.1.3 Vorteile in Bezug auf Sicherheit, Umweltschutz und Baugrofe

Auch wenn der elektrische Wirkungsgrad und die spezifischen Anlagenkosten von Nach-
schaltprozessen wichtige Faktoren bei der Auswahl des idealen Anlagentyps fiir die ge-
gebene Wiarmequelle darstellen, konnen weitere Faktoren ebenfalls einen hohen Stellen-

wert in der Entscheidungsfindung einnehmen. Weitere wichtige Parameter sind:

o Gefdhrdungspotential

» Brennbarkeit

» Toxizitét
o Gesetzliche Randbedingungen

»  Fo6rderprogramme fiir Technologien

» Auflagen zur Anlagengenehmigung (z.B. Druckgeriterichtlinie)
o Umweltvertriglichkeit

= Global Warming Potential

* Ozonvertriglichkeit

* Auswirkung auf Gewésser und Boden

Betrachtet man das Konzept des Niederdruck-SRC im Vergleich zum ORC und Hoch-
druck-SRC, so ergeben sich Vorteile in Bezug auf das Gefahrdungspotential. Durch die
Verwendung von Wasser und dem Druckniveau unterhalb des Atmosphérendrucks ist das
Gefdhrdungspotential beim Niederdruck-SRC wesentlich geringer als bei beiden Ver-
gleichsprozessen. Aufgrund des niedrigen Druckniveaus féllt der Niederdruck-SRC nicht
unter die Druckgeriterichtlinie, welche bei technischen Anlagen mit einem inneren Uber-
druck von > 0,5 bar Anwendung findet und muss diesbeziiglich nicht genehmigt werden.
Ebenfalls bietet Wasser als Arbeitsmedium entscheidende Vorteile gegeniiber ORC in
Bezug auf Umweltvertraglichkeit und Toxizitit, wodurch nicht die Gefahr besteht, dass
der Anlagenbetrieb durch Anderung politischer Rahmenbedingungen untersagt wird. Das

ermOglicht dem Anlagenbetreiber eine hohe Planungssicherheit.
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Die Vorteile des Niederdruck-SRC in diesen Bereichen konnen dazu beitragen, dass der
Niederdruck-SRC bei etwa gleichen spezifischen Anlagenkosten und einer etwa gleich
groflen Steigerung der elektrischen Nutzleistung von BHKWen gegeniiber ORC- und
Hochdruck-SRC-Anlagen bevorzugt verwendet wird.

2.2 Theoretisches Potential des Niederdruck-SRC

Das Potential eines Rankine-Cycle in Bezug auf den elektrischen Wirkungsgrad hingt in
entscheidendem MafBe vom Temperaturniveau der Wéarmequelle ab. Um den maximal
moglichen elektrischen Wirkungsgrad des Niederdruck-SRC zu ermitteln, muss zunéchst
die Wiarmequelle bekannt sein. Da jeder BHKW-Motor andere Parameter fiir den Betrieb
eines Rankine-Cycle bietet, werden im Folgenden typische Leistungs- und Temperatur-
bereiche von BHKW-Motoren vorgestellt. Anhand einer idealisierten stationdren thermo-
dynamischen Simulation mit der Software Ebsilon®Professional wird der maximal mog-
liche Wirkungsgrad des Niederdruck-SRC bei unterschiedlichen Randbedingungen der
Wirmequelle ermittelt.

2.2.1 Analyse der Abwéirme von Verbrennungsmotoren

Fiir den Betrieb eines Niederdruck-SRC haben die folgenden Faktoren einen entschei-

denden Einfluss auf den maximal erzielbaren elektrischen Wirkungsgrad.

o Abgastemperaturen
o Vor- und Riicklauftemperatur des Kiihlmittels

o Verteilung von Warmeleistung auf Kiihlmittel und Abgas

Gemal Basshuysen und Schéfer [5] wird die Abgastemperatur und die Leistungsvertei-
lung auf Abgas und Kiihlmittel durch unterschiedliche Faktoren beeinflusst, wie z.B. der
Motorentyp, die Abgasnachbehandlung, die Turboaufladung etc.
Die Kiihlmitteltemperatur variiert dabei in einem relativ kleinen Temperaturbereich von
ca. 90 - 120°C Riicklauftemperatur und 85 — 115 °C Vorlauftemperatur. Die Abgastem-
peratur variiert aufgrund der oben genannten Griinde stérker. In den meisten Fallen liegt
die Abgastemperatur nach [5] aber in einem Bereich zwischen 250 — 900 °C. Der Bereich
ist maf3geblich durch den eingesetzten Abgaskatalysator sowohl nach oben als auch nach
unten begrenzt, da dieser nur in einem bestimmten Temperaturbereich optimal arbeitet.
Moderne BHKWe haben je nach Leistungsklasse und verwendeter Technik einen elektri-
schen Wirkungsgrad von 19 bis zu 49 % [2]. Der elektrische Wirkungsgrad wird dabei in
den meisten Féllen iiber den Heizwert H,, wie folgt berechnet.

P el

Mprennstoff * Hu

Ner = (2.2-1)

In der fiir diese Arbeit interessanten Leistungsklasse von 50 kW bis zu 1 MW werden
elektrische Wirkungsgrade von maximal 45 % erreicht. Dabei steigt der Wirkungsgrad

mit der Leistungsklasse des Motors an. BHKWe im unteren Leistungsbereich von 50 kW
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erreichen dabei einen elektrischen Wirkungsgrad von maximal 37 %. Das bedeutet, dass
maximal ca. 63 % der tiber den Brennstoff zugefiihrten Leistung als thermische Leistung
fiir einen Nachschaltprozess zur Verfiigung stehen. Die nutzbare thermische Leistung teilt
sich dabei auf das Kiihlwasser und die Abgaswirme auf. Laut [5] entfallen dabei zwi-
schen 42 — 58 % auf die Kiihlmittelwérme. Das bedeutet, dass das Verhéltnis von Abgas-
zu Kiihlmittelwdrme zwischen ca. 0,72 und 1,38 variiert.

Die Kiihlmittelwdrme beeinflusst dabei den Verdampferdruck, da diese das geringste
Temperaturniveau aufweist. Die Abgastemperatur begrenzt die Uberhitzungstemperatur
des Dampfes. Die Verteilung der Wérmeleistung auf Kiihlmittel und Abgas kann eben-
falls die Uberhitzungstemperatur begrenzen. Wird beispielsweise die Abgasleistung sehr
klein im Verhiltnis zur Kiihlmittelleistung, wiirde dies die maximale Uberhitzungstem-
peratur negativ beeinflussen. Im Fall einer sehr hohen Abgasleistung im Vergleich zu
Kiihlmittelleistung wiirden die Exergieverluste stark ansteigen, da die Temperatur nach
dem Uberhitzer ansteigt und ein groBer Teil der Abgasleistung auf einem hohen Tempe-
raturniveau zur Verdampfung genutzt wird.

Damit sind die grundlegenden Randbedingungen fiir den Betrieb eines Niederdruck-SRC
fiir die weitere Potentialanalyse definiert (siche Tabelle 2-1). Die Auswabhl eines geeig-

neten Motors fiir experimentelle Untersuchungen erfolgt in Kapitel 4.2.

Tabelle 2-1: Betriebsparameter von Verbrennungsmotoren
Betriebsdaten Verbrennungsmotor Wertebereich
Kiihlmittel Vorlauftemperatur 85-115°C
Verhiltnis von Kiihlmittel- zu Abgaswérme 0,7bis 1,4
Abgastemperatur 250 -900 °C

2.2.2 ldealisierte stationidre Simulation des Niederdruck-SRC

Anhand einer idealisierten, stationdren Simulation des SRC wird das theoretische Poten-
tial des Dampfkreislaufs in Bezug auf den elektrischen Wirkungsgrad und die Wirkungs-
gradsteigerung des BHKWs berechnet. Als Simulationssoftware kommt Ebsilon®Profes-
sional zum Einsatz. Ebsilon®Professional bietet die Moglichkeit liber vorprogrammierte
Komponenten komplexe thermodynamische Anlagen zu simulieren. Dafiir wird basie-
rend auf den Energiebilanzen der Komponenten ein Gleichungssystem erstellt, welches
iiber einen Losungsalgorithmus berechnet wird. Anhand hinterlegter Kennlinien fiir die
Komponenten kénnen Teillastpunkte berechnet werden. Auf Basis des Anlagenschalt-
bilds in Abbildung 2-3 wurde das in Abbildung 2-4 dargestellte Simulationsmodell in

Ebsilon®Professional erstellt.
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Fiir die idealisierte Simulation zur Potentialanalyse werden die Komponenten des Nie-
derdruck-SRC zunéchst ohne Warmeverluste und mit einem inneren Komponentenwir-
kungsgrad von 100 % angenommen. Die Griadigkeiten der Warmeiibertrager werden auf
10 K festgelegt. Der Kondensatordruck wird auf einen minimalen Wert von 0,2 bar fest-
gelegt, da eine Kondensationstemperatur von 60 °C nicht unterschritten werden soll, um
bei 10 K oberer Gradigkeit des Kondensators eine Brauchwassererwarmung auf 50 °C
gewihrleisten zu konnen. Unterhalb von 50 °C gibt es kaum Anwendungen, bei denen
eine nachgeschaltete Nutzung der Abwéarme des ND-SRC moglich ist. Ein Temperaturni-
veau ab 50 °C kann jedoch sinnvoll zur Beheizung von Gebéduden (z.B. FuBbodenhei-
zung) eingesetzt werden.

Fiir die Potentialanalyse wurde das in Ebsilon®Professional vorhandene BHKW-Modul
verwendet. Das BHKW-Modul ist so aufgebaut, dass liber Kennlinien sowohl die Wir-
meverluste als auch der elektrische Wirkungsgrad und die Aufteilung der Abwérme auf
Kiihlmittel und Abgas abgebildet werden konnen. Die Warmeverluste des BHKWs und
der elektrische Wirkungsgrad wurden konstant gehalten und die Aufteilung der Abwérme
auf Abgas- und Kiihlmittel variiert. Ebenfalls wurde die Kiihlmittel-Vorlauftemperatur
variiert. Steigt die Abgasleistung im Vergleich zur Kiihlmittelleistung, resultiert dies in
einer hoheren Abgastemperatur, da der Abgasmassenstrom konstant bleibt. Dies wirkt
sich wiederum auf die Uberhitzungstemperatur aus.

Fiir die Potentialanalyse wurde von einem Erdgas-BHKW in der Leistungsklasse von ca.
50 kW ausgegangen. Analog zu Kapitel 2.2.1 wurde folgende Annahmen fiir die Simula-

tion getroffen.

- Der elektrische Wirkungsgrad (Formel 2.2-1) des Motors betragt 37%.

- Die Wirmeverluste des Motors betragen 5 % der zugefiihrten Leistung.

- Die Temperaturdifferenz zwischen Vor- und Riicklauf des Motorkiihlwassers be-
tragt 5 K.

Analog zu den Ergebnissen in Kapitel 2.2.1 werden in der Parametervariation das Ver-
hiltnis von Abgas- zu Kiihlmittelwdrme von 0,7 bis 1,5 und die Kiihlmittel-Vorlauftem-
peratur zum Motor von 85 °C bis 115 °C variiert. Bei einer oberen Gradigkeit von 10 °C

im Verdampfer resultiert dies in einer Verdampfungstemperatur von 75 °C bis 105 °C.
2.2.3 Ergebnisse und Diskussion

In Abbildung 2-5 sind die Ergebnisse der Parametervariation mit dem idealisierten Simu-
lationsmodell dargestellt. Wie zu erkennen ist, bietet der Niederdruck-SRC trotz des re-
lativ geringen elektrischen Wirkungsgrades von ca. 9 % bis 23 % das Potential, die elekt-
rische Leistung eines BHKWs um ca. 13 % bis 34 % zu steigern. Die Aufteilung der Ab-
wiarme auf Abgas und Kiihlmittel hat dabei im Vergleich zur verwendeten Kiihlmittel-

temperatur einen geringen Einfluss auf die Leistungssteigerung des BHKWs.
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Abbildung 2-5:

Grundlagen zur Bewertung des ND-SRC

TNel,ND-SRC ——

R —

Pel,ND-SRC
Pel,BHKW

—

NND-SRC
Ncarnot

Theoretisch maximal erzielbarer elektrischer Wirkungsgrad des Nie-
derdruck-SRCs (oben), maximal erzielbare Leistungssteigerung des
BHKWs (Mitte) und exergetischer Wirkungsgrad (unten) bei unter-
schiedlichen Kiihlmitteltemperaturen und unterschiedlicher Verteilung
der Abwirme des BHKWs auf Abgas und Kiihlmittel
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Wie aus Kapitel 1.2 hervorgeht, kdnnen mit Hochtemperatur-ORC- und Hoch-
druck-SRC- Anlagen Leistungssteigerungen von ca. 13 % erreicht werden. Damit der
Niederdruck-SRC konkurrenzfiahig zu den Vergleichsanlagen ist, wird eine Leistungs-
steigerung von mindestens 13 % als Zielwert definiert. Die Ergebnisse aus Abbildung 2-5
zeigen, dass unter Verwendung niedriger Kiihlmittel-Vorlauftemperaturen von 85 °C die
Wirkungsgradsteigerung aus rein theoretischer Sicht realisierbar ist. Da in dieser Simu-
lation weder Warmeverluste noch Komponentenwirkungsgrade beriicksichtigt wurden,
ist davon auszugehen, dass eine 13 %ige Wirkungsgradsteigerung des BHKWs nur bei
Temperaturen deutlich iiber 85 °C erreicht werden kann. Daher beschrinken sich die wei-
teren Untersuchungen auf Kiihlmittel-Vorlauftemperaturen oberhalb von 100 °C.

Diese Analyse zeigt, dass der Niederdruck-SRC unter Verwendung von Kiihlmitteltem-
peraturen ab ca. 100 °C in Bezug auf die mogliche Wirkungsgradsteigerung von BHK-
Wen im Vergleich zu Hochtemperatur-ORC und Hochdruck-SRC konkurrenzfihig ist.
Um die Effizienz des Niederdruck-SRC bewerten zu konnen, wurde der exergetische
Wirkungsgrad anhand der Formel 1.1-3 berechnet und in Abbildung 2-5 dargestellt. Die
Ergebnisse zeigen, dass der exergetische Wirkungsgrad des Niederdruck-SRC besonders
bei kleinen Abgasleistungen und hohen Kiihlmitteltemperaturen hohe Werte von bis zu
68 % erzielen kann.

Diese Analyse erlaubt jedoch noch keine Aussage tiber die technische und wirtschaftliche
Realisierbarkeit des Anlagenkonzepts. Um eine Aussage iiber die wirtschaftliche Reali-
sierbarkeit zu treffen, werden im Folgenden die Zielwerte fiir die spezifischen Anlagen-

kosten definiert, welche fiir einen wirtschaftlichen Betrieb erreicht werden miissen.
2.3  Wirtschaftliche Betrachtung von KWK-Anlagen

Die wirtschaftliche Realisierbarkeit fiir KWK-Anlagen hingt von vielen Einflussfaktoren
ab (z.B. Einspeisevergiitung, Stromeigennutzung, Stromgestehungskosten etc.). Daher
werden im Folgenden die Einflussfaktoren genauer erldutert und auf Basis der Berech-
nungsmethode der dynamischen Amortisationszeit die Zielwerte fiir die maximalen spe-
zifischen Anlagenkosten in €/kW, definiert, unter denen ein wirtschaftlicher Betrieb des
Niederdruck-SRC moglich ist. Diese Zielwerte dienen am Ende der Arbeit der wirtschaft-

lichen Bewertung des Anlagenkonzepts.
2.3.1 Einflussfaktoren

Bei der Berechnung der Wirtschaftlichkeit gehen viele Faktoren ein, die sich zum Teil
iiber die Lebensdauer der Anlage dndern konnen. Im Folgenden sind die Einflussfaktoren

aufgelistet.

- Einspeisevergiitung (mit/ohne Foérderung)
- Bezugskosten fiir Strom

- Stromgestehungskosten (Hohe der Warmegestehungskosten)
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- aktueller Zinssatz

- Anteil Stromeigennutzung
- Wartungskosten der Anlage
- Lebensdauer der Anlage

- geforderte Amortisationszeit der Anlagenbetreiber

Die Einspeisevergiitung fiir Strom, die Bezugskosten flir Strom, die Warmegestehungs-
kosten und die Zinsentwicklung kénnen fiir die Lebensdauer eines Nachschaltprozesses
zu Beginn der Planungsphase nur abgeschitzt werden.

Die Wartungskosten, der Anteil der Stromeigennutzung und die Lebensdauer konnen
iiber die Auslegung der Anlage relativ genau bestimmt werden.

Neben diesen Faktoren muss jedoch auch die Zielsetzung des Anlagenbetreibers bertick-
sichtigt werden. Hier kann zwischen zwei Absichten unterscheiden werden. Einerseits
kann die Effizienzsteigerung des Gesamtsystems im Vordergrund stehen. In diesem Fall
wiirde die Amortisationszeit auf die Lebensdauer der Anlage festgelegt. Andererseits
steht bei den meisten Anlagenbetreibern jedoch der finanzielle Vorteil im Vordergrund,
wodurch die geforderte Amortisationszeit deutlich unter der erwarteten Lebensdauer der
Anlage liegen sollte.

In dieser Arbeit wird exemplarisch flir den Standort Deutschland eine Wirtschaftlichkeits-
berechnung durchgefiihrt, unter Beriicksichtigung der Forderpauschalen des aktuellen
KWK-Gesetzes. Es wird davon ausgegangen, dass sich die Anlage am Ende des Forder-
zeitraums amortisiert haben muss, um die maximalen spezifischen Investitionskosten
(€/kW,,;) zu definieren, welche nicht tiberschritten werden diirfen. Dazu wird eine Para-
metervariation, unter Berilicksichtigung der aktuellen Strompreise, Erdgaspreise und Ein-

speisevergiitungen fiir Strom in der Bundesrepublik Deutschland durchgefiihrt.
2.3.2 Berechnungsmethode

Die Berechnung der Wirtschaftlichkeit erfolgt in dieser Arbeit iiber die Methode der dy-

namischen Amortisationszeit. Diese wird {iber folgende Formel berechnet:

In ( EOI )
__ \Eg—=I-(q=1) 2.3-1
DA =
In (q)
mit
DA dynamische Amortisationszeit / a
Eo; Gewinn ohne Investitionskosten / €-a™!
1 Investitionskosten / €
q Zinsfaktor

Ausgehend von dieser Formel konnen die spezifischen Anlagenkosten fiir eine definierte

dynamische Amortisationszeit wie folgt berechnet werden.
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Eo;
(Eor - eDA~1n(q)) (2.3-2)
q-—1
Anhand der zugrunde gelegten Anlagenleistung kdnnen die spezifischen Anlagenkosten

| =

berechnet werden:

I
= — (2.3.3)
P el
Der generierte jéhrliche Gewinn {iber den Niederdruck-SRC ohne Beriicksichtigung der
Investitionskosten wird dabei iiber folgende Formel berechnet.

EOI = Kel,Erlt')s - KWérme,Gestehung - KWuI (2-3'4)

Kei Eriss Erlés aus elektrischer Energie / €-a™!
Kwirme,gest. Wérmegestehungskosten / €-a™!
Kyui Kosten fiir Wartung und Instandhaltung / €-a’!
Dabei berechnen sich die jahrlichen Erlose aus elektrischer Energie und die Warmegeste-

hungskosten wie folgt.

Keeriss = Weren - (KEN - KEEGAO%) + Weigsp - (Kesp + Krs) (2.3-5)

KWérme,Gestehung = Weren * Kprennstoss Nges.,BHKW (2.3-6)
mit

WeiEn elektrische Arbeit pro Jahr (Eigennutzung) / kWh-a™!

Wei Esp elektrische Arbeit pro Jahr (Einspeisung) / kWh-a™!

Ken Stromkosten Eigennutzung / €-kWhe™!

Kgec 40% EEG-Umlage (40 % bei Eigennutzung) / € kWhe™!

Kgsp Einspeisevergiitung fiir Strom / € kWhe ™!

Krs Forderpauschale fiir eingespeisten KWK-Strom / € - kWhe™!

Die zusitzlichen Warmeverluste aufgrund der groBeren Warmeiibertrager und ldngeren
Rohrleitungen im Vergleich zu einer reinen Nutzung der Abwérme ohne Nachschaltpro-

zess werden bei den Berechnungen vernachléssigt.

2.3.3 Ergebnisse

Eine Wirtschaftlichkeitsberechnung fiir den Niederdruck-SRC wird exemplarisch fiir den
Standort Deutschland auf Basis des aktuellen KWK-Gesetzes (2017) durchgefiihrt mit
dem Ziel, die maximalen spezifischen Anlagenkosten fiir einen Kunden zu ermitteln, un-
ter denen ein wirtschaftlicher Betrieb mdglich ist. Die Berechnung der Wirtschaftlichkeit
erfolgt beispielhaft fiir ein BHKW in der Leistungsklasse von 100 kW bis 250 kW, wel-
ches von einem Anlagenbetreiber verwendet wird, der nicht der energieintensiven Indust-
rie zugeordnet ist. Da die Forderquoten in der Bundesrepublik Deutschland fiir BHKWe
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in der Leistungsklasse 100 kW bis 250 kW gleich sind, konnen die Ergebnisse fiir
BHKWe in diesem Leistungsbereich beliebig skaliert werden. Die Wirtschaftlichkeitsbe-

rechnung basiert auf den in Tabelle 2-2 zusammengefassten Randbedingungen.

Tabelle 2-2: Festgelegte Randbedingungen fiir die Wirtschaftlichkeitsberechnung

Zinsfaktor 1,01 -
Strompreis im Juli 2019 (Borse Leipzig EEX [20])  0,05000 €-kWh!
EEG Umlage (Jahr 2019) 0,06405  €kWh'!

KWK-Foérderung in Deutschland fiir eingespeisten ~ 0,05000 € kWh'!
Strom (100 kW — 250 kW)

Ertrag durch Stromproduktion abziiglich 0,0848 €-kWh!
der 40 %-igen EEG Umlage

Gaspreis (Borsenpreis fiir Erdgas [21]) 0,00752 €-kWh!
Wirmegestehungskosten (Formel 2.3-6) 0,00836 €-kWh!
Erwartete Lebensdauer des SRC 10 a
Volllast-Betriebsstunden 7000 h-a’!

Der Strompreis und der Gaspreis konnen nicht allgemeingiiltig angegeben werden, da
diese vom kundenspezifischen Verbrauchsprofil und der Abnahmemenge abhéngen. Der
minimale Bezugspreis fiir Strom setzt sich aus dem Borsenpreis des Physical Electricity
Index an der Borse Leipzig (Phelix-Future [20]) und der zu entrichtenden EEG-Umlage
zusammen. Fiir den Erdgaspreis wird der Borsenpreis im Juli 2019 an der Frankfurter
Borse zu Grunde gelegt.

Fir Unternehmen, die nicht der energieintensiven Industrie angehoéren, entfillt die
40 %-1ge EEG Umlage auf selbstgenutzten Strom aus KWK. Der Ertrag aus selbst ge-
nutztem Strom berechnet sich demnach aus dem Bezugspreis fiir Strom inklusive EEG-
Umlage, abziiglich der zu entrichtenden 40 %-igen EEG Umlage. Eine zusétzliche For-
derung des selbst genutzten Stroms laut KWK-Gesetz entfillt in dieser Leistungsklasse.

Die Wartung und Instandhaltungskosten bezogen auf ein Jahr konnen nicht genau ermit-
telt werden und werden auf 2 % der gesamten Investitionskosten festgelegt.

Da, wie oben erwihnt, die Bezugskosten fiir Strom und Gas variieren konnen, wird die
Wirtschaftlichkeit im Folgenden bei einer 100 %-igen Einspeisung des KWK-Stroms be-
rechnet, da diese Werte unabhingig vom Anlagenbetreiber sind. Da die KWK-Férderung
nach dem KWK-Gesetz auf 30.000 Volllastbetriebsstunden begrenzt ist, wird fiir die wirt-
schaftliche Bewertung des ND-SRC festgelegt, dass sich dieser nach dieser Betriebszeit
amortisiert haben muss. Bei 7.000 Volllaststunden pro Jahr entspricht dies einer maxima-
len Amortisationszeit von ca. 4,28 Jahren. Ausgehend von den in Tabelle 2-2 angegebe-

nen Randbedingungen ergeben sich so maximale Investitionskosten fiir den Anlagenbe-
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treiber von ca. 2.100 €/kWe... Dieser Wert wird demnach als Obergrenze fiir die wirt-
schaftliche Bewertung des Niederdruck-SRC zugrunde gelegt und gilt fiir den aktuellen
Strompreis im Juli 2019.

Da die maximalen spezifischen Anlagenkosten stark von der Differenz aus Einspeisever-
giitung und Wérmegestehungskosten abhédngen, ist im Folgenden eine Parametervariation
bei unterschiedlichen Einspeisevergiitungen unter Beriicksichtigung der aktuellen For-
derquote dargestellt. Betrachtet man die Borsenpreise fiir Strom {iber die letzten zehn
Jahre, so ist zu erkennen, dass die Strompreise im Bereich von ca. 0,025 bis 0,09 €/kWhei
lagen. In den letzten drei Jahren ist ein Anstieg des Strompreises von ca. 0,025 €/kWhei
auf aktuell 0.055 €/kWhe| zu erkennen. Anhand der Varianz der Stromkosten in den letz-
ten zehn Jahren, wird in der Parametervariation der Stromkosten eine Spanne von 0,025
bis 0,09 €/kWhe beriicksichtigt.

Wie in Abbildung 2-6 zu erkennen ist, besteht ein nahezu linearer Zusammenhang zwi-
schen den maximalen spezifischen Anlagenkosten und der Einspeisevergiitung. Sollte die
Entwicklung des steigenden Strompreises anhalten, konnte das Anlagenkonzept des Nie-

derdruck-SRC auch bei hoheren spezifischen Investitionskosten wirtschaftlich sein.
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Abbildung 2-6: Maximale spezifische Anlagenkosten des Niederdruck-SRC auf Basis
des aktuellen KWK-Gesetzes in der Bundesrepublik Deutschland bei
100 % Einspeisung der elektrischen Energie in das 6ffentliche Strom-
netz in Abhéngigkeit vom Strompreis bei konstantem Gaspreis (Leis-
tungsklasse des BHKWs von 100 bis 250 kW und dynamischer Amor-
tisationszeit bei einer Betriebszeit von 30.000 Volllaststunden)
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3 Berechnungsgrundlagen fiir die SRC-Komponenten

Die Ergebnisse in Kapitel 2.2 geben einen Uberblick iiber die maximal mdglichen Wit-
kungsgrade, die bei der Kopplung eines Niederdruck-SRC mit einem motorbetriebenen
BHKW erzielt werden konnen. Im Folgenden soll untersucht werden, welche Wirkungs-
grade unter Berilicksichtigung der wirtschaftlichen Berechnungen aus Kapitel 2.3 reali-
sierbar sind. Einen wesentlichen Einfluss auf den Wirkungsgrad des Gesamtkonzepts ha-
ben dabei die Warmeiibertrager- und Turbinenauslegung. Um die Realisierbarkeit und
Kosteneffizienz des Gesamtkonzepts bewerten zu konnen, miissen Modelle zur Warme-
ibertrager- und Turbinenauslegung erstellt werden. In dieser Arbeit wird dies iiber das
Simulationsprogramm Matlab in Kombination mit der Stoffdatenbanken Coolprop (fiir
Wasser und Wasserdampf) und der Stoffdatenbank der Hochschule Zittau (fiir Abgas)
realisiert. Die Abgaszusammensetzung wird wiederum iiber die Verbrennungsrechnung
aus Ebsilon®Professional bestimmt.

Die im Folgenden aufgefiihrten Berechnungsverfahren werden zum einen fiir die Ausle-
gung der Komponenten verwendet, zum anderen fiir die Kennlinienerstellung in der sta-
tiondren Stromungssimulation mit Ebsilon®Professional zur Berechnung unterschiedli-

cher Lastzustinde der Gesamtanlage.
3.1 Verdampfer

Bei den Bauformen von Verdampfern wird zwischen Wasserrohrkesseln und Gro3was-
serraumkesseln unterschieden. Bei Wasserrohrkesseln wird das zu verdampfende Wasser
innerhalb der Rohre gefiihrt, wohingegen bei GroBwasserraumkesseln das Wasser au3er-
halb der Rohre gefiihrt wird.

Bei der Verwendung von Wasserrohrkesseln wird zwischen Naturumlauf-, Zwangsum-
lauf- und Zwangsdurchlaufverdampfern (Abbildung 3-1) unterschieden.

Naturumlauf- und Zwangsumlaufverdampfer kommen dabei meist in unterkritisch betrie-
ben Kraftwerken zum Einsatz. Bei {iberkritischen Kraftwerksprozessen kommen auf-
grund des fehlenden Dichteunterschieds zwischen Dampf- und Fliissigphase ausschliel3-
lich Zwangsdurchlaufverdampfer zum Einsatz.

GrofBraumwasserkessel kommen héufig in der Form von Rauchrohrkesseln fiir die Pro-
zessdampferzeugung bei Driicken bis ca. 16 bar und kleinen bis mittleren Leistungen zum
Einsatz. Der Grofraumwasserkessel bietet fiir die hier zu untersuchende Anwendung und
den Bau eines ersten Demonstrators entscheidende Vorteile. Erstens wird die Anlagen-
komplexitdt gering gehalten, da keine zusétzliche Dampftrommel zur Trennung von
Dampf- und Fliissigphase benotigt wird. Zweitens lassen sich alle drei Warmequellen in
einem Warmeiibertrager platzsparend unterbringen und drittens bietet das hohe Wasser-

volumen einen Puffer gegen stake Druckschwankungen im System.
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Aufgrund dieser Vorteile wurde als Verdampfertyp ein GroBraumwasserkessel mit drei
integrierten Rohrbiindeln ohne Umlenkungen geméall Abbildung 3-2 ausgewihlt.

Uberhitzer

Abscheideflasche

-— Verdampfer

Economizer N
Economizer 4 Umwalzpumpe
\

\/

Umwaélzpumpe

7N spei Ao b
eisepum Sammle 7 N 0
‘ Speisepumpe r Speisepumpe N Riickschlagklappe
AN /

T

I Drossel

Uberhitzer

Trommel

Economizer
Verdampfer

Speisepumpe

Abbildung 3-1: Darstellung der drei Verdampfertypen Naturumlauf (unten), Zwangs-
umlauf (oben links), Zwangsdurchlauf (oben rechts) [22]

Abbildung 3-2: Aufbau des GroBraumwasserkessels

Im Folgenden werden das allgemeine Berechnungsverfahren fiir den Verdampfer und die
Berechnungsgrundlagen fiir die Wéarmeiibergangskoeftizienten des Grolraumwasserkes-
sels auf Basis des VDI-Warmeatlas [23] aufgefiihrt. Dieser liefert einen umfassenden
Uberblick iiber die empirischen Berechnungsmethoden der Wirmeiibertragung in unter-
schiedlichen Warmeiibertrager-Typen. Basierend auf der Arbeit von Goebel [24], wurde
unter Matlab ein Script zur Berechnung des Warmeiibergangs in Rohrbiindelwarmeiiber-

tragern und zur Auslegung derselben erstellt, welches im Folgenden vorgestellt wird.
3.1.1 Berechnungsmethode

Der Wirmeiibergang im Verdampfer hingt in entscheidendem Mafle von dem Stro-
mungszustand im Innenrohr und von der Ubertemperatur ab (Temperaturdifferenz zwi-

schen der Heizflaiche und dem zu verdampfenden Fluid ATy = Ty, — Ts), da abhédngig
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von der Ubertemperatur unterschiedliche Siedezustinde mit unterschiedlichen Wirme-
iibergangskoeffizienten auftreten konnen. Da sich besonders auf der Dampfseite (Reku-
perator) und Abgasseite gro3e Temperaturdifferenzen zwischen Ein- und Austritt erge-
ben, wird das Verdampferrohr quer zur Stromungsrichtung diskretisiert (vgl. Abbil-
dung 3-3) und der Wirmeiibergangskoeffizient in jeder Zelle {iber ein iteratives Verfah-
ren (Abbildung 3-4) neu berechnet.

Mg o = f(a{—\il}
Q4 0

i.w = f(Re, Pr,z)
[ - = ]-,I HﬂT tx =14z 1 T‘l e =1TEz41 r+1)
) — \/ — |\

Al

Abbildung 3-3: Diskretisiertes Verdampferrohr [24]

Fiir die Berechnung des Wiarmeiiberganskoeffizienten miissen am Eintritt der Primérseite
(Wérmequelle) die Temperatur, der Massenstrom und der Druck des Fluides gegeben
sein. Auf des Sekundérseite muss der Druck des zu verdampfenden Fluid gegeben sein.

Mit den gegebenen Parameter am Eintritt der Primérseite wird anhand der in Abbil-
dung 3-3 dargestellten Einflussgroen der innere Wirmeiibergangskoeffizient «; , be-
rechnet. Die Wandtemperatur ist noch unbekannt und wird zunéchst gleich der Eintritts-
temperatur der Zelle gesetzt. Darauthin kann iiber die folgenden Formeln der War-

mestrom berechnet werden:

Qr=Al-mw-dy Uy, (T; —Tp) (3.1-1)
-1
d
v = | 4R +d“'ln(d_?)ﬂ"‘(1 R ) (3.12)
8 Agx f 2'/‘{Rohr di ai x s '

Je nach Ubertemperatur kénnen entweder Filmverdampfung (geringer Wirmeiibergangs-
koeffizient) oder ein kombinierter Fall aus konvektivem Sieden und Blasensieden auftre-
ten. Abhdngig von der festgelegter Wandtemperatur wird einer der beiden Verdamp-
fungszusténde beriicksichtigt. Nach Berechnung des Warmestroms kann iiber die Wér-
mestromdichte (Formel 3.1-3) und den Wérmeiibergangskoeffizienten der Sekundirseite

die Wandtemperatur neu berechnet werden (Formel 3.1-4):

Qx
L 3.1-3
W= d, Al (3.1-3)
q
T, = 3.1-4
v ( )

Dieser Vorgang wird solange wiederholt, bis die Abweichung zwischen festgelegter und

neu berechneter Wandtemperatur kleiner als das festgelegte Abbruchkriterium ist (hier
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0,5 K). Ist die Wandtemperatur hinreichend genau ermittelt, kann iiber den berechneten
Wirmestrom die Ausgangstemperatur der Zelle bestimmt werden. Die Ausgangstempe-

ratur der Zelle dient wiederum als Eingangstemperatur der darauffolgenden Zelle.

~N

Start:
TE,x =Tg )
v
<
TW,x = TE,x N
L J
v
~ N\
Berechnungvon:
L q(tw) )
v
~ I
o Berechnungvon
Wx — {Wyx,ist L TWx ist aus q
"y J

A

e

Abbildung 3-4: Iterativer Ansatz zur Berechnung des Verdampfers

Fiir die Berechnung des Verdampfers wird vereinfacht davon ausgegangen, dass das Was-
ser im gesamten Verdampfer genau Siedetemperatur hat. Der Kondensatzulauf wird auf-

grund des geringen Massenstroms nicht in die Berechnungen einbezogen.
3.1.2 Wirmeiibergang Primaérseite

Die Wirmeiibertragung auf der Primérseite des Verdampfers (inneres Rohr) hingt von
der Rohrgeometrie (mit oder ohne turbulenzerhéhenden Einbauten), den Fluideigenschaf-
ten und dem Massenstrom ab. Das Vorgehen bei der Berechnung des Warmetibergangs-
koeffizienten auf der Primérseite kann unabhidngig von dem verwendeten Fluid allge-
meingiiltig dargestellt werden. Zur Berechnung des Wérmeiibergangskoeffizienten wird
von einer Berechnung der mittleren Temperatur im Bilanzraum abgesehen, da sich durch
eine feine Diskretisierung des Verdampferrohrs (verwendete Lange Al hier 1 mm) Ein-
und Austrittstemperatur nicht nennenswert unterscheiden. Der Fehler durch diese Verein-
fachung ist deshalb vernachldssigbar. Anhand der Stoffdaten kann die Prandtl-Zahl und
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aus den Geometriedaten des Stromungskanals die Reynolds-Zahl iiber folgende Formeln
bestimmt werden:

c 3.1-5)
Pr=n 2 (
A
Re = p c-ﬂ (3.1-6)
mit
c= m (3.1-7)
= _p-A

Abhingig von der Reynolds- und Prandtl-Zahl lésst sich die Nusselt-Zahl berechnen. Die
Nusselt-Zahl ist eine dimensionslose Kennzahl, mit deren Hilfe sich der Warmeiiber-
gangskoeffizient auf der Rohrinnenseite iiber folgende Formel berechnen ldsst:
Nu - A(9,,) (3.1-8)
Q= ————
d;
Die ortliche Nusselt-Zahl ist wiederum von der Reynolds-Zahl abhingig. Fiir die Berech-

nung der Nusselt-Zahl werden daher die folgenden drei Bereiche unterschieden.

1. turbulente Strémung mit Re > 10*

2. Ubergangsbereich mit 2300 < Re < 10*

3. laminare Stromung mit Re < 2300
Im Bereich der turbulenten Strdmung mit den Randbedingngen 10* < Re < 10°,
0,1 < Pr < 1000, % < 1 wird die ortliche Nusselt-Zahl tiber die Gleichung von Gli-
enisky [23] bestimmt.

Nux,tur,ﬁ: N1+ X

(%{)-Re-Pr 1 (d>§
1+12,7- E—K-(Pré—l)
’ 8

(3.1-9)

In dieser Gleichung ist ¢ der Rohrreibungsbeiwert nach Konakov. Die Gleichung gilt fiir
scharfkantige Einldufe und plotzliche Querschnittsverdnderungen in Rohren.

Im laminaren Bereich l4sst sich die Nusselt-Zahl iiber folgende Formel berechnen:
1

Nty tam,s = [49.371 + (Nug5, — 07)" + Nu, | (3.1-10)
mit
e
A\ 3
Nityg, = 1615 - (Re - Pr-2) (3.1-11)
und
1 d 1
= 2__)° £)? (3.1-12)
Niteoa = (1 +22- Pr) (Re br x)
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Im Ubergangsbereich von laminarer zur turbulenter Strdmung mit der Randbedingungen
2300 < Re < 10* wird die Nusselt-Zahl iiber folgende Formel berechnet:

Nuy g9 = (1 —¥) - Nuyiam2300 TV * Ny ur 10 (3.1-13)
mit
Re — 2300 (3.1-14)
=———  und0<y<1
V=708 —2300 V=Y =

Nty 1am,2300 und Ny 1,19+ sind in diesem Fall die ortlichen Nusselt-Zahlen bei den
jeweiligen Reynolds-Zahlen. Je nach Annahme (konstante Wandtemperatur oder kon-
stante Warmestromdichte) wird die lokale Nusselt-Zahl iiber unterschiedliche Formeln
berechnet. Da in diesem Fall die Warmeiibertragung auf der Sekundédrseite durch den
guten Wirmeiibergang beim Verdampfen wesentlich hoher sein wird als auf der Primér-
seite, wird in dieser Arbeit die Annahme einer konstanten Wandtemperatur getroffen.
Ny 1y 104 und Ny 1qm 2300 kOnnen demnach iiber die Formeln 3.1-9 und 3.1-10 berech-
net werden.

Ist die Warmeiibertragung auf der Sekundérseite z.B. aufgrund einer geringen Reynolds-
Zahl gering, kann die Turbulenz in den Rohren durch spezielle Einbauten erhort werden.
Wie in der Arbeit von Goebel [24] untersucht, kann so die Baugréf8e des Rekuperators
verringert werden. Da im weiteren Verlauf der hier vorliegenden Arbeit keine Turbulen-
zerhoher verwendet werden, wird in dieser Arbeit nicht ndher auf die Berechnung von

Wirmeiibertragern mit Turbulenzerhéhern eingegangen.
3.1.3 Wairmeiibergang Sekundirseite

Auf der Sekundirseite des Verdampfers findet die Verdampfung des Wassers statt. Um
die Warmeiibergangskoeffizienten auf der Sekundérseite zu bestimmen, muss zwischen
unterschiedlichen Siedezustdnden unterschieden werden. Grundsitzlich wird zwischen
Behilter- und Stromungssieden unterschieden. In dem Fall des GroBwasserraumkessels
muss der Fall des Behéltersiedens ndher betrachtet werden. Hier wird in Anhédngigkeit
von der Ubertemperatur (T}, — Ts) zwischen folgenden drei Formen des Behiltersiedens

unterschieden.

1. konvektives (freies) Sieden
2. Blasensieden

3. Filmsieden

Beim konvektiven Sieden ist die Ubertemperatur sehr gering und die Fliissigkeit ver-
dampft nur an der Fliissigkeitsoberfliche. Der Wiarmeiibergang erfolgt iiber freie Kon-
vektion.

Ab einer bestimmten Ubertemperatur, welche vom Siededruck und den Eigenschaften der
Heizwand abhidngig ist, kommt es zum Blasensieden. Dabei entstehen Dampfblasen, die
sich von der Heizwand ablosen. Der Wirmeiibergangskoeffizient steigt dabei im Ver-

gleich zum konvektiven Sieden stark an.
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Steigt die Ubertemperatur weiter, bildet sich schlieBlich ein geschlossener Dampffilm,
durch den die Warmeiibertragung nur noch iiber Strahlung und Warmeleitung erfolgt. In
Folge dessen nimmt der Wérmeitibergang bei Filmverdampfung im Vergleich zum Bla-

sensieden stark ab.
3.1.3.1 Konvektives Sieden

Fiir die Berechnung der Nusselt-Zahl bei konvektivem Sieden werden folgende Formeln

verwendet:
1
Nug qm = 0,6 - (G - Pr)* fiir Gr - Pr < 108 (3.1-15)
1 .
Nug 4y = 0,15 - (Gr - Pr)3 fir Gr - Pr > 108 (3.1-16)
Die Grashof-Zahl kann laut [23] als Funktion der Dichtedifferenz angegeben werden.
13 —
or =9 lp — pwl 1)
Pw -1

Dabei wird die charakteristische Lange L = m - d, /2 gesetzt. Die Dichte p entspricht der
Dichte der siedenden Fliissigkeit und die Dichte py, ist die Dichte des fliissigen Wassers
an der Wand. Das Wasser an der Wand weist einen Siedeverzug auf und sollte eigentlich
dampfformig vorliegen. Die Verdampfung findet jedoch nur an der Oberfldche der Fliis-
sigkeit statt. Daher sind die Stoffdaten fiir fliissiges Wasser bei Wandtemperatur und zu-

gehorigem Siededruck auszuwihlen.
3.1.3.2 Blasensieden

Der Wiarmeiibergangskoeffizient beim Blasensieden wird laut VDI-Wirmeatlas [23] {iber

folgende Formel berechnet:
n

a q )
—=(X) ‘E.-C (3.1-18)
Qo (CIO P

Die Bezugswerte beziechen sich auf einen reduzierten Druck von p* = pﬁ = 0,1 bei

c

Go = 20000 W/m? und a, = 56000 W /(m?K). Wie schon erwihnt, sind die Werte

von den Eigenschaften der Rohrwand abhingig, was iiber folgenden Korrekturfaktor be-

ricksichtigt wird:
b 0,5
. ( ) (3.1-19)

R
Cry = (_a) _
" \Rgo bo
In dieser Gleichung ist R der Mittenrauhwert nach DIN 4762, mit dem Bezugswert
R,o = 0,4 um. Die Warmeeindringzahl b = /A - p - ¢ wird auf den Wert von Kupfer

0,133

bezogen. Fiir ein Edelstahlrohr ergibt sich ein Verhéltnis von bﬂ = % = 0,2187. Die
0 ’
Druckabhéngigkeit wird iiber folgende Kennzahlen berticksichtigt:
n=09-03 p*° (3.1-20)
£027 |« 0,68
Fpe =173 -p""" +p*-{ 61+ T2 (3.1-21)
-D
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Werden die Rohre als Rohrbiindel verbaut, kommt es durch die darunterliegenden Rohre
zu einer Auftriebsstromung, wodurch der Warmetiibergang beim Blasensieden zusitzlich

verstarkt wird. Dieser Effekt wird iiber folgende Formel beriicksichtigt:
-1

&= (s +f-ao) |1+ 2+q'—¢;/v (3.1-22)
1000 —

In dieser Formel liegt der Faktor f je nach Anstromgeschwindigkeit und Grof3e des Rohr-
biindels bei 0,5 bis 1,0. Bei einem Glattrohr kann das Flachenverhéltnis ¢ = 1 gesetzt
werden. Formel 3.1-22 ist schwer physikalisch deutbar, liefert jedoch laut VDI-Wirmeat-
las fiir Wasser-Ethanol-Gemische mit f = 0,75 gute Ergebnisse. Fiir die Auslegung in

dieser Arbeit wurde als konservative Schitzung f = 0,5 angenommen.
3.1.3.3 Filmsieden

Wie bereits beschrieben, findet oberhalb einer gewissen Ubertemperatur Filmsieden statt.
Um den Wérmeiibergang zu berechnen, muss die Temperatur bestimmt werden, ab wel-
cher Filmsieden stattfindet. Dafiir muss zunichst die maximale Warmestromdichte des

Blasensiedens iiber folgende Formel bestimmt werden:

Gmax = Ko Bhy 2% (019 - (o= pg)) (3.1-23)
In diesem Fall ist g; die Oberflichenspannung des Wassers. Der Wert fiir K; betrigt bei
Wasser 0,13. Anhand von @,;,4, und Formel 3.1-18 ldsst sich der maximale Warmeiiber-
gaskoeftizient bei maximaler Warmestromdichte bestimmen und iiber folgende Formel
die maximale Ubertemperatur berechnen, bei der stabile Blasenverdampfung auftritt:

_ Y9max

ATyper = (3.1-24)

amax

Oberhalb dieser maximalen Ubertemperatur findet Filmverdampfung statt. Der Wirme-
iibergangskoeffizient bei Filmverdampfung ist laut [23] wie folgt definiert:
a1
a=a,+as- lo,75 +0,25 - (1 +2,62 a—L) l (3.1-25)
s
In diesem Fall sind a; und ay die Warmeiibergangskoeffizienten fiir den Warmeiibergang

mittels Leitung und Strahlung. Diese werden iiber folgende Formeln berechnet:

1 [A3. -Ah - Ap -
aL=o,62-(d-AT)‘Z-[g Py ; P gl (3.1-26)
g
o Ty — T}
as = :
STT 1| Tw-T, (3.1-27)
€Ew €L

Die Stoffwerte werden tiber die Filmtemperatur mit T = % - (Ty — T}) berechnet.

40



Berechnungsgrundlagen fiir die SRC-Komponenten

3.2 Uberhitzer

Beim Uberhitzer wird wie beim Verdampfer auf einen Rohrbiindelwirmeiibertrager aus
Edelstahl zuriickgegriffen. Dabei wird das Abgas (Primérseite) wie beim Verdampfer in
den Rohren gefiihrt. Der zu erhitzende Wasserdampf wird auf der AuB3enseite der Rohre
vorbeigefiihrt und so erhitzt. Abbildung 3-5 zeigt den schematischen Aufbau des Uber-
hitzers. Auf der AuBlenseite der Rohre sind in gleichen Abstdnden Umlenkbleche instal-
liert, wodurch sich je nach Verschaltung eine Art Kreuzgegenstrom oder Kreuzgleich-
strom einstellt. Die Umlenkbleche sind in Abbildung 3-5 durch senkrechte Striche zu den

Wirmeiibertragerrohren gekennzeichnet.

s
ius
I

Abbildung 3-5:  Aufbau des Uberhitzers

Bei der Berechnung kann der Uberhitzer dhnlich zu dem Vorgehen bei der Verdampfer-
berechnung diskretisiert werden (vgl. Abbildung 3-3). Der Warmeiibergangskoeftizient
auf der RohrauBenseite ist beim Uberhitzer dabei eine Funktion der Reynolds-Zahl und
Prandtl-Zahl. Aufgrund der komplexeren Stroémungsfiihrung auf der RohrauBenseite im
Vergleich zum Verdampfer wird der Uberhitzer jedoch nur im Abstand der Umlenkble-
che diskretisiert.

Demnach wird fiir jeden Bereich zwischen zwei Umlenkblechen geméfl dem Vorgehen
in Abbildung 3-6 ein Warmedurchgangskoeffizient fiir das gesamte Rohrbiindel be-
stimmt und anhand der mittleren Temperaturdifferenz zwischen den Fluiden eine {iber-
tragene Leistung berechnet. Da die mittlere Temperaturdifferenz zunichst unbekannt ist,
wird diese zunédchst aus den Eintrittstemperaturen der beiden Fluide bestimmt und in je-
dem Durchlauf der Iterationsschleife neu angepasst, bis die Differenz zwischen den Ite-

rationsschritten < 1 K betréigt.
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Abbildung 3-6: Iterativer Ansatz zur Berechnung des Uberhitzers

Um den Wirmedurchgangskoeffizienten des diskretisierten Teils des Uberhitzers zu be-
stimmen, miissen analog zu der Berechnung des Verdampfers die Warmeiibergangskoef-
fizienten auf der Innen- und AuBenseite der Rohre bestimmt werden. Dabei wird fiir den
inneren Warmeiibergangskoeffizienten das gleiche Vorgehen wie in Kapitel 3.1.2 ver-
wendet. Fiir die Berechnung des Warmeiibergangskoeffizienten auf der AuBlenseite der
Rohre (Sekundirseite) orientiert man sich an dem Vorgehen im VDI-Wirmeatlas fiir
Rohrbiindel mit Umlenkblechen [23]. Um die folgenden Berechnungen nachvollziehen
zu konnen, sind die Hauptabmessungen des Uberhitzers in Abbildung 3-7 dargestellt.
Aufgrund der Umlenkung der Strémung iiber Umlenkbleche kommt es zu einer Stro-
mung, welche teils quer, teils parallel zu den Rohrreihen verlduft (Abbildung 3-8). Auf-
grund von unvermeidbaren Spalten zwischen Rohren und Umlenkblechen kommt es zu
Leckagestromungen, welche in der Berechnung des Wiarmeiibergangskoeffizienten be-
riicksichtigt werden miissen.

Im Stromungsgebiet werden zwei Zonen unterschieden, die Querstrdmungszone, welche
sich in dem Bereich befindet, in dem sich die Umlenkbleche iiberlappen, und die Um-
lenkzone, welche den Bereich auBerhalb der Querstrémungszone darstellt (Abbil-
dung 3-8).
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< Dl >
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Abbildung 3-7: BemalBungen des Rohbiindels
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Abbildung 3-8: Schematische Darstellung der Stromungsfiihrung in Au3enraum eines
Rohrbiindelwérmeiibertragers mit Umlenkblechen [23]
Su Hauptstromung
St Leckstromung
S Bypass-Stromung

Der mittlere Warmetibergangskoeffizient auf der Aullenseite der Rohre ist iiber folgende
Formel definiert:

_ Nua,umlenk A
aa,umlenk - l

(3.2-1)
Hierbei ist die Bezugslinge 1 die Uberstromlinge eines Einzelrohres und entspricht dem
halben dufleren Umfang. Die Nusselt-Zahl im Rohrbilindelwédrmeiibertrager mit Umlenk-
blechen berechnet sich dabei iiber folgende Formel:

Nugymienk = fw - Nuguer (3.2-2)
In diesem Fall ist Nugy, die mittlere Nusselt-Zahl in einem querdurchstromten Rohr-
biindel und fy;, ein Korrekturfaktor fiir die Beriicksichtigung der Leck- und Bypass-Stro-

mungen. Die Nusselt-Zahl Nu g, berechnet sich dabei wie folgt:
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Nuquer = fN K- Nuquer,ideal (3.2-3)
Die Anzahl der Rohrreihen wird hierbei iiber den Korrekturfaktor fy und die Anderung
der Stoffwerte des stromenden Mediums in der thermischen Grenzschicht, direkt an den
beheizten/gekiihlten Rohren iiber den Korrekturfaktor K berticksichtigt.

3.2.1 Berechnung der idealen Nusselt-Zahl

Die Nusselt-Zahl Nugyerigeq: Wird tiber folgende Formel berechnet, wobei f, den Kor-
rekturfaktor fiir unterschiedliche Rohranordnungen geméafl Abbildung 3-9 darstellt:

Nugyer,ideal = fa - Nupgsis (3.2-4)
Hierbei ist

Nupgsis = 0,3 + \/ NUS osis1am T Ngasis curn (3.2-5)
wobei

Ntygsis 1am = 0,664 - \/;W- VPr (3.2-6)
und

0,037 - Rey; - Pr

Nupasis turs = (3.2-7)

2
142443 Re?" - (Pri—1)
In diesem Fall sind die Reynolds-Zahl Re,,; und die Prandtl-Zahl wie folgt definiert:
w -l
Y-v

pr=" 3.29
r=— (3.2:9)

Rey, = (3.2-8)

Hierbei ist [ wieder die Uberstromlinge (halber duBerer Rohrumfang). Die Stréomungsge-

schwindigkeit berechnet sich {liber folgende Formel:

V
w = E (3.2-10)
mit
Ar=D;-S (3.2-11)

In diesem Fall ist S der Abstand zwischen den Umlenkblechen. Es wird angenommen,
dass der Abstand zwischen den Umlenkblechen und der Abstand zwischen den Rohrbo-
den und dem ersten bzw. letzten Umlenkblech identisch ist. Der Hohlraumfaktor i ist
eine Funktion des Querteilungsverhiltnises a = s, /d, und des Langsteilungsverhéltnises
b =s,/d, gemil der Abbildung 3-9.

Yp=1 —ﬁ (firb = 1) (3.2-12)

¢=1—4.Z'b(fiirb<1) (3.2-13)

Fiir den Korrekturfaktor f, gilt fiir fluchtende Rohranordnung
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0,7 ((g) - 0,3)

fa=1+ 5 (3.2-14)
PLs - <(§) + 0,7)
und fiir die versetzte Rohranordnung
2
fa=1+— (3.2-15)

3-b°

Abbildung 3-9: Ermittlung der Hauptwiderstdnde nw in der Querstromung [23]
a)  versetze Rohranordnung mit dem engsten Querschnitt in der

Diagonalen (b < 0,5\/2-a + 1),n,, = 10

b)  versetze Rohranordnung mit dem engsten Querschnitt
senkrecht zur Anstromung (b >05v2-a+ 1),nW =7
c) fluchtende Rohranordnung, n,, = 5

3.2.2 Berechnung der Korrekturfaktoren

Fiir Rohrbilindelwarmetiibertrager mit mehreren hintereinander geschalteten Umlenkble-
chen wird aufgrund der unterschiedlichen Stromungsstruktur in den einzelnen Abschnit-

ten zwischen den Umlenkblechen fy = 1 eingesetzt.
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Fiir gasformige Medien wird der Korrekturfaktor K, welcher die Anderung der Stoffwerte
in der Grenzschicht unmittelbar auf der Oberfldche der Rohre beriicksichtigt, wie folgt

berechnet:
K = (T—m>np (3.2-16)
Tw

Der Wert n,, hiingt vom verwendeten Gas ab. Da es aktuell nur wenige Untersuchungen
gibt, die sich mit der Bestimmung des Exponenten n,, beschéftigen, und dieser in den
bekannten Untersuchungen kleine Werte annimmt, wird dieser zundchst gleich 0 gesetzt,
wodurch der Korrekturwert K den Wert 1 annimmt.

Der Korrekturfaktor fy),, welcher die unterscheidlichen Stromungsfithrungen zwischen
einem querdurchstromten Rohrbiindel und einem Rohrbiindelwirmeiibertrager mit Um-
lenkblechen bertiicksichtigt, wird tiber weitere drei Korrekturfaktoren wie folgt berechnet.

Das Berechnungsverfahren ist anhand von Messwerten validiert, fiir die gilt f;,, = 0,3.

fw=fcfu /s (3.2-17)
mit

fG Geometriefaktor

fL Leckstromungsfaktor

fB Bypass-Stromungsfaktor

Der Geometriefaktor wird in diesem Fall wie folgt berechnet:
0,32

n n
fo=1-—+0524- () (3.2-18)
Diese Gleichung ist laut VDI-Wiarmeatlas fiir den Fall validiert, bei dem gilt nz/n < 0,8
und 0,2 < S/D; < 1,0. Hierbei ist S der Abstand zwischen den Umlenkblechen und D;
der Innendurchmesser des Mantelrohrs. In Formel 3.2-18 ist n die Gesamtanzahl der
Rohre im Wirmeiibertrager. Der Wert ny ist hier die Anzahl der Rohre in der Umlenk-
zone gemil Abbildung 3-8. Rohre, die zur Hélfte in der Umlenkzone und zur Hilfte in
der Querstromungszone liegen, werden auch nur zur Hilfte im Wert ny beriicksichtigt.
Der Leckstromungsfaktor f; beriicksichtigt den Einfluss der Leckstromungen an den

Spalten zwischen Umlenkblech und Warmeiibertrager-Rohren und wird tiber folgende

Gleichung berechnet:
A A
fi=04- ;:GU + (1 —0,4- Z:G”) . e("15RL) (3.2-19)

Das Verfahren ist anhand von Messwerten validiert fiir die gilt R; < 0,8. Das Verhéltnis
R, ist dabei wie folgt definiert:
_4se

Apg ist hierbei die kleinste Querschnittsflache fiir die Querstromung, gemessen auf der

(3.2-20)

mittleren Rohrreihe geméf Abbildung 3-9 und ist wie folgt definiert:
Ap =S Lg (3.2-21)
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Hierbei ist L die Summe der kiirzesten Querschnittsstrecken e zwischen den Rohren und
den kiirzesten Verbindungsstrecken zwischen den beiden dufleren Rohren zum Mantel.
Ly berechnet sich gemall Abbildung 3-9 iiber Ly = 2 - e; + Yle.

Ag stellt die Summe der Spalte am Umlenkblech dar und setzt sich aus den Spaltflichen
zwischen Umlenkblech und Rohren (Agsgy) und der Spaltfliche zwischen Umlenkblech

und Mantel (Agpy) wie folgt zusammen:

Ase = Asgy + Asmu (3.2-22)
mit
Np\ T (D§ - dczz)
_ (). T (D5 —da) 3.2-23
T 360 —y
Asmy = e (D — DY) 360 (3.2-24)

Hierbei stellen Dy den Rohrbiindeldurchmesser, d, den dufleren Rohrdurchmesser, D;
den inneren Manteldurchmesser und D; den Durchmesser der Umlenkbleche dar. y ist in
diesem Fall der Zentriwinkel des Kreisabschnitts in Winkelgrad und berechnet sich wie
folgt:

y = 2 - arccos (1 — 2—H> (3.2-25)

D,

Hierbei werden H und D; geméB der Abbildung 3-7 eingesetzt.
Die Bypass-Stromung zwischen den duleren Rohren und der Mantelwand wird {iber den
Bypass-Stromungsfaktor fp berilicksichtigt, der wie folgt definiert ist:

pro {137
fo = e[ FRa (1 7w )] fiir ng < "TW (3.2-26)
n
fo =1 firng > == (3.2-27)

Hierbei ist ng die Anzahl der Abdichtungsstreifenpaare und ny, die Anzahl der Hauptwi-
derstinde gemdll Abbildung 3-9. Sind keine Abdichtungsstreifen vorhanden, reduziert
sich die Gleichung auf:

fz = el7FRsl (3.2-28)
Das Verfahren ist anhand von Messwerten validiert fiir die gilt Rz < 0,5, wobei Rz wie
folgt definiert ist:

Rp = A—B (3.2-29)
Ag
Apg ist iiber Formel 3.2-21 definiert. Ag ist wie folgt definiert:
Ap =S-(D;—Dg—e) (3.2-30)
Ap =0fiire > (D; — Dg) (3.2-31)
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3.3 Druckverlustberechnung von Rohrbiindelwédrmeiibertragern

Im Folgenden werden die verwendeten Berechnungsverfahren sowohl fiir die Berech-
nung der Druckverluste auf der Rohrinnenseite als auch auf der Rohrau3enseite vorge-
stellt.

3.3.1 Druckverlustberechnung auf der Rohrinnenseite

Uber die berechnete Reynolds-Zahl und die festgelegte Rohrrauhigkeit kann parallel zu
der Berechnung des Wirmeiibergangskoeffizienten anhand der Grundlagen von
Churchill [25] der Druckverlust innerhalb der durchstromten Rohre im Rohrbiindelwér-
meilibertrager berechnet werden. Der Druckverlust berechnet sich dabei iiber folgende

Formel.

Apverust = Zf 4. P 7 (3.3-1)

Hierbei ist [ die Lange des diskretisierten Rohrstiicks und dj, der hydraulische Durchmes-

ser mit d, = 4 - A/U. Der Rohrreibungsbeiwert wird iiber folgende Formel bestimmt.
1

12 17
f-3g. l(%) r +B)_1,sl ? (3.3-2)
mit
0,9 16
A= [—2,457-1n ((é) +3 76' d)l (3.3-3)
16
_ (375630) (3.3-4)

Zusitzlich zu dem Druckverlust im Rohr konnen die Druckverluste diverser Einbauten
wie z.B. Rohrkriimmer, Kanalaufweitungen etc. iiber fest definierte Druckverlustbei-

werte [26] berechnet werden. Dafiir wird folgende Formel verwendet.
2

Apveriust = Z $-p % (3.3-5)
Um die Druckverluste auf der Rohrinnenseite der Rohrbiindelwirmeiibertrager zu be-
rechnen, werden in dieser Arbeit zusétzlich zu den Druckverlusten in den Rohren die
Druckverluste am Rohreintritt und Rohraustritt mit beriicksichtigt. Dafiir wird fiir den
Eintritt ein Druckverlustbeiwert von 0,5 und fiir den Austritt ein Druckverlustbeiwert von

1 verwendet.
3.3.2 Druckverlustberechnung auf der RohrauB3enseite

Im Uberhitzer wird zusitzlich zu dem Druckverlust im Rohr der Druckverlust des Damp-
fes auf der AuBlenseite der Rohre berechnet. Dieser wird iiber folgende Grundgleichung
aus dem VDI-Wairmeatlas [23] berechnet.

Ap = (ny, — 1) - Apg + 2 - Apgg + ny, - App + Aps (3.3-6)
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Hierbei ist Ap, der Druckverlust zwischen zwei benachbarten Umlenkblechen und Apg g
der Druckverlust im ersten bzw. letzten Teilstiick zwischen Rohrboden und Umlenkblech.
Der Druckverlust Apg ist in diesem Fall der Druckverlust in der Umlenkzone und Apg der
Druckverlust an dem Eintritts- bzw. Austrittsstutzen.

Der Druckverlust Ap, berechnet sich wie folgt.

qu = APQ,O “fu fB (3.3-7)
mit
2
p-Ww
Apgo = -ty - (3.3-8)

Hierbei ist ny, die Anzahl der Hauptwiderstinde in der Querstromungszone und w, ist
die Stromungsgeschwindigkeit am engsten Querschnitt des Manteldurchmessers, die sich

wie folgt berechnet.

14
=— 3.3-9
Der Widerstandsbeiwert berechnet sich dabei wie folgt.
[Re+1000
¢ =G o+ G fe - [1 = el 2000 ]| (33-10)
mit
falv
== 3.3-11
G = (3:3-11)
280 -7 - [(b*° —0,6)% + 0,75
aly = LA )"+ ! (3.3-12)
" (4-a-b—m)-ab®
fa,t,v
{ = 2025 (3.3-13)
1,2
fatv =25+ <W> (3.3-14)
0,57
0,25
_ (Mw)[(322)-re] (3.3-15)
fz,l - T
n
N\ 014
fzt = (—) (3.3-16)
n
Der Druckverlust Apq g berechnet sich wie folgt:
Apoe = Apgeo - fB (3.3-17)
mit
Nwg
Apgr,0 = Apgo (—) (3.3-18)
Ny

Der Druckverlust in der Umlenkzone berechnet sich iiber folgende Grundgleichung.

App = /Ap%,l +ApE, - fr fi (3.3-19)

mit
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56 52 5 p - w2
App, = m'nwp +—)' —|+2] (3.3-20)

dg - wz - p\ \dg 2
n n
p-w;
Apge = (0,6 - nyp + 2) - ) (G321
mit
W 4 Ap 3.3-22
g Ur ( 2
Ay = Apg - Ao (3.3-23)
T (Y D12 H)- Dy Y -
Are =7 Di (360°) 4 n(Z) 0320
T 2. (0
A i iz ( : ) (3.3-25)
Up =7 Di (35q5) + 7 da* () 0:3:20)
0,5
W, = (We ' Wp) (3.3-27)
14
_v 3.3-28
Wy, A, ( )
Der Druckverlust durch den Einlass- und Auslassstutzen berechnet sich iiber folgende
Grundgleichung.
2
-w
Aps = s - £ (3329
mit
i 1,14 d, Dy 2,4
o ' (%) (YB 3.3-30
(s,Em 3,308 <D12 -n- dé) <Di> (ds) ( :
a2 1,14 d, Dy 2,4
_ . (%) (YB 3.3-31
(S,Aus 2,482 <D12 —-n- d(21> (Di) <d5> ( :

3.4 Kondensator

Als Kondensatortyp wurde eine Hybrid-Plattenwérmeiibertrager ausgewihlt. Hybrid-
Plattenwérmeiibertrager bieten aufgrund speziell profilierter Wéarmeitibertragerbleche die
Moglichkeit, eine Art Kreuzgegenstrom in einem Plattenwéarmeiibertrager zu realisieren.
Dabei bilden die Warmeiibertragerbleche auf der einen Seite gerade Rohrreihen, welche
quer zur Stromungsrichtung umstromt werden. Abbildung 3-10 zeigt den schematischen

Aufbau eines Hybrid-Plattenwérmeiibertragers, der folgende Vorteile aufweist:

- hohe Wérmeiibertragungskoetfizienten
- kompakte Bauweise

- geringe Druckverluste

- einfache Wartung und Instandhaltung
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Dabei sind Hybrid-Plattenwirmeiibertrager sehr gut fiir den Einsatz als Kondensator ge-
eignet, da aufgrund der geraden Stromungsfiihrung ein guter Kondensatabfluss gewihr-
leistet ist.

Dampf Eintritt

} Kihlwasser Austritt

Umlenkbleche

Profilbleche

vl

Kondensat Austritt

Abbildung 3-10: Schematischer Aufbau eines Hybrid-Plattenwarmeiibertragers fiir den
Kondensatorbetrieb [27]

Hybrid-Wérmeiibertrager lassen sich aufgrund der komplexen Fluidstromung und der
meist unbekannten Profilierung der Warmeiibertragerbleche nur schwer auf rein theore-
tischem Wege berechnen. Daher wurde die Auslegung anhand der gegebenen Randbe-
dingungen von der Zulieferungsfirma tibernommen und der kA-Wert des Warmeiibertra-
gers wurde dem Datenblatt entnommen.

Damit sind in Kapitel 3.1 bis 3.4 die Berechnungsverfahren definiert, die der Auslegung
der Warmeiibertrager und der Berechnung der Kennlinien zugrunde liegen. Die Ergeb-
nisse der Auslegungsrechnungen und der Kennlinienberechnung sind in Kapitel 4 darge-
stellt.

3.5 Turbine

Da der Verdampferdruck, wie in Kapitel 2.2 bereits beschrieben wurde, iiber die Kiihl-
mitteltemperatur des Motors auf maximal 1,2 bar begrenzt ist, muss die Turbine bei einer
Kondensationstemperatur von ca. 55 °C, was einem Kondensationsdruck von ca. 0,16 bar
entspricht, ein relativ kleines Druckverhaltnis bis maximal 7,5 bei einem moglichst hohen
Wirkungsgrad realisieren konnen. Aus Kostengriinden wird daher eine einstufige Turbine
favorisiert. Fiir die Auswahl eines geeigneten Turbinentyps kann das Cordier-Diagramm
in Abbildung 3-11 verwendet werden. Im Cordier-Diagramm koénnen die idealen dimen-

sionslosen Kennzahlen, die Laufzahl o und die Durchmesserzahl & fiir unterschiedliche
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Typen von Kraft- und Arbeitsmaschinen abgelesen werden. Anhand der dimensionslosen
Kennzahlen, welche iiber die Gleichungen 3.5-1 und 3.5-2 definiert sind, kann abge-
schitzt werden, welcher Turbinentyp bei einer geforderten spezifischen Stutzenarbeit und

einem definierten Volumenstrom am besten geeignet ist.

J7

o=n- =2V (3.5-1)
(2-Y)%
1
_ (2N E 3.5-2
o=0- () 7 (32

Anhand dieser Gleichungen ist zu erkennen, dass die Laufzahl fiir kleine Volumenstrome
und hohe Stutzenarbeit kleine Werte annimmt und die Durchmesserzahl unter gleichen
Voraussetzungen gro3e Werte. Dies zeigt, dass im kleinen Leistungsbereich radiale Stro-
mungsmaschinen bevorzugt verwendet werden sollten. Da das hier zu untersuchende An-
lagenkonzept fiir kleine bis mittlere Leistungen ausgelegt werden soll, wird im Folgenden
die Anwendung einer Turbine mit zentripetaler Zustrémung und axialer Abstromung un-
tersucht. Dieses Turbinenkonzept wird in der Literatur auch als Radial-Inflow-Turbine
bezeichnet und kommt, wie im Folgenden noch gezeigt wird, bereits erfolgreich in Ab-
gasturboladern und ORC-Anlagen bei dhnlichen Volumenstromen und Druckverhiltnis-
sen bei gemessenen Wirkungsgraden von > 80 % zum Einsatz.

—
N
. ]\ -

o -
™ o

Laufzahl ggp

0,6
0,5

0,4

0.3}

0.2F

0,1
0810 15 2

(#)
N

n
0]
~J
@
o
o

Durchmesserzahl 4., —

Abbildung 3-11: Cordier-Diagramm fiir Kraft- und Arbeitsmaschinen [28]
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Wie in Kapitel 3.5.1 gezeigt wird, konnen mit einfachen, eindimensionalen Berechnungs-
verfahren mit geringem Rechenaufwand bereits gute Ergebnisse bei der Auslegung und
Leistungsberechnung von Radial-Inflow-Turbinen erreicht werden. Ziele der Turbinen-
auslegung in dieser Arbeit sind die Dimensionierung der Hauptkomponenten der Turbine
und die Berechnung der maximal mdoglichen Druckdifferenz in einer Stufe. Die Leis-
tungsberechnung der Turbine, welche ein eindimensionales Verlustmodell beinhaltet,
wird in die thermodynamische Simulation eingebunden und soll dazu dienen, das Teil-
lastverhalten des Kreislaufs besser abbilden zu kdnnen als iiber die vordefinierten mas-

senstrombasierten Kennlinien.
3.5.1 Stand der Wissenschaft und Technik

Die Vorauslegung von Radial-Inflow-Turbinen basiert im Wesentlichen auf der eindi-
mensionalen Stromfadentheorie. Diese basiert auf der Berechnung einer Strémung an-
hand eines reprasentativen Stromfadens, bei dem sich die Zustandsgroen des Fluides
nicht iiber den Querschnitt des Stromfadens, sondern nur in Stroémungsrichtung dndern.
Anhand der eindimensionalen Stromfadentheorie und empirischen Gleichungen kénnen
die idealen Stromungsdreiecke und die Geometrie der Turbine berechnet werden. Die
empirischen Formeln dazu wurden bereits in den 1960er Jahren entwickelt, wie zahlrei-
che Veroffentlichungen belegen [29-33], bilden aber immer noch die Grundlage fiir ak-
tuelle Arbeiten zur Verbesserung der Auslegungsverfahren von Radial-Inflow-Turbinen,
wie die folgenden Arbeiten zur Optimierung der Auslegungsverfahren zeigen.

Da Radial-Inflow-Turbinen im kleinen Leistungsbereich in den meisten Anwendungsfal-
len sehr hohe Umfangsgeschwindigkeiten des Rotors aufweisen, sind die Optimierungs-
moglichkeiten im Vergleich zu Axialturbinen begrenzt. Radial-Inflow-Turbinen sind auf-
grund der hohen Umfangsgeschwindigkeit hohen Fliehkréften ausgesetzt, wodurch nur
radiale Schaufelelemente im Rotor zur Anwendung kommen kdnnen, um die Biegebean-
spruchung der Schaufeln so gering wie moglich zu halten [34]. Ebenfalls sind die Schau-
feln nicht profiliert, wodurch die Mdéglichkeiten der Optimierung ebenfalls begrenzt wer-
den.

Aufbauend auf den Grundlagen der eindimensionalen Auslegung und den so berechneten
Stromungsdreiecken wurden verschiedene empirische Verlustmodelle fiir die Berech-
nung der Verluste in Radial-Inflow-Turbinen erstellt [33,35-37]. Mit zunehmender Rech-
nerleistung konnten die Verlustmodelle anhand von numerischen Strémungssimulationen
(CFD) validiert und angepasst werden. Suhrmann et al. [38] verdffentlichten 2010 die
Ergebnisse der Validierung von bereits bekannten Verlustmodellen fiir Radial-Inflow-
Turbinen und entwickelten ein verbessertes Verlustmodell zur Prognose der einzelnen
Verluste. Die Validierung erfolgt iiber CFD, welche wiederum anhand von verdffentlich-
ten Messwerten aus der Literatur validiert wird. Anhand des validierten CFD-Modells

wird der Einfluss der Verluste aufgrund folgender Einflussfaktoren untersucht:
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- Fehlanstromung am Rotor Eintritt,

- Spaltstromung zwischen Rotor und Stator,
- Reibung,

- Sekundédrstromungen,

- kinetischer Stromungsenergie am Turbinenaustritt.

Das Ergebnis ist ein Verlustmodell, welches sich aus den Verlustkorrelationen diverser
Arbeiten zusammensetzt. Suhrmann et al. zeigen, dass unterschiedliche empirische Mo-
delle zu stark unterschiedlichen Ergebnissen kommen, jedoch nach Validierung der em-
pirischen Verlustmodelle ein hinreichend genaues eindimensionales Verlustmodell er-
stellt werden kann.

Anhand der Literatur zur einfachen eindimensionalen Turbinenauslegung wurden zahl-
reiche Optimierungsverfahren entwickelt, um die Turbinenauslegung auf definierte Ziel-
groBBen hin zu optimieren, wie z.B. Gewicht, Wirkungsgrad, BaugroB3e etc.. Ventura et al.
[39] veroffentlichten 2012 ein Vorgehen zur Auslegung von Radial-Inflow-Turbinen. Da-
fiir wird ein Versuchsraum aus den dimensionslosen Kennzahlen ,,flow coefficient” ¢
und ,,head coefficient™ ¥ definiert, iiber welchen das optimale Turbinendesign definiert
wird. Ventura et al. kombinieren dabei die Grundlagen der Turbinenauslegung nach Bai-
nes et al. [40] mit einem eindimensionalen empirischen Verlustmodell. Die Ergebnisse
der Turbinenauslegung werden mit experimentellen Daten aus der Literatur verglichen.
Hierfiir werden zum einen die Geometriedaten einer Referenzturbine aus der Literatur
verwendet. Die Ergebnisse zeigen, dass das verwendete Verlustmodell gute Ergebnisse
liefert und eine Abweichung von zwei Prozentpunkten zu den experimentellen Daten der
Referenzturbine aufweist. Bei einem Wirkungsgrad der Referenzturbine von 86 % kann
das verwendete eindimensionale Verlustmodell als hinreichend genau bezeichnet werden.
Der Vergleich unterschiedlicher Verlustmodelle, angewandt auf eine andere Referenztur-
bine, zeigt, dass alle eindimensionalen Verlustmodelle zu &dhnlichen Ergebnissen kom-
men und sich in einem Bereich von ca. + zwei Prozentpunkten unterscheiden. Die Er-
gebnisse von Suhrmann [38] und Ventura [39] zeigen damit, dass anhand der eindimen-
sionalen Stromfadentheorie und der empirischen Auslegungsverfahren und Verlustmo-
delle hoch effiziente Radial-Inflow-Turbinen mit Wirkungsgraden > 85 % ausgelegt und
Leistungsprognosen von Bestandsturbinen mit hoher Genauigkeit erstellt werden konnen.
Die Auslegung und Leistungsprognose von Radial-Inflow-Turbinen anhand der eindi-
mensionalen Stromfadentheorie ldsst jedoch keine Optimierung in Bezug auf die dreidi-
mensionale Turbinengeometrie zu.

Die Verwendung von CFD und Festigkeitsberechnungen mittels FEM ermdéglicht ein gro-
Beres Feld der Optimierungsmoglichkeiten. Ein Beispiel fiir die optimierte Auslegung
mittels eindimensionaler Stromfadentheorie in Kombination mit CFD und Festigkeitsbe-

rechnungen mittels FEM liefert Deng [41][42] in seiner zweiteiligen Veroffentlichung
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von 2018. Der Ansatz besteht zum einen aus einem automatisierten Ansatz zur Voraus-
legung anhand der eindimensionalen Stromfadentheorie und zum anderen aus einem mul-
tikriteriellen, dreidimensionalen Ansatz liber CFD zur Optimierung des Turbinenwir-
kungsgrads, des Turbinengewichts und der mechanischen Belastung. Deng kommt zu
dem Ergebnis, dass die eindimensionale Vorauslegung bereits zu sehr guten Ergebnissen
in Bezug auf den Turbinenwirkungsgrad flihrt und diese damit eine entscheidende Rolle
bei der Turbinenauslegung spielt. Uber den dreidimensionalen Ansatz konnen das Ge-
wicht der Turbine und die mechanische Belastung jedoch zusitzlich signifikant reduziert
werden.

Wie die oben aufgefiihrten Quellen belegen, wurden bereits zahlreiche Untersuchungen
zur Optimierung der Auslegungsverfahren von Radial-Inflow-Turbinen ver6ffentlicht.
Wie die Validierung anhand von Bestandsanlagen zeigt, liefern eindimensionale Berech-
nungsverfahren bereits sehr gute Prognosen in Bezug auf den Turbinenwirkungsgrad und
das ideale aerodynamische Design der Turbine. Da in dieser Arbeit der Fokus auf der
Realisierbarkeit und Wirtschaftlichkeit des Gesamtkonzepts liegt, wird hier nicht weiter
auf die Detailauslegung mittels CFD und FEM eingegangen. Daher wird im Folgenden
das verwendete eindimensionale Berechnungsverfahren beschrieben, welches die Grund-
lage fiir weitere Arbeiten zur Auslegung und Kreislaufsimulation bildet. Im Folgenden
wird zwischen der Turbinenauslegung und der Leistungsberechnung einer Bestandstur-
bine in Voll- und Teillastfall unterschieden. Die Turbinenauslegung enthélt eine Abschit-
zung des maximal mdglichen Druckverhéltnisses und Wirkungsgrades. Die Berechnung
der Bestandsturbine findet in der thermodynamischen Simulation Anwendung, um den

Wirkungsgrad und das Druckverhiltnis der Turbine in Teillastzustdnden zu bestimmen.
3.5.2 Aufbau, Nomenklatur und BemaBBung

Die Radialturbine ist vergleichbar mit der Francisturbine und wird hauptsédchlich mit
kompressiblen Medien betrieben. Grundsitzlich kann zwischen folgenden Bauformen

unterschieden werden.

1. Spiralgehduse + Rotor + Diffusor
2. Spiralgehduse + Stator + Rotor + Diffusor
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Abbildung 3-12: Aufbau und Nomenklatur der verwendeten Radial-Inflow-Turbine

Das Arbeitsmedium stromt mit dem Zustand 1 in das Spiralgehduse. Es verlésst das Spi-
ralgehduse mit dem Zustand 2 und stromt dem Stator radial zu. Im Stator wird das Ar-
beitsmedium beschleunigt und expandiert auf den Zustand 3. Durch die Querschnittsin-
derung zwischen Statoraustritt und Rotoreintritt expandiert es auf den Zustand 4. Das
Arbeitsmedium stromt dem Rotor radial mit dem Zustand 4 zu. Im Rotor wird das Fluid
von radialer in axiale Richtung umgelenkt und verldsst den Rotor mit dem Zustand 5.
Um die Theorie zur eindimensionalen Berechnung der Turbine nachzuvollziehen, muss
die Nomenklatur fiir die BemafBung festgelegt werden. In Abbildung 3-13 und Abbil-
dung 3-14 sind hierfiir alle erforderlichen Mal3e dargestellt.

l Eintritt

<— by —

T2

Stator

" T

1
\
\
! Tas

—> Austritt

e

o

Abbildung 3-13: Nomenklatur der Turbinen-BemafBung
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>

3 12

Abbildung 3-14: Nomenklatur der Stator-BemafBung

3.5.3 Eindimensionale Theorie der Turbinenstufe

Um die Leistung, den Druckverlust und die Geschwindigkeiten am Ein- und Austritt der
einzelnen Komponenten der Turbine abschétzen zu konnen, werden Stromungsdreiecke
verwendet. Die Stromungsdreiecke flir den Rotoreintritt und -austritt bei schaufelkongru-
enter An- und Abstromung und drallfreiem Austritt sind in Abbildung 3-15 dargestellt.

Rotoreintritt Rotoraustritt

Cs

N

Us

Abbildung 3-15: Stromungsdreiecke am Rotoreintritt- und -austritt

Ist die Anstromung des Rotors nicht schaufelkongruent, wird von einer Anstrdémung unter
negativer oder positiver Inzidenz gesprochen. In Abbildung 3-16 ist das Geschwindig-
keitsdreieck fiir eine Anstrdmung unter negativer Inzidenz dargestellt. Das schwarze Ge-
schwindigkeitsdreieck ist dabei das Geschwindigkeitsdreieck unter der Annahme von

schaufelkongruenter Anstromung.
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Abbildung 3-16: Geschwindigkeitsdreieck am Rotoreintritt bei negativer Inzidenz
(schwarz = schaufelkongruente Anstromung)

Anhand der Geschwindigkeitsdreiecke und der Strémungsmaschinenhauptgleichung
kann die spezifische Stutzenarbeit der Stromungsmaschine berechnet werden. Die Formel
zur Berechnung der spezifischen Stutzenarbeit ist wie folgt definiert:

Y =uy - cys — Us " Cys (3.5-3)
Wird von drallfreier Abstromung ausgegangen, ldsst sich die Formel wie folgt vereinfa-
chen:

Y =u,-cys (3.5-4)
Anhand der spezifischen Stutzenarbeit und des Massenstroms kann die Leistung der Tur-
bine wie folgt berechnet werden:

P=Y-m (3.5-5)
Um nun die ZustandsgroBen an den einzelnen Punkten der Turbine bestimmen zu konnen,
muss die Energieumsetzung innerhalb des Stufenelements ermittelt werden. Wird der
Turbinenprozess als isentrop betrachtet, sieht die Zustandsidnderung des Fluides in der
Radialturbine bei Darstellung im h-s-Diagramm wie folgt aus.

Vom Zustand 0 zum Zustand 4 findet eine Anderung der Enthalpie ausschlieBlich auf-
grund der Beschleunigung des Fluides im Absolutsystem statt. Die Berechnung der Ent-
halpieinderung vom Zustand 4 zum Zustand 5 basiert auf der Eulerschen Stromungsma-
schinenhauptgleichung fiir Kraftmaschinen. Im Rotor findet eine Enthalpiednderung auf-
grund der Anderung der Umfangsgeschwindigkeit des Rotors am Ein- und Austritt und
einer Beschleunigung der Stromung im Relativsystem statt.

Werden die Verluste, welche bei der Energieumwandlung in der Turbine auftreten, be-
ricksichtigt, sieht der Verlauf der Zustandsédnderung des Fluides im h-s-Diagramm wie
folgt aus (Abbildung 3-18).

58



Spezifische Enthalpie h

Berechnungsgrundlagen fiir die SRC-Komponenten

D2
Po /

Q
7'y A Clz X
s I
hl L 2 2 épl
2
Cy 1
ru 1
h, v?
4’
2
Pa
Ps3
has
[ Ds
u? —ui + w? —w,?
2
hss )

Spezifische Entropie s

Abbildung 3-17: h-s-Diagramm der isentropen Zustandsdnderung in der Turbinenstufe

spezifische Enthalpie h

(Radialturbine)

hy

--0

hy

Pa

Ah Leitrad+Spalt ,

A
\ .

AN

. Ah Verlust Laufrad

spezifische Entropie s

0 Ruhezustand

1 Turbineneintritt
2 Statoreintritt

3 Statoraustritt

4 Rotoreintritt

5 Rotoraustritt

Abbildung 3-18: h-s-Diagramm der Zustandsidnderung in der Turbinenstufe unter Be-

riicksichtigung der Verluste (Radialturbine)
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Anhand von Abbildung 3-18 lassen sich der sogenannte total-to-static- und der total-to-
total-Wirkungsgrad definieren. Da ein Grofteil der Literatur zur Turbinenauslegung in
englischer Sprache verfasst ist, werden im Folgenden die englischen Bezeichnungen fiir
die Wirkungsgrade beibehalten. Die Wirkungsgrade sind wie folgt definiert:

ho — hos
T’tS ho h55 (35_6)
ho — hos

Der Zustand hys kennzeichnet hierbei den thermodynamischen Totalzustand am Punkt 5
und der Zustand hys; den thermodynamischen Totalzustand am Punkt 5s. Fiir die Turbi-
nenberechnung wird in der Literatur in den meisten Fillen der total-to-static-Wirkungs-
grad verwendet, da dieser das Verhéltnis der real umgesetzten Energie in der Turbine zu
der maximal moglichen Energieumsetzung in der Turbine darstellt. Der total-to-sta-
tic-Wirkungsgrad beriicksichtigt damit die kinetische Energie des Fluids am Austritt des
Turbinenrotors, welche nicht in mechanische Energie umgewandelt werden kann. Daher
wird fiir die folgenden Berechnungen ebenfalls der total-to-static-Wirkungsgrad verwen-
det.

3.5.4 Aufteilung der Verluste

Die Verluste im Rotor und Stator setzen sich aus unterschiedlichen Verlusten zusammen.
In Abbildung 3-19 ist eine Ubersicht der Verluste in einer Radialturbine mit frei endenden
Rotorschaufeln dargestellt.

AuRere Verluste

— ~

Mechanische Verluste Leckagen

Innere Verluste

)
Beschaufelungsverluste Spaltverluste Radseitenreibungsverluste
Profilverlust Randverlust
v ¥
- Profilgrundverlust - Sekundarverlust
- Inzidenzverlust - Reibungsverlust
- Hinterkantenverlust

Abbildung 3-19: Ubersicht der Verluste einer Radial-Inflow Turbine mit frei endenden
Rotor-Schaufeln

Die duBBeren Verluste setzen sich aus mechanischen Verlusten und Leckagen am Turbi-
nengehduse zusammen. Die mechanischen Verluste werden in der folgenden Turbinen-

auslegung vernachldssigt, da sie keinen nennenswerten Einfluss auf die Stromung in der
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Turbine haben. Diese miissen jedoch bei der Leistungsberechnung der Turbine bertick-
sichtigt werden.

Die Leckagen dagegen konnen einen entscheidenden Einfluss auf die Stromung in der
Turbine haben und miissen bei der Auslegungsrechnung beriicksichtigt werden. Beson-
ders bei Gleitlagern kann es zu einer Leckage des Arbeitsfluides zwischen Rotor und
Stator iiber die Lager kommen. Deshalb wird im Folgenden zwischen dem Massenstrom
m, im Stator und dem Massenstrom 11, im Rotor unterschieden.

Die inneren Verluste haben einen entscheidenden Einfluss auf die Strémung und die
Dichtednderung des Arbeitsmediums mit Ausnahme des Radseitenreibungsverlustes,
welcher einen Reibungsverlust analog zu den mechanischen Verlusten darstellt. Im Spi-
ralgehduse und Stator werden nur die Beschaufelungsverluste beriicksichtigt. Im Rotor
dagegen kommen zusitzlich zu den Beschaufelungsverlusten die Spaltverluste und Rand-
verluste hinzu. Im Folgenden sind die physikalischen Grundlagen, welche den einzelnen
Verlusten zu Grunde liegen, kurz erldutert.

Der Profilgrundverlust beinhaltet den Ansatz, dass es innerhalb der Kanal-/Rohrstro-
mung zu Reibungsverlusten kommt. Diese werden im Wesentlichen von der Oberflichen-
beschaffenheit des durchstromten Kanals/Rohres und der Reynolds-Zahl beeinflusst.
Traupel [43] verwendet in seiner Verlustkorrelation fiir Axialturbinen fiir den Profilver-
lust einen Grundwert, welcher von der Umlenkung im Rotor abhdngt und multipliziert
diesen mit Korrekturwerten fiir den Einfluss der Reynoldszahl, Rohrrauigkeit, Machzahl
und Hinterkante. Werden die Erkenntnisse von Traupel auf die hier zur Anwendung kom-
mende Unterschallturbine angewendet, kann folgende Vereinfachungen getroffen wer-
den. Da die Machzahl in der hier verwendeten Turbine in jedem Fall <1 sein wird, kann
der Einfluss der Machzahl nach Traupel [43] vernachléssigt werden. Aufgrund der ange-
passten Schaufelwinkel iiber den Austrittsquerschnitt kann der Facherverlust ebenfalls
vernachldssigt werden. Somit muss lediglich der Einfluss der Reynolds-Zahl, Rohrrauig-
keit und Hinterkantendicke beriicksichtigt werden.

Der Inzidenzverlust wird in der Verlustkorrelation von Traupel nicht beriicksichtigt, bil-
det aber gerade im Teillastbereich von Radialturbinen einen entscheidenden Faktor, da
die Radialturbine aufgrund der unprofilierten Schaufeln bei Fehlanstromung stirker zur
Stromungsablésung neigt als beispielsweise Axialturbinen. Dabei ist darauf zu achten,
dass der ideale Anstromwinkel nicht mit dem Schaufelwinkel iibereinstimmt, sondern
iber empirische Formeln bestimmt wird und meist zwischen -20° bis 0° liegt.

Der Randreibungsverlust entsteht analog zum Profilgrundverlust durch Reibung an
Nabe und Gehdusewand. An der Nabe stromt das Fluid mit der Relativgeschwindigkeit
w mit der Richtung der Relativbahn aus dem Mittelschnitt. An der Gehdusewand bewegt
sich das Fluid mit Absolutgeschwindigkeit ¢ auf einer durch den Schaufeleinfluss unde-
finierbaren Bahn. In dem hier verwendeten Verlustmodell wird daher vereinfacht von

einem abgedeckten Schaufelkranz ausgegangen.
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Der Hinterkantenverlust wird durch die plotzliche Querschnittsénderung des Stro-
mungskanals hervorgerufen, wodurch es zu einer Strémungsablésung kommt, was zu ei-
nem Druckverlust fiihrt.

Der Sekundirverlust kommt durch Strémungen im Laufrad zustande, welche von der
Hauptstromungsrichtung abweichen. Diese entstehen im Wesentlichen durch die Druck-
gradienten zwischen Druck- und Saugseite der Schaufeln, welche wiederum aus der Um-
lenkung der Stromung im Laufrad resultieren.

Der Spaltverlust resultiert aus der Uberstrdmung der frei endenden Laufradschaufeln.
Dieser Spaltmassenstrom tragt nur im begrenzten Mal} zu der Energieumsetzung im Lauf-
rad bei und muss daher beriicksichtigt werden.

Der Radseitenreibungsverlust resultiert aus dem Reibungsverlust des Fluides zwischen
Rotor-Riickseite und Turbinengehéduse. Er z&hlt zu den inneren Verlusten, hat aber nur
einen sehr geringen Einfluss auf den Fluidzustand im Rotor. Dadurch wird er in der Aus-
legungsrechnung nicht weiter betrachtet und wird im Folgenden wie die dulleren Verluste
behandelt.

3.5.5 Vorgehen bei der Turbinenauslegung

Da die Turbinenauslegung groftenteils auf empirischen Gleichungen beruht und der Wir-
kungsgrad nicht zu Beginn berechnet werden kann, wird auf ein iteratives Verfahren zu-
rickgegriffen, welches in Abbildung 3-20 dargestellt ist. Es orientiert sich an dem vorge-
stellten Verfahren von Deng [41], wird aber an die hier geforderten Gegebenheiten ange-
passt.

Bei dem Auslegungsverfahren werden in einem ersten Schritt die Grenzwerte fiir die ma-
ximale Drehzahl und die maximale Schaufelgeschwindigkeit am Punkt 4 (siche Abbil-
dung 3-18) festgelegt. Da aufgrund der hohen Drehzahl die Fliehkrifte mit Abstand die
hochste mechanische Belastung darstellen, wird hier auf Erfahrungswerte aus der Litera-
tur zuriickgegriffen. Wie aus der Veroffentlichung von Heshmat [44] hervor geht, wurden
bereits Umfangsgeschwindigkeiten von bis zu 550 m/s bei einer Fluidtemperatur von liber
800 °C im Rotor realisiert und im Dauertest untersucht. Da die mechanische Energie der
Turbine iiber einen Generator und Frequenzumwandler in elektrische Energie mit einer
Frequenz von 50 Hz gewandelt werden soll, wird die Drehzahl auf maximal
180.000 U/min begrenzt, da oberhalb dieses Wertes keine marktgéngigen Frequenzwand-
ler verfiigbar sind, um eine kosteneffiziente Frequenzwandlung zu gewéhrleisten.
Anhand dieser Grenzwerte wird nun die KenngroBe ,,specific speed* ausgewéhlt und tiber
die Gleichung nach Aungier [34] eine erste Wirkungsgradabschédtzung vorgenommen.
Anhand der bis dahin definierten Werte wird eine eindimensionale Auslegung im Kapi-
tel 3.5.6 und eine detaillierte Wirkungsgradberechnung mit dem ausgewdihlten Verlust-

modell im Kapitel 3.5.7 vorgenommen. Ist das Konvergenzkriterium fiir den Wirkungs-
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grad erfiillt, kann eine Festigkeitsberechnung iiber FEM durchgefiihrt werden, um zu be-
stitigen, dass das Laufrad den mechanischen Belastungen standhélt. Das Vorgehen hierzu

wurde bereits in der Bachelor-Thesis von Rami [45] vorgestellt.

Grenzwerte festlegen |

Nmax, Y4, max
!
Ideale dimensionslose Kennzahlen
Specific speed ng
v
‘ Abschatzung des Wirkungsgrades tiber ng ‘

| Eindimensionale Auslegung l

v

| Wirkungsgradberechnung tGber Verlustmodell |

|77t,s,alt - 77t,s,neu| < 0'01 %

nein

Festigkeitsberechnung
Uber FEM gegeben?

nein

Abbildung 3-20: Ubergeordnetes Auslegungsverfahren (Radial-Inflow-Turbine)

3.5.6 Eindimensionale Auslegung

Da die eindimensionale Auslegung der Turbine gréBtenteils auf empirischen Formeln be-
ruht, gibt es aufgrund von unterschiedlichen Erfahrungswerten von unterschiedlichen Au-
toren diverse Varianten der Turbinenauslegung. Die folgende Berechnung der idealen
Stromungsdreiecke und der Hauptabmessungen der Radialturbine stiitzt sich auf das Vor-
gehen gemall Aungier [34].

Ausgangspunkt fiir die Auslegung der Radialturbine ist die Kennzahl ,,Schnelllaufzahl*
(engl. specific speed), welche nach Balje [29] wie folgt definiert ist:

w " VtS

= SR oS (3.5-8)

ng

Das gewlinschte spezifische Enthalpiegefille der Turbine Ah;; kann entweder iiber die
gewiinschte Leistung oder iiber das gewiinschte Druckverhéltnis der Turbine definiert

werden. Der Austrittsvolumenstrom Vs kann mit folgender Formel berechnet werden:
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Vis =~ (3.5-9)
Fiir die Berechnung der Dichte p;s wird von einer isentropen Entspannung ausgegangen.
Anhand der Wasserdampftafel wird {iber die Enthalpie h;s, welche iiber die Differenz
von hy und Ah;; gegeben ist, und die spezifische Totalentropie s am Punkt 0 die Dichte
P¢s berechnet.
Laut Literatur liegt der maximale Wirkungsgrad einer Radial-Inflow-Turbine bei einer
spezifischen Geschwindigkeit von 0,55. StandardméBig werden Turbinen so ausgelegt,
dass die Schnelllaufzahl im Bereich zwischen 0,45 — 0,75 liegt, da in diesem Bereich
Wirkungsgrade von tiber 80 % erzielt werden konnen. Dabei ist die Winkelgeschwindig-
keit jedoch nicht frei wihlbar, sondern wird durch Parameter wie z.B. maximale Mach-
zahl, maximale Drehzahl, fertigungstechnische Grenzen etc. begrenzt.
Wenn ein Wert fiir ng festgelegt ist, kann anhand der Formel 3.5-8 die Winkelgeschwin-
digkeit bestimmt werden. Zusétzlich konnen der total-to-static-Wirkungsgrad und das

Geschwindigkeitsverhéltnis v, tiber folgende Formeln berechnet werden (vgl. [8]):

vs = 0,737 - ng%? (3.5-10)

ns = 0,87 — 1,07 - (ng — 0,55)* = 0,5 - (n; — 0,55)° (3.5-11)

Mit den bis hierhin festgelegten Parametern und Kennzahlen kann nun mit der Auslegung
des Rotors begonnen werden. Zu diesem Zweck wird zunidchst iiber die sogenannte spou-
ting velocity Cys und das Geschwindigkeitsverhiltnis vs die Umfangsgeschwindigkeit des
Rotors U, wie folgt berechnet (vgl. [8]):

Cos = /2 - Ahyg (3.5-12)
U, = vs - Cos (3.5-13)

Da die Umfangsgeschwindigkeit nun definiert ist und die Winkelgeschwindigkeit eben-

falls feststeht, kann nun der Radius 7, iiber folgende Formel berechnet werden (vgl. [8]):

T, =— (3.5-14)
)
Mit vs und 1, kann nun c,,, wie folgt bestimmt werden (vgl. [8]):

Uy " N

Cus = m (3.5-15)

Damit das Anstromdreieck konstruiert werden kann, muss der Anstromwinkel a, berech-
net werden. Der ideale Anstromwinkel kann {iber folgende empirische Formel abge-

schitzt werden:
a, = 10,8 + 14,2 - n,? (3.5-106)

Uber den Winkel a, wird nun c,,,, wie folgt berechnet:
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Cma = tan (ay) " Cys (3.5-17)

Damit ist das ideale Stromungsdreieck am Rotoreintritt konstruiert. Die Aufgabe besteht
nun darin, die Kanalhdhe b, so zu wihlen, dass am Rotoreintritt die ideale Anstromung
realisiert wird. Dafiir wird davon ausgegangen, dass es keine Beeintrachtigung der Stro-
mung durch die Statorschaufeln gibt. Das heif3t, dass eine mdgliche Einschniirung der zu
durchstromenden Flache aufgrund von Stromungsablésung an der Hinterkante der Sta-
torschaufeln nicht beriicksichtigt wird. Die zu durchstromende Fliche berechnet sich
demnach wie folgt:
Ay =2 1,-by (3.5-18)

Da der Radius 7, festgelegt ist, muss die Kanalhohe b, so gewidhlt werden, dass die ideale
Stromungsgeschwindigkeit ¢, bei dem idealen Anstromwinkel @, unter den zuvor fest-
gelegten Randbedingungen erzielt wird. Uber die Geschwindigkeit c,,,, kann so iiber fol-

gende Formel die Kanalh6he b berechnet werden:
1My

b=
Cma "2 T -1y " Py

Um die Dichte am Punkt 4 zu berechnen, wird die spezifische Enthalpie unter isentroper

(3.5-19)

Entspannung im Stator {iber die Formel 3.5-20 ermittelt und der statische Druck am
Punkt 4 iiber die berechnete spezifische Enthalpie h, s und die gegebene Entropie be-
stimmt. Anhand des Drucks p, ; und der spezifischen Enthalpie h, unter Berticksichti-
gung der Verluste (Formel 3.5-21) kann die Dichte des Dampfes bestimmt werden:

ci

has =ho —— (3.5-20)

2
Cy
hy = ho — 2 Nstator (3.5-21)
Um den Austrittswinkel der Schaufeln zu berechnen, miissen zunichst der Nabendurch-
messer und der duBBere Durchmesser des Laufrads am Punkt 5 definiert werden. Dies ge-

schieht iiber folgende Gleichungen:

Tes = 0,7 -1 (3.5-22)

Ths = 0,185 -7 (3.5-23)
Der mittlere Durchmesser ist iiber folgende Formel definiert:

Tes + 7

Tins = = (3.5-24)
Anhand folgender empirische Gleichung wird die Zielgroe fiir ¢,,,5 bestimmt:

Cms = 1,1 Cpy (3.5-25)
Die Schaufeldicke des Rotors wird iiber folgende empirische Gleichungen kalkuliert:

tpa = 0,04 -1, (3.5-26)

tys = 0,02 1y (3.5-27)
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Anhand der sich aus den Formel 3.5-22 bis 3.5-27 ergebenden Werte kann der Abstrom-
winkel ag bestimmt werden. Um drallfreie Abstromung zu gewihrleisten, muss der Win-
kel so gewédhlt werden, dass w, 5 = uz gilt. Fiir die Berechnung wird hierbei auf ein ite-
ratives Verfahren zuriickgegriffen, welches in Abbildung 3-21 dargestellt ist.

my
= w. =—
;5 : ;4 m5 A- p
5~ Wimns
= 80° Wy = ————
a5 = 80 U ™ tan(as)

Start uy® —uf +wé —w,’?
hs - h4 - 2

hy = hs
ps=p| hy— »Sa
NRotor

ss = s(hs, ps)
Ps = P(h: S)
as =a(h,s)

My < Mer sy 2205 Abbruch
Lia

nein .
my/(pCmsA)-1
[zsomasen]

nein

Abbildung 3-21: Iteratives Verfahren zur Berechnung des Schaufel-Anstellwinkels a s

Hierbei werden zunidchst die Startparameter sg, ps und as abgeschitzt. Daraufthin kann
iiber die gegebenen Formeln das Geschwindigkeitsdreieck am Austritt des Rotors unter
Berticksichtigung der Rotorverluste berechnet werden. Im Anschluss daran wird die Um-
fangsgeschwindigkeit us mit der Rotationsgeschwindigkeit der Stromung w,, 5 verglichen
und der Schaufelwinkel soweit angepasst, dass drallfreie Abstrémung gegeben ist.

Das Auslegungsverfahren beriicksichtigt die Verluste im Stator und Rotor, welche {iber
die Formel 3.5-11 abgeschitzt werden. Da sich die Verluste in Stator und Rotor jedoch
stark voneinander unterscheiden, wird im Folgenden das verwendete eindimensionale
Verlustmodell vorgestellt, welches der Arbeit zugrunde liegt. Uber das eindimensionale
Verlustmodell lassen sich der Stator- und Rotorwirkungsgrad separat anhand der Stro-
mungsdreiecke berechnen und in das Auslegungsverfahren gemil3 Abbildung 3-20 integ-

rieren.

66



Berechnungsgrundlagen fiir die SRC-Komponenten

3.5.7 Eindimensionales Verlustmodell

Aus der Literatur sind zahlreiche eindimensionale Verlustmodelle bekannt, welche sich
alle auf empirische Gleichungen stiitzen. Daher weichen die Ergebnisse der einzelnen
Verfahren bei demselben Anwendungsfall voneinander ab. Wie aus Kapitel 3.5.1 hervor
geht, liefern die meisten Modelle jedoch hinreichend genaue Prognosen in Bezug auf den
Wirkungsgrad, wie die Veroffentlichungen von Deng [41] [42] und Rodgers [35] belegen.
Bei Betrachtung der Verlustkorrelationen fiir den Turbinenrotor ist nicht eindeutig er-
sichtlich, welche Verluste in den einzelnen Verlusttermen enthalten sind. Daher wird im
Folgenden fiir den Rotor ein Verlustmodell gemiR der Aufteilung in Abbildung 3-19 vor-
gestellt.

3.5.7.1 Verlustkorrelation Stator

Bei der Berechnung der Statorverluste wird auf die Veroffentlichung von Rodgers [35]
zurlickgegriffen. Nach Rodgers lésst sich der Statorverlust tiber die folgende Gleichung
berechnen:

c, 0,05 |3-tan(a,) s-cosay,
Ahstator =5 703" S +— (3.5-28)

Cy

Die Reynoldszahl wird in diesem Fall {iber folgende Formel berechnet:

s b
Re =212 (3.5-29)
Vg

Die Verluste im Spalt zwischen Stator und Rotor kdnnen vernachlissigt werden, solange
das Verhiéltnis von Spalt zu Durchmesser kleiner 1,05 ist, was bei den meisten Radialtur-
binen gegeben ist.

Weitere Verluste im Stator konnen vernachldssigt werden, solange die Machzahl unter

1,2 bleibt und das Verhiltnis von Hinterkante zu Sehnenldnge kleiner als 0,02 ist.
3.5.7.2 Verlustkorrelation Rotor

Wie aus Abbildung 3-19 hervor geht, setzt sich der Rotorverlust aus vielen Einzelverlus-
ten zusammen. Der static-to-static-Wirkungsgrad, welcher in der Turbinenauslegung ver-
wendet wird, ist demnach wie folgt definiert:
_ Ah'ideal - Ahreib - Ahl’nc - Ahhkv - Ahsek - Ah'spalt
B Ah'ideal
Der Reibungsverlust setzt sich, wie in Kapitel 3.5.4 beschrieben, aus dem Profilgrund-

Mss (3-5'30)

verlust und dem Randreibungsverlust zusammen. Da die Beschreibung des Randverlustes
anhand von Gleichungen sehr komplex ist, wird im Folgenden angenommen, dass ein
Rotor mit abgedeckten Rotorschaufeln verwendet wird. Dadurch kann die Strémung
durch den Rotor als Stromungskanal mit variablem Stromungsquerschnitt angenommen

werden. Um die Reibungsverluste zu berechnen, kann die Berechnungsmethode zum
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Rohrwiderstand verwendet werden. Dabei wird der Stromungskanal als gerader, recht-
eckiger Stromungskanal mit verdnderlichem Querschnitt betrachtet. Der Reibungsverlust

kann so tliber folgende Formel berechnet werden:

Ah —Ic LH WZE,S,mittel 3531
reib — f'D +KR' 2 (" )
H,mittel
mit
0,3164
Cf = W (35-32)
2-Ly-w i
Re = H 4,5,Mittel (3'5_33)
V4 + Vs
2 2
wy + ws
Wy s mittel = T (3.5-34)
Dys+ Dys
Dy mitter = > (3.5-35)
4. A
D, = —— 3.5-36
b= (3.5-36)
2 (ty —tpa) by
Dy, = - 3.5-37
M%7 (ty — tya) + by ( )
2-(sin(as) -t —0,5-¢t -b
Dys = (sin(as) - ts bs) - s (3.538)

s (Sin(a’s) . t5 — 0,5 . tb,S) + b5
Die hydraulische Lénge Ly ldsst sich laut Glassman [46] iiber folgende Formel abschit-

zen:

T |1 by\* 2
=" ji-[(r4—r5,a+?4) +(r4—r5,i)] (3.5-39)

Der Kriimmungsfaktor Ky ist nach Rodgers [35] wie folgt definiert:
2 ‘ (b4_ + bs)
Kg = ——7—
(D4 — Ds)

Der Inzidenzverlust wird anhand der Veroffentlichung von Wasserbauer [36] tiber fol-

(3.5-40)

gende Gleichung berechnet:

1 .
Ahipe = 2 Wf sin? (,84 - .34,opt) (3.5-41)

Der optimale Anstromwinkel ist hier der Anstromwinkel, welcher aus der Auslegungs-
rechnung hervorgeht.

Der Hinterkantenverlust wird in der Arbeit von Rodgers nicht beriicksichtigt, bildet
aber aufgrund der hohen Schaufeldicke bei Radial-Inflow-Turbinen einen nicht zu ver-
nachlédssigenden Verlustterm. Daher wird der Hinterkantenverlust anhand der Korrelation

von Bammert [37] tiber folgende Gleichung berechnet:
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2

tps tp,s Ws
Ah =|e- . . — 3.5-42
hkv = | € ts sin(as) + o _ _tbs 2 ( )
5> sin(as)

Der Wert € stellt hierbei eine Konstante dar, die laut Bammert bei =~ 0,2 liegt.
Der Spaltverlust wird anhand der Verlustkorrelation fiir Laufrdder mit frei endenden
Schaufeln berechnet. Deng [41] hat auf Basis der Arbeit von Dambach [47] folgende

Gleichung zur Berechnung des Spaltverlustes angegeben:

u3-N
Ahspare = 48_—':“”- (Ko€aCa + Kr€,Cr + Ko\ [€46-CoCr) (3.5-43)
In den meisten Féllen konnen fiir K, = 0,4, K, = 0,75, K, ,, = —0,3 eingesetzt werden.

Hierbei stellt €, die Breite des axialen Spaltes an Punkt 4 und €, die Breite des radialen
Spaltes an Punkt 5 zwischen Rotorschaufel und Turbinengehiuse dar. Die Werte von C,

und C, werden tliber folgende Gleichungen bestimmt:

- (5)
c,=——"47 (3.5-44)
“ Cm,a * D4
Ts.a NRotor - b4
C, = (—) —_ 3.5-45
" L Cms s * bs ( )

Beim Diffusor-Verlust wird hier davon ausgegangen, dass die kinetische Energie des
ausstromenden Fluides aus der Turbine als Verlustenergie gewertet wird. Demnach be-

rechnet sich der Diffusor-Verlust wie folgt:
2

Cs
Ahir = = (3.5-46)
daif 2
Der Sekundirverlust ist laut Whitfield [33] wie folgt definiert:
by |, bs
—+ = 2 2
T, T, wy + we
Ahgp, = 0,5+ = - r_: : ( 2 ; ) (3.5-47)
Ty

Der Radseitenreibungsverlust lisst sich anhand des Modells einer rotierenden Scheibe
in einem feststehenden Gehduse beschreiben. Da bei der Radialturbine nur die Riickseite
des Rotors zum Radreibungsverlust beitrigt, ldsst sich die Verlustleistung wie folgt be-

rechnen:

Cm+pg-13-17
Ppag = -2 p44 4 (3.5-48)

Daily [48] verdffentlichte in seiner Arbeit ein Modell zur Bestimmung der Reibleistung

) und der

iiber den Momentenbeiwert C,,, in Abhidngigkeit von der relativen Spaltweite (ri
4

Reynolds-Zahl (%) Dabei unterscheidet Daily zwischen vier Stromungszustinden,

welche wiederum tiiber die relativen Spaltweite und Reynolds-Zahl definiert sind. Die
Stromungszustinde konnen demnach wie in Abbildung 3-22 dargestellt aufgeteilt wer-

den.
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Abbildung 3-22: Giiltigkeitsbereich der Stromungszustinde in Abhingigkeit von der
Reynolds-Zahl und der relativen Spaltweite [49]

Die Berechnung der Momentenbeiwerte in Abhédngigkeit von den Stromungszustinden
ist laut Daily wie folgt definiert:

Stromungszustand |

c 2-m
m=€ - (3.5-49)
T Re
Stromungszustand 11
€101
. 37 (E) (3.5-50)
™ Re®5
Stromungszustand 111
0,08
m=" 1
= 1 (3.5-51)
(5 ne
Ty
Strémungszustand IV
€ 0,1
. 0,102 - (a) (3.5-52)
me Re02

3.5.8 Leistungsberechnung der Priifstandsturbine

Anhand der Grundlagen zur Energieumsetzung in der Radial-Inflow-Turbine aus Kapi-
tel 3.5.3 und des eindimensionalen Verlustmodells aus Kapitel 3.5.7 kann bei gegebenen
Dampfparametern am Eintritt der Turbine ihre Leistung und der Fluidzustand am Austritt
der Turbine berechnet werden. Dies ist wichtig fiir die spatere Implementierung der Tur-

bine in das thermodynamische stationdre Simulationsmodell.
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Fiir die Berechnung der Zustandsénderung in der Turbine wird diese in Stator, Spalt (zwi-
schen Rotor und Stator) und Rotor aufgeteilt. Abbildung 3-23 zeigt das Berechnungsver-
fahren fiir die Zustandsénderung des Fluides im Stator.

C3 = V3,s/(e - b3)

Schatzwerte hss=hos— C32/2

Wirkungsgrad 632
Nstator Pasia = o = 2 Nstator

P3 = Pa2r p3 = p(h3,s,idr52)

S3 = 5(P3» h3,s)

| Wirkungsgrad berechnen | |775tamr = Nperechnet

nein
[Mstator — Nberechnet|< €7

ja

Abbildung 3-23: Berechnung der Zustandsdnderung im Stator

Um die Zustandsidnderung des Fluides im Stator zu berechnen, wird zunichst der Wir-
kungsgrad des Rotors abgeschitzt und die Dichte des Fluides gleich der Dichte des Flui-
des im Totalzustand gesetzt. Uber den Volumenstrom und den kleinsten Strdmungsquer-
schnitt am Austritt des Stators kann so die Stromungsgeschwindigkeit c3 bestimmt und
die Enthalpie am Punkt 3 berechnet werden. Der Druck und die Entropie werden tiber den
Wirkungsgrad des Stators bestimmt. AnschlieBend wird die Dichte neu berechnet und die
Massenbilanz gebildet. Ist das Konvergenzkriterium erfiillt, kann {iber die Verlustkorre-
lation aus Kapitel 3.5.7.1 der Wirkungsgrad neu berechnet und die Differenz des verwen-
deten Wirkungsgrad zum neu berechneten gebildet werden. Liegt diese unterhalb des
Konvergenzkriteriums, ist der Fluidzustand hinreichend genau bestimmt.

Die radiale Durchstromung des Spaltes zwischen Stator und Rotor bewirkt eine Beschleu-
nigung der Strémung. Diese resultiert aus einer Erh6hung der Rotationsgeschwindigkeit
aufgrund des Drehimpulserhaltungssatzes und der Erhhung der Meridiangeschwindig-
keit aufgrund des verringerten Strémungsquerschnitts. Der Reibungsverlust im Spalt wird
vernachldssigt, da dieser im Vergleich zum Stator und Rotor vernachlassigbar klein aus-
fallt. Das Berechnungsverfahren fiir die Zustandsédnderung des Fluides im Spalt ist in Ab-
bildung 3-24 dargestellt. Fiir die iterative Berechnung wird die Dichte am Punkt 4 gleich

der Dichte am Punkt 3 gesetzt. Uber den Drehimpulserhaltungssatz und die Kontinuitits-
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gleichung werden die Stromungsgeschwindigkeit und die Enthalpie am Punkt 4 berech-
net. Die Dichte des Fluids wird neu berechnet und analog zur Berechnung des Stators

wird die Massenbilanz als Konvergenzkriterium verwendet.

Cus = Cu3 r3/ry
Ps = P3 Cma = Vas/(2-T 14 by)
Cs = JCus Cma
Start

hys=hos— cf/Z
Pa = P(h4,s:53)

Mg/ (PaCmads)-1<€?

Abbildung 3-24: Berechnung der Zustandsidnderung im Spalt zwischen Stator und Rotor

Das Berechnungsverfahren fiir die Zustandsdnderung des Fluides im Rotor ist in Abbil-
dung 3-25 dargestellt. Fiir die Berechnung der Zustandsdnderung des Fluids im Rotor
wird zundchst die Dichte am Punkt 5 gleich der Dichte am Punkt 4 gesetzt und der Wir-
kungsgrad des Rotors abgeschétzt. Daraufhin kann iiber die Kontinuitdtsgleichung die
relative Strdmungsgeschwindigkeit am Punkt 5 bestimmt werden. Uber die berechnete
Stromungsgeschwindigkeit kann die spezifische Enthalpie am Punkt 5 bestimmt werden.
Der Druck wird anhand der Differenz der spezifischen Enthalpien und dem Wirkungsgrad
des Rotors bestimmt und die Dichte neu berechnet. Das Konvergenzkriterium bildet die
angegebene Massenbilanz. Wenn das Konvergenzkriterium erfiillt ist, wird der Wir-
kungsgrad anhand der Verlustkorrelation aus Kapitel 3.5.7.1 berechnet. Wenn die Ab-
weichung zum verwendeten Wirkungsgrad kleiner ist als das ausgewidhlte Konvergenz-
kriterium, dann ist der Fluidzustand an Punkt 5 hinreichend genau berechnet.

In Kapitel 3 sind damit alle Berechnungsvorschriften fiir die Warmeiibertragerberech-
nung, die Turbinenauslegung und die Leistungsberechnung der Priifstandsturbine bei un-
terschiedlichen Lastzustdnden dargestellt. Im folgenden Kapitel werden anhand dieser
Berechnungsverfahren die Auslegung des Priifstands beschrieben und die Simulations-

modelle dargestellt.
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Schdtzwerte -
p5 = pa ws = Vs s/(es - bs)
Us mittel = 2 * T * Ts mittel * N
Nstator l
u42 - ué,mittel + WS2 - W‘l—2
hs = hy — 2
(=)
ps=p| hs— 1S4
NRotor
ss = s(hs,ps)
ps = p(hs)
nein

My /(PsCmsAs)-1<e?

| Wirkungsgrad berechnen | Nstator = Nberechnet

nein

[Mstator — Nberechnet|< €7

Abbildung 3-25: Berechnung der Zustandsdnderung in Rotor
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4 Auslegung und Simulationsmodell des Priifstands

Bei der Entwicklung des Priifstands miissen nun die technischen Randbedingungen im
Labor und die finanziellen Ressourcen beriicksichtigt werden. Es ist das Ziel einen funk-
tionsfahigen Priifstand zu entwickeln, an dem die Berechnungsmethoden der Warmetiber-
trager und der Turbine validiert werden konnen und die Realisierbarkeit des Anlagenkon-
zepts nachgewiesen werden kann. Im Folgenden werden das Vorgehen bei der Priif-

standsauslegung und die Ergebnisse der Komponentenauslegung vorgestellt.
4.1 Randbedingungen

Grundlage fiir die Auslegung des Priifstands sind die baulichen Gegebenheiten und die
technische Ausstattung im Labor. Daher werden im Folgenden die begrenzenden Fakto-
ren fiir die Priifstandsauslegung vorgestellt und auf dieser Grundlage ein geeigneter
BHKW-Motor ausgewihlt, welcher die Randbedingungen fiir die Priifstandsauslegung
vorgibt. Anhand des ausgewéhlten Motors kann ein stationdres Simulationsmodell des
Priifstands erstellt werden, liber welches die Randbedingungen fiir die Komponentenaus-
legungen definiert werden.

Der Priifstand soll im Labor fiir Thermodynamik und Kraftwerkstechnik an der Hoch-
schule Diisseldorf betrieben werden. Im Labor steht fiir den Priifstand ein Fundament mit
der Flache von 2,5 m mal 3,5 m zur Verfiigung. Aufgrund der Lage des Labors im vierten
Stock und der direkten Angrenzung an Biirordume ist ein Motorenbetrieb in diesem Labor
nicht moglich, weshalb die Motorabwirme emuliert werden soll. Dies hat zusdtzlich den
Vorteil, dass die Temperaturen und Leistungen angepasst werden konnen und die Kosten
in Vergleich zu der Anschaffung eines Verbrennungsmotors sinken.

Fiir die Kiihlung des Kondensators steht ein Plattenwarmetibertrager der Firma Sondex
(Typ SL140-BR30-20) zur Verfligung, der mit dem Kaéltenetz der Hochschule Diisseldorf

verbunden ist. Folgende Leistungsdaten wurden vom Bautréger angegeben.

Tabelle 4-1: Leistungsdaten des Warmeiibertragers (Kiihlnetz) zur Riickkiihlung im
Labor
Leistung Sekundairseite Primiérseite Logarithmische
[KW] Vor-/Riicklauf [°C] | Vor-/Riicklauf [°C] | Temperaturdifferenz
50 10/16 23/20 8,41
100 10/22 40/24,15 16,82

Wird vereinfacht ein konstanter kA-Wert fiir den Warmeiibertrager angenommen, hingt
die libertragene Leistung im Wirmeiibertrager nur von der mittleren logarithmischen
Temperaturdifferenz ab, wie in folgender Formel ersichtlich wird:

Q=k-A-T, (4.1-1)
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Anhand der geforderten Kondensatorleistung l4sst sich die bendtigte mittlere logarithmi-
sche Temperaturdifferenz bestimmen. Die Vorlauftemperatur des Kiihlnetzes betragt
konstant 10 °C. Der Massestrom ist ebenfalls konstant. So kann bei gegebener Vor- und
Riicklauftemperatur der Primirseite und gegebener Vorlauftemperatur der Sekundarseite
tiber Formel 4.1-2 die bendtigte Riicklauftemperatur der Sekundérseite berechnet werden,

welche zur Ubertragung der geforderten Leistung bendtigt wird.
ATmax - ATmin

AT, (4.1-2)
l max
n ATmin

Bei der Auslegung ist darauf zu achten, dass die Kondensatorleistung {iber den Wéarme-

T =

iibertrager des Kiihlnetzes abgefiihrt werden kann. Es ist nun das Ziel, den Priifstand so
zu dimensionieren, dass ein Betrieb im Labor moglich ist und die Leistung ausreicht, um

einen effizienten Turbinenbetrieb zu gewdhrleisten.
4.2 Auswahl der Motor-Leistungsklasse

Um einen Priifstand zu entwickeln, muss zunichst ein Motor ausgewahlt werden, welcher
als Basis fiir die Auslegung des Priifstands dient. Wie in Kapitel 2.2.1 dargestellt ist, gibt
es unterschiedliche Motorenkonzepte, welche unterschiedliche Randbedingungen fiir den
Betrieb eines Nachschaltprozesses zur Abwéarmeverstromung aufweisen. Da die maximal
zuldssige Kiihlmitteltemperatur am Motorvorlauf einen entscheidenden Einfluss auf den
Verdampfungsdruck des Dampfkreislaufs hat, muss zwischen heifigekiihlten (Kiihlmit-
telvorlauf > 100 °C) und BHKW-Motoren mit Standardkiihlung unterschieden werden.
Bei heiB3gekiihlten BHKW-Motoren sind Kiihlmittelvorlauftemperaturen von bis zu 110
°C moglich. Tabelle 4-2 gibt einen Uberblick iiber einige Motoren mit HeiBkiihlung.

Tabelle 4-2: Ubersicht einiger Motoren mit HeiBkiihlung

Anbieter El Leistung [kKW] Anmerkung

Caterpillar G3516 A 1.070 Motor mit HeiBkiihlung
GE-Jenbacher 250 —9.500 HeiBkiihlung als Option
GE-Waukesha 250 — 3.350 Motoren mit Heilkiihlung
MTU-Onsite-Energy 120 — 2.145 HeiBkiihlung als Option

Im kleinen Leistungsbereich unter 100 kW elektrischer Leistung sind keine BHKWe be-
kannt, die mit HeiBkiihlung betrieben werden kénnen. Das hingt hauptséchlich mit si-
cherheitstechnischen Aspekten und der wiederkehrendenden Priifung der druckfiihrenden
Teile zusammen, wodurch sich der Mehraufwand einer HeiB3kiihlung in den meisten Fil-
len nicht rentiert. BHKW-Motoren mit Hei8kiihlung finden hauptsichlich in der Industrie
Anwendung, wo die hohe Kiihlmitteltemperatur beispielsweise zur Erzeugung von Pro-

zessdampf verwendet wird.
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Aus den oben genannten Griinden wird die Auslegung des Priifstandes anhand eines
BHKW-Motors mit Standardkiihlung vorgenommen. Grundlage fiir die Auslegung bildet
der Motor E0834 E302 der Firma MAN, welcher fiir den Betrieb von BHKWen entwi-
ckelt wurde und z.B. in dem BHKW ,,g-box 50 der Firma 2G zum Einsatz kommt.

Die Leistungsdaten des Motors sind im Anhang A zu finden. Laut Datenblatt liefert der
Motor unter Volllast eine Abwirme von insgesamt 90 kW, welche fiir den Betrieb des
Dampfkreislaufs zur Verfiigung steht. Eine Riickkiihlung {iber das Kiihlnetz im Labor ist
damit realisierbar, da die Vorlauftemperatur fiir die Riickkiihlung des Kondensator-Kiihl-
wassers mindestens 40 °C betragen wird (vgl. Tabelle 4-1).

Aus dem Datenblatt des Motors ergeben sich folgende Betriebsparameter unter Volllast,

welche als Grundlage fiir die Auslegung des Dampfkreislaufs dienen.

Tabelle 4-3: Leistungsdaten MAN Motor E0834 E302 fiir Priifstandsauslegung

Kiihlwasser Vorlauftemperatur 88 °C
Kiihlwasser Riicklauftemperatur 94 °C
Abgastemperatur 650 °C
Leistung Abgas 39 kW
Leistung KiihImittel 51 kW

Wie in Kapitel 2.2 beschrieben wurde, wird im Niederdruck-SRC eine Verdampfungs-
temperatur von ca. 90 °C angestrebt, um eine vergleichbare Wirkungsgradsteigerung zu
ORC und Hochdruck-SRC zu erzielen. Da dies mit den gegebenen Kiihlwassertempera-
turen des MAN-Motors nicht realisierbar ist, wird an dieser Stelle angenommen, dass der
Motor auch mit Heilkiihlung betrieben werden kann. Der Verdampfer wird demnach so
ausgelegt, dass die Abwéarme des Kiihlmittels bei einer Riicklauftemperatur des Motors
von maximal 120 °C iibertragen werden kann.

Da die Motorabwéarme emuliert werden soll, muss also eine geeignete Moglichkeit ge-
funden werden, Wasser mit einer Temperatur von bis zu 120 °C und einem regelbaren
Massenstrom zur Verfiigung zu stellen. Ebenfalls muss ein Abgasmassenstrom mit einer
regelbaren Temperatur von bis zu 700 °C und einer Leistung bis zu 40 kW bereitgestellt

werden.

4.3 Grundkonzept des Priifstands

Auf Grundlage der baulichen Randbedingungen im Labor und des exemplarisch ausge-
wiéhlten BHKW-Motors wurde das in Abbildung 4-1 dargestellte vereinfachte FlieBbild
des Priifstands entwickelt. Die Kiihlmittelwdrme des Verbrennungsmotors wird iiber ein
Wasser-Temperiergerdt mit einer Leistung von maximal 48 kW emuliert. Die Temperatur
und der Volumenstrom sind regelbar, um die geforderte Kiihlmittelleistung einstellen zu

konnen. Der Abgasvolumenstrom des Verbrennungsmotors wird {iber einen Gasbrenner
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erzeugt, welcher stufenlos regelbar ist. Um die gewlinschte Abgastemperatur einzustel-
len, wird in der Brennkammer Frischluft zugemischt, die den Abgasstrom abkiihlt. Die
Regelung der Fischluftzufuhr wird iiber ein drehzahlgeregeltes Abgasgeblise realisiert.
Je hoher die Drehzahl des Abgasgeblises ist, umso mehr Frischluft wird in der Brenn-

kammer beigemischt.

1 o2 3

10 T

Gasbrenner

1
7 -~ 2 Brennkammer
6 3 Uberhitzer
73 4 Verdampfer
—/D/}— 5 Abgasgebldse
6 Temperiergerat
g;j ‘ 7 Kondensator
9 8 Vakuumpumpe
8 ) 9 Kondensatpumpe
N 10  Gleitschieberventil
- 11 Turbine
'\M)

Abbildung 4-1: Vereinfachtes FlieBbild des Priifstands

Ein ausfiihrliches RI-FlieBbild des Priifstands ist in Anhang B zu finden. Die Regelung
des Niederdruck-SRC selbst wird iiber die Stellung des Gleitschieberventils (Pos. 10 in
Abbildung 4-1) bzw. die Last an der Turbine (Pos. 11 in Abbildung 4-1) und iiber den
Volumenstrom des Kiihlwassers im Kondensator geregelt. Der Volumenstrom des Kiihl-
wassers dient dabei der Regelung des Kondensationsdrucks. Die Stellung des Gleitschie-
berventils bzw. die Last an der Turbine wird zur Regelung des Verdampferdrucks ver-
wendet.

Da der komplette Kreislauf im Unterdruck betrieben wird, kommt es wéhrend des Be-
triebs zu Lufteinbruch. Um die Luft auch wihrend des Betriebs aus dem System zu ent-
fernen, wurde an den Kondensator eine Vakuumpumpe angeschlossen. Da sich die Luft
am kiltesten Punkt im Kondensator sammelt, wurde die Luftabsaugung am Kondensator-
austritt eingebaut. Ein zusétzlicher Warmetibertrager ist zwischen Kondensator und Va-
kuumpumpe installiert, um einen mdglichst groen Teil des Wassers bei Absaugung zu
kondensieren.

Da die Turbine eine feste Statorgeometrie aufweist, kann die Druckdifferenz der Turbine
im laufenden Betrieb nicht variiert werden. Daher kann ein Festdruckbetrieb des Ver-
dampfers nur mit einer vorgeschalteten Drossel vor der Turbine realisiert werden. Da dies

jedoch einen erhdhten Kostenaufwand bedeutet und aus rein theoretischer Sicht keine
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Vorteile bietet, wird die Anlage im Gleitdruckbetrieb gefahren. Das bedeutet, dass der
Kondensationsdruck auch im Teillastbetrieb konstant gehalten wird, so dass in allen Be-
triebspunkten eine Brauchwassererwdarmung auf mindestens 50 °C moglich ist. Um die
geforderte Generatorspannung konstant zu halten, muss die Turbinendrehzahl konstant
gehalten werden. Nach den Berechnungsvorschriften aus Kapitel 3.5 muss dafiir der
Druck am Eintritt in die Turbine gesenkt werden, um auf die geforderte Stromungsge-
schwindigkeit zu kommen.

Mit einer variablen Statorgeometrie konnte der Kreislauf in einem begrenzten Leistungs-
bereich auch in Festdruckbetrieb betrieben werden und der Kreislaufwirkungsgrad im
Teillastbetrieb gesteigert werden. Variable Stator-Geometrien sind im Turboladerbau be-
reits Stand der Technik, gehen aber mit einer erhohten Komplexitét in der Turbinenkon-
struktion und den Investitionskosten einher, wodurch in diesem Priifstand darauf verzich-

tet wurde.
4.4 Vorgehen bei der Priifstandsauslegung

Bei der Priifstandsauslegung wurde wie folgt vorgegangen. In einem ersten Schritt wurde
anhand von definierten Zielwerten (obere Gradigkeiten der Warmeiibertrager, Turbinen-
wirkungsgrad etc.) ein erstes Simulationsmodell erstellt, welches die Randbedingungen
fiir die Wérmeiibertragerauslegung liefert. Da die Auslegungsrechnungen eventuell grof3e
Abweichungen zum realen Betrieb aufweisen, wird der Priifstand zundchst ohne Turbine
betrieben, um den Volllast-Betriebspunkt fiir die Turbinenauslegung zu definieren. Das
Druckgefille der Turbine wird in diesem Fall durch ein Gleitschieberventil eingestellt
(vgl. Abbildung 4-1). Um eine belastbare Datenbasis fiir die Validierung der Warmetiber-
trager-Berechnungsmethoden zu erhalten, werden die Messwerte anhand der VDI 2048
auf Plausibilitdt gepriift. Auf dieser Datenbasis konnen die Wérmeiibertrager-Berech-
nungsmethoden validiert und Kennlinien berechnet werden, welche in die thermodyna-
mische Simulation implementiert werden. Ebenfalls lassen sich mit den Messergebnissen
Wirmeiibergangskoeffizienten fiir die Warmeverluste des Priifstands berechnen, welche
in die thermodynamische Simulation eingefiigt werden.

Mit dem angepassten Simulationsmodell kann nun iiber einen iterativen Prozess die Tur-
bine ausgelegt werden. Dafiir wird zunéchst der isentrope Wirkungsgrad der Turbine ab-
geschitzt und die Randbedingungen fiir die Turbinenauslegung {iber die Simulation be-
stimmt. AnschlieBend wird das Turbinenmodell in der Simulation an die Auslegungs-
rechnungen angepasst. Nach Auslegung des Turbine kann diese gebaut und in den Priif-
stand integriert werden.

Im Folgenden werden die verwendete Simulationsmodelle und das Modell zur Plausibi-

lititspriifung anhand der VDI 2048 genauer erldutert.
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4.5 Simulationsmodell fiir die Wéarmeiibertragerauslegung

Fiir die Auslegung der Wiarmeiibertrager wurde das idealisierte Simulationsmodell aus
Kapitel 2.2.2 zugrunde gelegt und die in Tabelle 4-4 aufgelisteten Zielgréen wurden de-
finiert.

Tabelle 4-4: Definierte ZielgroBen flir die Priifstandauslegung

isentroper Turbinenwirkungsgrad 0,87
obere Gradigkeit Verdampfer 10 °C
obere Griadigkeit Kondensator 10 °C
Uberhitzungstemperatur 450 °C
Druckverhiltnis Turbine 3

Druck Verdampfer 0,65 bar
Druck Kondensator 0,19 bar
max. Abgas Druckverlust Uberhitzer 20 mbar
max. Abgas Druckverlust Verdampfer 20 mbar
max. Dampf Druckverlust Uberhitzer 20 mbar
max. Dampf Druckverlust Rekuperator 20 mbar

Die oberen Gradigkeiten basieren auf iterativen Erfahrungswerten aus der Auslegungs-
rechnung nach Goebel [24]. Der isentrope Turbinenwirkungsgrad wurde anhand der Er-
fahrungswerte aus Kapitel 3.5 definiert. Die Kennlinien im BHKW-Modul wurden so
angepasst, dass die Abgastemperaturen, die iibertragene Leistung an das Kiihlwasser und
die Warmeverluste des Motors unter Volllast und Teillast mit den Angaben aus dem Da-
tenblatt des Erdgas-Motors E0834 E302 der Firma MAN iibereinstimmen. Die verwen-
deten Kennlinien sind in Anhang F abgebildet. Der Druckverlust im Abgasstrang wurde
auf insgesamt maximal 40 mbar festgelegt, was dem maximal zuldssigen Abgasgegen-
druck gemall dem Datenblatt des Motors in Anhang A entspricht.

Es ist anzumerken, dass bei der Auslegungsrechnung fiir den Uberhitzer eine Uberhit-
zungstempertur von 450 °C im Gegenstrombetrieb zugrunde gelegt wurde, da fiir den
Turbinenbau ein Laufrad aus dem Werkstoff Inconel 649 geplant war. Im Projektverlauf
stellte sich heraus, dass ein Laufrad aus dem Werkstoff Inconel 649 nicht zu den geplan-
ten Kosten gefertigt werden kann. Aus diesem Grund wurde als Rotormaterial Titan (Ti-
6Al-4V) verwendet, wodurch die Maximaltemperatur des iiberhitzen Dampfes auf 350
°C herabgesetzt werden musste, da die Zugfestigkeit von Titan bei Temperaturen ab 400
°C stark abnimmt und die Festigkeit des Rotors oberhalb von ca. 350 °C nicht mehr ge-
geben ist. Da der Uberhitzer zu dem Zeitpunkt schon geliefert war, wurde dieser im
Gleichstrombetrieb in die Anlage integriert, wodurch die Uberhitzungstemperatur bei

konstantem kA-Wert auf ca. 350 °C reduziert werden kann. Die Auslegungsrechnungen
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und damit die Ergebnisse in dem Kapitel 4.6 basieren demnach noch auf der Grundlage,
dass der Uberhitzer im Gegenstrombetrieb eingesetzt wird.

4.6 Auslegungsergebnisse der Priifstandskomponenten

Basierend auf den Ergebnissen aus den Kapiteln 4.1 bis 4.5 ergeben sich die in Ta-
belle 4-5 dargestellten Randbedingungen und ZielgrofBen fiir die Auslegung des Ver-
dampfers und des Uberhitzers. Die ZielgroBen fiir die Auslegung sind rot markiert.

Tabelle 4-5: Auslegungsparameter fiir die Uberhitzer- und Verdampferauslegung
(rot: ZielgroBen fiir die Auslegung)

Uberhitzer
Abgasmassenstrom 0,0494 kg-s!
Abgastemperatur Eintritt 650 °C
Abgasdruck Eintritt 1,0 bar
Dampfmassenstrom 0,0274 kg's™!
Dampftemperatur Eintritt 88 °C
Dampfdruck Eintritt 0,65 bar
Dampftemperatur am Austritt (Gegenstrombe- 450 °C
trieb)
Verdampfer Abgasseite
Verdampferdruck 0,65 bar
Abgastemperatur Eintritt 322 °C
Abgasdruck Eintritt 1,0 bar
Abgastemperatur Austritt 98 °C
Verdampfer Dampfseite (Rekuperator)
Verdampferdruck 0,65 bar
Dampftemperatur Eintritt 314 °C
Dampfdruck Eintritt 0,21 bar
Dampftemperatur Austritt 98 °C
Verdampfer Kiihlmittelseite
Verdampferdruck 0,65 bar
Wassertemperatur Eintritt 120 °C
Massenstrom Kiihlmittel 2,78 kg-s™!
Wasserdruck Eintritt 3,5 bar
Ubertragene Leistung 51 kW
Wassertemperatur Austritt 115°C
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Tabelle 4-6: Auslegungsergebnisse des Uberhitzers und des Verdampfer im Voll-
lastfall (rot: ZielgréBen fiir die Auslegung)
Uberhitzer
Linge Rohrbiindel 1,8 m
dg Mantetrohr 0,256 m
dowirmeibertragerrohr 0,014 m
d; warmeibertragerrohr 0,011 m
Anzahl Wirmeiibertragerrohre 143
Dampftemperatur am Austritt (Gegenstrom) 466 °C
Dampftemperatur am Eintritt (Gleichstrom) 370 °C
Druckverlust Abgasseite 8,5 mbar
Druckverlust Dampfseite 9,5 mbar
Verdampfer Abgasseite
Linge Rohrbiindel 1,8 m
dg Mantetronr 0,356 m
da,wirmeibertragerrohr 0,014 m
di wirmeibertragerrohr 0,011 m
Anzahl Wérmelibertragerrohre 39
Austrittstemperatur Abgas 98,7 °C
Druckverlust Abgasseite 8,5 mbar
Verdampfer Dampfseite
Lange Rohrbiindel 1,8 m
dg Mantetrohr 0,356 m
do,wirmeibertragerrohr 0,014 m
d; warmeibertragerrohr 0,011 m
Anzahl Wirmeiibertragerrohre 78
Austrittstemperatur Dampfseite 110,2 °C
Druckverlust Dampfseite 2,7 mbar
Verdampfer Kiihlmittelseite
Linge Rohrbiindel 1,8 m
dg Mantetronr 0,356 m
da,wirmeibertragerrohr 0,014 m
di wirmeibertragerrohr 0,011 m
Anzahl Wérmetibertragerrohre 14
Austrittstemperatur KithImittelseite 113,6 °C
Ubertrage Wirmeleistung 75,7 kW
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Fiir die BaugroBe des Verdampfers und des Uberhitzers wurde eine Rohrbiindelléinge von
1,8 m festgelegt, so dass beide Warmeiibertrager eine maximale Baulidnge inklusive An-
schlussstutzen von 2,5 m nicht iiberschreiten. Die Durchmesser der Wiarmeiibertrager-
rohre wurde von der Zulieferungsfirma vorgegeben. Alle Malle der Warmeiibertrager
sind im Anhang D hinterlegt.

In Tabelle 4-6 sind die Ergebnisse der Warmelibertragerauslegung zusammengefasst. Die
ZielgroBen, welche in Tabelle 4-5 definiert sind, wurden im Volllastfall anhand der in
Tabelle 4-5 definierten Randbedingungen berechnet und rot markiert. Wie zu erkennen
ist, liegen die berechneten Druckverluste alle unterhalb der in Kapitel 4.5 definierten
Druckverluste. Die geforderte obere Gradigkeit im Rekuperator wurde hochgesetzt, da
fiir ein Erreichen der oberen Gradigkeit von 10 K die Anzahl der Warmeiibertragerrohre
unverhéltnisméBig grofl geworden wire. Fiir alle weiteren Rohrbiindel konnten die gefor-
derten oberen Gridigkeiten eingehalten werden.

Basierend auf den ersten Messungen mit dem Priifstand (ohne Turbine) konnten das Si-
mulationsmodell angepasst und die Randbedingungen fiir die Turbinenauslegung be-
stimmt werden. Wie in Kapitel 5 noch niher erldutert wird, konnte die geforderte Abgas-
leistung zur Emulation des MAN-Motors nicht erreicht werden, weshalb eine Anpassung
der Dampfparameter notwendig war. Dafiir wurde der MAN-Motor (E0834 E302) in der
Simulation wie folgt auf 38 kWmechanisch skaliert.

In der Simulation wurde davon ausgegangen, dass die Wirkungsgrade des Motors bei
Volllast und in Teillastzustinden konstant bleiben. Aus diesem Grund wurden die Kenn-
linien des MAN-Motors mit 54 kW mechanisch verwendet (siche Anhang F). Fiir die Skalie-
rung wurde der Volllastpunkt von 54 kWmechanisch auf 38 kWmechanisch herabgesetzt. Die
Auslegungsparameter, die anhand der Simulation fiir die Turbine ermittelt wurden, sind

in Tabelle 4-7 zusammengefasst.

Tabelle 4-7: Auslegungsparameter fiir die Turbine im Volllastfall

Dampfmassenstrom 0,019 kg-s™
Dampftemperatur am Eintritt 350 °C
Dampfdruck am Eintritt 0,62 bar
Dampfdruck am Austritt 0,2 bar

Ausgehend von den Bemafungen und den Berechnungsmethoden aus Kapitel 3.5 wurde
die Turbine so ausgelegt, dass der geforderte Dampfdruck am Austritt der Turbine bei
gegebenen Dampfparametern am Eintritt der Turbine erreicht wird. Die Ergebnisse der
Turbinenauslegung sind in Tabelle 4-8 zusammengefasst.

Diese Ergebnisse wurden dem Turbinenhersteller (EP Turbines) {ibermittelt, welcher die
Konstruktion der Turbine iibernahm. Die Lagerungstechnik und die Auswahl des

Schmier- und Kiihlsystems wurden vom Turbinenhersteller entwickelt. Die Wahl fiel auf
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einen direktgetriebenen Generator, welcher mit dem Kondensat des Niederdruck-SRC
gekiihlt wird. Die Schmierung der verwendeten Gleitlager erfolgt ebenfalls {iber das Kon-
densat des Niederdruck-SRC.

Tabelle 4-8: Ergebnisse der Turbinenauslegung im Volllastfall
T 56,00 mm
T3 41,27 mm
Ty 37,50 mm
Tis 12,00 mm
Tas 25,25 mm
€q 0,40 mm
€r 0,40 mm
b, 4,70 mm
Nstator 15
Nrotor 1
Drehzahl 120.000 min!
MNts 86 %
Dampfdruck Austritt 0,197 bar

Die Turbine mit direkt betriebenem Generator ist in Abbildung 4-2 dargestellt.

Abbildung 4-2: Verbaute Turbine mit direkt betriebenem Generator (links) und verbau-
tes Turbinenlaufrad (rechts)

Anhand der ausgelegten Komponenten und des RI-FlieBbilds in Anhang C wurde der
Priifstand in Abbildung 4-3 an der Hochschule Diisseldorf im Labor fiir Kraftwerkstech-

nik und Thermodynamik aufgebaut.
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1 Verdampfer 6 Bremswiderstand
2 Uberhitzer 7  Gasbrenner

3 Kondensator 8 Brennkammer

4  Turbine mit Generator 9 Temperiergerit

5 Bypassventil 10 Schaltschrank

Abbildung 4-3: Niederdruck-SRC-Priifstand an der Hochschule Diisseldorf

4.7 Messdatenerfassung und Priifstandsregelung

Die Messdatenauftnahme und Priifstandsregelung wird iiber die Software Simulink und
die im Messrechner verbauten Messkarten realisiert. Simulink ist eine Software der Firma
,»The MathWorks‘ und benétigt die Software Matlab zur Ausfiihrung.

Die Signale der Messeinrichtungen werden {iber Signalwandler als 0 — 10 V Signale der
Messkarte iibergeben. Die Umrechnung der Messsignale in die Messwerte und die Be-
rechnung der Regelsignale werden mit Matlab Simulink realisiert. Die Regelsignale wer-
den wiederum iiber die Analogausgénge (0 — 10 V) von der Messkarte aus an die Stell-
glieder im Priifstand {libertragen. Eine Skizze der Messwertaufnahme und -ausgabe der

Regelsignale ist in Abbildung 4-4 dargestellt.
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Messrechner
Messtechnik Signalwandler mit
Messsignal Messsignal Messkarte
0-10V
Matlab Simulink
Messwertverarbeitung Messrechner
und mit - Stellglied
Berechnung der Messkarte Regelsignale
Regelsignale 0-10V

Abbildung 4-4: Messwertaufnahme und Regelung des Priifstands

Der Niederdruck-Wasser-/Dampfkreislauf stellt keine hohen Anspriiche an die Dynamik
der Regelung, da der Priifstand aufgrund der groBen Wérmeiibertrager eine hohe thermi-
sche Masse aufweist und aus diesem Grund sehr trége ist. Daher kann die Regelung des
Kreislaufs iiber einfache P- und PI-Regler geméfl Abbildung 4-5 realisiert werden.

StorgroRe
Regelabweichung StellgroRRe

/ / RegelgroRe

Regler Regelstrecke

)

Sollwert

Abbildung 4-5: Darstellung eines einfachen Regelkreises

Im Folgenden werden die Regelungskonzepte der beiden Versuchsautbauten (mit Druck-
reduzierventil und mit Turbine) genauer erldutert. Das grundlegende Regelungskonzept
der beiden Versuchsaufbauten wurde bereits in Kapitel 4.3 erldutert und ist anhand der
RI-FlieBbilder in Anhang B und Anhang C dargestellt. Folgende Regelkreise sind in bei-
den Versuchsaufbauten identisch:

Emulation Kithlmittelwarme des Motors

o Regelung der Vorlauftemperatur

o Regelung der Heizleistung im Verdampfer

Emulation Abgaswirme des Motors
o Regelung des Abgasmassenstroms

o Regelung der Abgastemperatur am Eintritt in den Uberhitzer

Regelung des Kondensatordrucks

Regelung der Kondensatpumpe
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Im Folgenden werden die einzelnen Regelungen genauer erldutert.

Die Temperatur des Kiihlmittelvorlaufs zum Verdampfer wird am Temperiergerit
manuell eingestellt. Die Regelung erfolgt automatisch im Temperiergerit.

Die zugefiihrte Kiihlmittelwirme zum Verdampfer wird iiber den Massenstrom des
Kiihlmittels geregelt. Die Regelung des Massenstroms erfolgt liber das Drei-Wege-Ven-

til. Als Regler kommt ein PI-Regler mit folgenden Einstellungen zum Einsatz:

- P-Anteil = 0,033
- I-Anteil = 0,005

Die Regelung des Abgasmassenstroms erfolgt {iber die Drehzahl des Abgasgeblises.
Dazu wird die Drehzahl {iber ein Kennfeld ermittelt und iiber einen I-Regler wird der
Modellfehler ausgeregelt (Abbildung 4-6). Der I-Anteil wurde in diesem Fall auf den
Wert 10 gesetzt, welcher iterativ ermittelt wurde.

Sollwert StellgroRe lStorgroGe
Massenstrom + /
L Kennfeld —O——» Regelstrecke @—
+ RegelgroRe

Regelabweichung

/

HT_— I-Regler

Abbildung 4-6: Regelkreis fiir die Regelung des Abgasmassenstroms

Die Regelung der Abgastemperatur am Eintritt in den Uberhitzer erfolgt analog zu
der Regelung des Abgasmassenstroms in Abbildung 4-6. Sie erfolgt iiber die Brennerleis-
tung, welche stufenlos iiber einen 0 - 10 V Analogeingang am Gasbrenner geregelt wer-
den kann. Das verwendete Kennfeld ist in Anhang K hinterlegt. Der I-Anteil wurde in
diesem Fall auf einen Wert von 0,0003 gesetzt, welcher iterativ ermittelt wurde.

Die Regelung des Kondensatordrucks erfolgt iiber den Kiihlwassermassenstrom im

Kondensator. Hierfiir kommt ein PI-Regler zum Einsatz mit den folgenden Einstellungen:

- P-Anteil=12-107
- I-Anteil =4-10°

Die Regelung der Kondensatpumpe erfolgt iiber den Fiillstand des Kondensatbehalters.
Dies erfolgt iiber einen P-Regler mit einem P-Anteil von 100.

Im Versuchsaufbau mit Drossel statt Turbine (RI-FlieBbild in Anhang B) wird der
Verdampferdruck tliber das Gleitschieberventil geregelt. Hierfiir kommt ein PI-Regler mit

folgenden Einstellungen zum Einsatz:
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- P-Anteil =28,6:10°
- I-Anteil = 10,0-107

Im Versuchsaufbau mit Turbine (RI-FlieBbild in Anhang C) ergibt sich der Ver-
dampferdruck anhand des Druckgefilles in der Turbine. Dieses ist wiederum abhingig
vom Kondensationsdruck, dem Dampfzustand am Eintritt in die Turbine und dem Dampf-
massenstrom. Die Drehzahl der Turbine wird iiber einen Bremschopper geregelt, der die
Generatorspannung auf 650 V einregelt. Die Lastabnahme erfolgt iiber einen Lastwider-

stand. In Abbildung 4-7 ist der Aufbau der Turbine mit angeschlossener Lastabnahme
abgebildet.

Gleichrichter Bremschopper
37 =
= UL

Bremwiderstand

Abbildung 4-7: Regelung der elektrischen Last an dem Generator der Turbine

4.8 Plausibilitdtspriifung und Messdatenabgleich

Um eine belastbare Datenbasis fiir die Validierung der Berechnungsmodelle zu erhalten,
miissen die verwendeten Messwerte aus den Laborversuchen auf Plausibilitit gepriift
werden. Dafiir kommt in dieser Arbeit die Software SR::Validate zum Einsatz, welche
Ebsilon®Professional als Rechenkern verwendet. In der Industrie wird SR::Validate fiir
die Vermeidung von Messunsicherheiten von Abnahmemessungen und zur Beurteilung
von Messwertgenauigkeiten verwendet. SR::Validate arbeitet dabei nach den Vorgaben
der Richtlinie VDI 2048 [50], welche ein statistisches Verfahren zur Bestimmung des
wahrscheinlichsten Anlagenzustandes und zur Bestimmung der Zuverldssigkeit von
Messwerten beschreibt.

Der VDI 2048 liegt dabei die Annahme zu Grunde, dass der wahre Messwert jeder Mess-
grofle durch eine Summe zufdlliger und meist unabhéingiger Einfliisse und durch eine
Summe unbekannter systematischer Messabweichungen iiberlagert wird. Diese Abwei-
chungen stellen eine Zufallsvariable dar, so dass die Messwerte jedes Messpunktes eine
Zufallsvariable mit einer GauB3-Verteilung darstellen. Ziel der VDI 2048 ist es, anhand
der Messunsicherheiten (Konfidenzintervalle) der einzelnen Messstellen, der thermody-
namischen Bilanzgleichungen der Komponenten und geeigneten Nebenbedingungen eine

Beurteilung der Genauigkeit einer Messreihe vornehmen zu kdnnen. Da die genauen
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Messunsicherheiten der einzelnen Messstellen unbekannt sind, miissen geeignete Annah-
men getroffen werden. Die Nebenbedingungen basieren ebenfalls auf Annahmen, welche
z.B. Wiarmeiibergangskoeffizienten, Druckverluste oder Warmeverluste sein konnen. An-
hand der thermodynamischen Bilanzgleichungen und der Nebenbedingungen wird so ein
Gleichungssystem fiir die zu untersuchende Anlage erstellt.

Um eine Ausgleichsrechnung gemdll VDI 2048 durchfiihren zu kénnen, ist es zwingend
erforderlich, nicht nur die Messwerte zur Losung des Gleichungssystems zu erfassen,
sondern dariiber hinaus weitere Messwerte aufzunechmen, so dass ein iiberbestimmtes
Gleichungssystem mit n Freiheitsgraden (Redundanzen des Ausgleichsproblems) erstellt
werden kann.

Die Messwerte werden die definierten Bilanzgleichungen und Nebenbedingungen nicht
exakt erfiillen, sondern zu Widerspriichen fithren. Anhand der Rechenvorschriften in der
VDI 2048 kann eine Ausgleichsrechnung durchgefiihrt werden, welche auf der
Gauss’schen Methode der Minimierung der Summe der kleinsten Fehlerquadrate beruht.
So konnen die Messwerte anhand der Konfidenzintervalle so angepasst werden, dass wi-
derspruchsfreie Schiatzwerte fiir den wahren Anlagenzustand berechnet werden, bei
gleichzeitig minimaler Fehlerquadratsumme der Anpassungen. Anhand der VDI 2048
wird eine maximale zuldssige Fehlerquadratsumme anhand der vorhandenen Freiheits-
grade des Gleichungssystems definiert. Unterhalb dieser maximal zuldssigen Fehlerquad-
ratsumme konnen die Messwerte als plausibel ohne signifikante Messfehler angesehen
und als Datenbasis fiir die Validierung verwendet werden. Ebenfalls sollte die Fehler-
quadratsumme nicht unterhalb des 5 %-Quantils liegen, da in diesem Fall die Gefahr be-

steht, dass die angenommenen Konfidenzintervalle zum Teil grofler sein konnen als die
realen Konfidenzintervalle. Demnach sollte die bezogene Fehlerquadratsumme % fol-

gende Bedingung erfiillen:
$o

Fr o500 < - < Fro0,95% (4.8-1)

In Tabelle 4-9 sind die zugehdrigen Fehlerquadratsummen des 5 %-Quantils und des
95 %-Quantils aufgefiihrt. Fiir eine einheitliche Auswertung der Messergebnisse kann
das xZ.sipernaienis Wie folgt berechnet werden:
F Messung
X%estverhéltnis = F— (4.8-2)
7,00,95%

Demzufolge konnen die Messwerte als hinreichend genau bezeichnet werden, wenn gilt:

X%estverhéltnis <1 (4.8-3)
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Tabelle 4-9: Quantile fiir die Fehlerquadratsumme [50]

Freiheitsgrad 5%-Quantile 95%-Quantile
(Anzahl der Redundanzen)

r )(Zr,S% Fr 0,5% )(Zr,95% Fr 0,05%
2 0,1 0,05 5,99 3,00
3 0,35 0,12 7,81 2,60
4 0,71 0,18 9,49 2,37
8 2,73 0,34 15,51 1,94
16 7,96 0,50 26,30 1,64
32 20,07 0,63 46,19 1,44
64 46,59 0,73 83,68 1,31
128 102,87 0,80 155,40 1,21

Ausgehend von den Grundlagen der VDI 2048 wurden mit Hilfe der Software SR::Vali-
date zwei Modelle zur Plausibilititspriifung der Messergebnisse erstellt, das erste fiir die
Validierung der Messergebnisse der Versuchsanlage ohne Turbine und das zweite fiir die
Validierung der Messergebnisse der Versuchsanlage mit Turbine. Im Folgenden werden
die beiden Modelle mit allen verwendeten Messstellen, Konfidenzintervallen und Neben-
bedingungen genauer erldutert.

Anhand der eingebauten Messstellen im Priifstand (ohne Turbine) wurde das in Abbil-
dung 4-8 abgebildete SR:Validate-Schaltbild erstellt, welches auf dem Schaltbild in Ab-
bildung 2-4 basiert. Mit den vorhandenen Messstellen wurde ein {iberbestimmtes Glei-
chungssystem mit sieben Freiheitsgraden erstellt. Die verwendeten Messstellen und die
definierten Nebenbedingungen sind in Tabelle 4-10 zusammengefasst. Als Nebenbedin-
gungen wurden die Druckverlustberechnungen im Uberhitzer (Primir- und Sekundir-
seite) und im Verdampfer (Sekundirseite) verwendet. Ebenfalls wird der Warmeverlust
in Kondensator als konstant angenommen, aufgrund des konstanten Kondensationsdrucks
und der damit konstanten Kondensationstemperatur.

Da die Versuchsanlage aufgrund der hohen Betriebstemperaturen hohe Wérmeverluste
aufweist, miissen diese ebenfalls iiber die Energiebilanzen der Warmetibertrager berech-
net oder als Nebenbedingungen definiert werden, um einen widerspruchsfreien Messda-
tenabgleich zu gewihrleisten. Die Warmeverluste der Anlage werden fiir den Messdaten-

abgleich wie folgt aufgeteilt:

- Wirmeverlust Brennkammer
- Warmeverlust Verdampfer

- Wirmeverlust Uberhitzer

- Wairmeverlust Drossel

- Wirmeverlust Kondensator
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Fiir den Messdatenabgleich werden die Warmeverluste in Drossel, Brennkammer und
Uberhitzer anhand der thermodynamischen Bilanzgleichungen berechnet, weil die Wir-
meverluste im Uberhitzer und in der Brennkammer aufgrund der hohen Temperaturdif-
ferenz im Vergleich zur {ibertragenen Wirmeleistung hoch sind und ein Fehler bei der
theoretischen Berechnung einen hohen Einfluss auf den Austrittszustand des Dampfes
hat. Der Wiarmeverlust iiber die Drossel hat ebenfalls einen starken Einfluss auf die
Dampftemperatur, wodurch bereits geringe Modellfehler in der Warmeverlustberech-
nung zu einem unzureichenden Ergebnis in der Messdatenanpassung fithren. In Gegen-
satz dazu sind die Wéarmeverluste in Verdampfer und Kondensator aufgrund der geringen
Betriebstemperatur und guten Isolation im Vergleich zur {ibertragenen Leistung relativ
gering, weshalb diese als Nebenbedingungen fiir den Datenabgleich genutzt werden kon-
nen.

Anhand der vorhandenen Messstellen und definierten Nebenbedingungen fiir Differenz-
druck und Wérmeverlust ergibt sich so ein Gleichungssystem mit sieben Freiheitsgraden,
welches fiir den Messdatenabgleich gemall VDI 2048 geeignet ist. Eine Auflistung aller
Messstellen mit den verwendeten Konfidenzintervallen und Nebenbedingungen im
SR::Validate Modell ist in Anhang G dargestellt.

. WU 1 Brennkammer
1 2 2 Uberhitzer
4
— {Z 6 3 Verdampfer

b E -1:—1‘5—(:1‘E
& 3.1 Verdampfer (Kiihlwasser)
!¢ 3 ? 3.2 Verdampfer (Rekuperator Dampf)
mommm e mmm-e- 331 r 3.3 Verdampfer (Abgas)
2 H ) ':’v . 4 Kondensator mit Unterkiihlung
' 3 «f\) T 3 5 Kondensatpumpe
) : a 6 Druckreduzierventil
: 3.2 '
‘—B—‘—-C‘:D-—-{EV—(: -
4 : (b !
2 _ i { ——— Dampfleitung ﬂ Temperatur Vorgabe
5 ro— R 3 3
128 |V_AG : =131 l—j; 3 —— Wasserleitung ‘ Druck Vorgabe
ALY —Qilg —— Abgasleitung ﬂ Volumenstrom Vorgabe
P& | —— Erdgasleitung 6 Massenstrom Vorgabe
< /\5 Ceseoss T—‘

Brennluftleitung  _——. Wirmeverlust

Elektroleitung

Abbildung 4-8: Ebsilon-Schaltbild fiir Plausibilititspriifung geméaf VDI 2048 (ohne
Turbine)

Tabelle 4-10: ~ Vorgabewerte fiir Plausibilititspriifung geméfl VDI 2048 (Versuchs-
stand ohne Turbine)

Vorgabewerte fiir be- Nebenbedingun- | Zusitzliche Messwerte fiir
stimmtes Gleichungssys- gen Messdatenanpassung gemaf}
tem VDI 2048 (Freiheitsgrade)
10 Temperaturen 2 Wiarmeverluste | 1 Temperaturmessung

6 Driicke 4 Druckverluste 3 Druckmessungen

3 Massenstrome 1 Wirkungsgrad 3 Massenstrommessungen
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Auslegung und Simulationsmodell des Priifstands

Um die Messergebnisse mit eingebauter Turbine auf Plausibilitit zu priifen, muss die
Drossel im Ebsilon-Schaltbild (Abbildung 4-8) durch das Turbinenmodell, gekoppelt mit
dem Generatormodell, ersetzt werden (sieche Abbildung 4-9). Die Plausibilititspriifung
der Messwerte gestaltet sich dabei aufwéndiger als bei der Drossel, da die Verluste der
Turbine vielfiltig sind. In der hier vorliegenden Arbeit werden folgende Verluste in der

Turbinen-/Generatoreinheit beriicksichtig:

- aerodynamische Stromungsverluste in der Turbine (isentroper Wirkungsgrad)
- Radseitenreibungsverlust der Turbine

- Wairmeverlust des Turbinengehéuses

- Generatorverlust

- Dampfleckage iiber die Lager

- Reibungsverlust der Lager

Der aerodynamische Stromungsverlust und der Radseitenreibungsverlust werden wie in
Kapitel 3.5.7 beschrieben berechnet. Der aerodynamische Stromungsverlust wird {liber
den isentropen Wirkungsgrad der Turbine beriicksichtigt und der Radseitenreibungsver-
lust iiber den mechanischen Verlust der Wellenleistung.
Die Berechnung des Warmeverlustes des Turbinengehduses erfolgt anhand der thermo-
dynamischen Bilanzgleichung.
Die Generatorverluste werden iiber das Datenblatt des Turbogenerators (Anhang N) an-
hand der gemessenen Drehzahl mit Formel 4.8-4 berechnet.

Pgeneratorveriust = 8,25+ 1078 -n? —0,014795 - n + 757,25 (4.8-4)
Die Dampfleckage iiber die Lager wird iiber eine Aufteilung des Dampfmassenstroms
vor der Turbine abgebildet (siche Abbildung 4-9). An diesem Punkt (Bauteil 7) ist ein
Verzweigungsverhéltnis definiert. Die Dampfleckage iliber die Lager wird tliber das
Schmiermittel (Kondensat) zuriick in den Kondensator geleitet und dort kondensiert (vgl.
Anhang C).
Der Reibungsverlust der Lager wird iiber die mechanischen Verluste der Turbinenwelle
abgebildet.
Demnach ergeben sich die in Tabelle 4-11 dargestellten Vorgabewerte und Annahmen
fiir die Plausibilitatspriifung der Messwerte. Eine Auflistung aller Messstellen mit den
verwendeten Konfidenzintervallen und Nebenbedingungen im SR::Validate-Modell ist in
Anhang H dargestellt. Anhand dieser Vorgaben ergibt sich ein iiberbestimmtes Glei-

chungssystem mit sieben Freiheitsgraden (Redundanzen).
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Abbildung 4-9: Ebsilon-Schaltbild fiir Plausibilitétspriifung gemaf VDI 2048 (mit Tur-
bine)

Tabelle 4-11: Vorgabewerte fiir Simulation und Plausibilititspriifung gemifl VDI

2048
Vorgabewerte fiir be- Nebenbedingungen Zusitzliche Messwerte fiir
stimmtes Gleichungssys- Messdatenanpassung ge-
tem maf VDI 2048 (Freiheits-
grade)
10 Temperaturen 2 Wirkungsgrade I Temperaturmessung
7 Driicke 2 Wiarmeverluste 4 Druckmessungen
3 Massenstrome 4 Druckverluste 2 Massenstrommessungen
1 mechanischer Verlust

4.9 Simulationsmodelle fiir die Leistungsprognose

Basierend auf dem Kennfeld des Motors und den Berechnungsmethoden der Warmeiiber-
trager und der Turbine kann der Niederdruck-SRC in Volllast- und Teillastbetrieb simu-

liert werden. Ziel der Simulation ist es, unter Vorgabe des Kondensationsdrucks und der
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Auslegung und Simulationsmodell des Priifstands

Wirmequelle, in diesem Fall des MAN-Motors E0834 E302, die elektrische und thermi-
sche Leistung des Niederdruck-SRC zu berechnen. Das verwendete Schaltbild zur Simu-
lation des Niederdruck-SRC ist in Abbildung 4-10 dargestellt.

8

Y N y
*********** :{}D_j ik

3.2 3.3 Q
i q )
i——\—r\;—g—;—uzxj 3 1‘
@
<
1 BHKW ——— Dampfleitung - - Temperatur Vorgabe
2 Uberhitzer <
3 Verdampfer —— Wasserleitung - Druck Vorgabe
3.1 Verdampfer (Kiihlwasser) ) <
3.2 Verdampfer (Rekuperator Dampf) —— Abgasleitung { =  Volumenstrom Vorgabe
33 Verdampfer (Abgas) <4
4 Kondensator mit Unterkiihlung —— Erdgasleitung - - Massenstrom Vorgabe
5 Kondensatpumpe <
6 Turbine Brennluftleitung - Wirkungsgrad Vorgabe
7 Verzweigung (Abbildung der < )
Dampfleckage iiber die Lager) ——— Elektroleitung o Leistung Vorgabe

8 Drosselklappe vor Turbine
~—= Wairmeverlust/ mechanischer Verlust

Abbildung 4-10: Simulationsmodell zur Leistungsprognose des SRC in Kombination mit
einem BHKW

Der Verbrennungsmotor wird iiber das BHKW-Modul simuliert. In Anhang A sind die
Kenndaten des MAN-Motors hinterlegt. Die Kenndaten sind in 50 Hz und 60 Hz-Betrieb
unterteilt. Im Simulationsmodell wurden die Kenndaten im 60 Hz Betrieb zugrunde ge-
legt. Das BHKW-Modul legt damit zum einen die abzufiihrende Wérme tiber das Kiihl-
wasser und zum anderen Temperatur und Massenstrom des Abgases fest. Ebsilon®Pro-
fessional arbeitet bei der BHKW-Berechnung mit einem vorgegebenen Luftverhéltnis
(beim MAN-Motor A = 1) und drei Kennlinien, welche die zugefiihrte Leistung des
Brennstoffs, die abgefiihrte Leistung iiber das Kiihlwasser und den Warmeverlust des
Motors definieren (Anhang F). Uber eine Verbrennungsrechnung in Ebsilon®Professio-
nal ergeben sich so der Abgasmassenstrom und die Abgastemperatur.

Die Berechnung der kA-Werte der Wirmetibertrager wird iiber massenstrombasierte
Kennlinien realisiert, welche anhand der theoretischen Berechnungsmethoden aus Kapi-

tel 3 erstellt wurden. Die berechneten Kennlinien mit dem zugrunde gelegten Nennlastfall
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sind in Anhang I abgebildet. Im Verdampfer wurde die Annahme getroffen, dass der Wir-
meilibergangskoeftizient auf der Sekundérseite auch im Teillastbereich konstant bleibt.
Daher wurden drei Kennlinien fiir die Primérseite der drei Rohrbiindel im Verdampfer
erstellt. Fiir den Uberhitzer wurde eine Kennlinie fiir die Sekundirseite und eine fiir die
Primirseite erstellt.

Bei der Berechnung des Kondensators wurde in allen Lastfédllen von einem konstanten
kA-Wert von 3,3 kW-K'! ausgegangen, weil eine theoretische Berechnung des Konden-
sators aus folgenden Griinden nicht méglich ist. Einerseits macht der Herstellen keine
Angaben zu der Profilierung der Warmeiibertragerplatten, wodurch eine theoretische Be-
rechnung auf einer hohen Anzahl von Annahmen beruhen wiirde. Andererseits ist der
Wirmeiibergangskoeffizient stark von der Konzentration der Inertgase (Lufteinbruch
durch Betrieb im Unterdruck) abhéngig, welche sich im laufenden Betrieb dndert, da die
Inertgase in regelmaBigen Abstdnden am Kondensator abgezogen werden.

Die Druckverluste in den Warmeiibertragern werden im Volllastfall anhand der in Kapi-
tel 3 beschriebenen Rechenverfahren berechnet und im Simulationsmodell hinterlegt. Im
Teillastbereich werden die Druckverluste unter Ebsilon®Professional iiber folgende For-

mel berechnet:
2

Ap = Apy - (mﬂN) (4.9-1)

Hierbei steht der Index N fiir den Volllastfall (Nennlastfall).
Aufgrund der hohen Betriebstemperaturen des Niederdruck-SRC miissen die Wéarmever-
luste der einzelnen Bauteile beriicksichtigt werden. Folgende Wérmeverluste werden im

Simulationsmodell beriicksichtigt:

- Verdampfer
- Uberhitzer
- Turbine

- Kondensator

Da der Kondensator bei konstantem Druck betrieben wird, wird die Annahme getroffen,
dass die Kondensatortemperatur und damit der Warmeverlust im Kondensator konstant
ist. Anhand folgender Formeln kann der Wérmeverlust des Kondensators berechnet wer-
den. Dafiir wird davon ausgegangen, dass die Wandtemperatur des Rohrleitung aufgrund

der Isolierung nahezu die Temperatur des Warmeiibertragermediums hat.

QVerlust =k-A-AT (4.9-2)
mit
1
k=5 Y (4.9-3)
A a,
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Auslegung und Simulationsmodell des Priifstands

Hierbei ist s die Dicke der Isolierung, A die Warmeleitfahigkeit der Isolierung und AT die
Temperaturdifferenz zwischen Kondensationstemperatur und Aulentemperatur. Bei ei-
nem geschitzten Warmeiibergangskoeftizienten an der AuBBenwand der Isolierung von 10
W-m2-K! ergibt sich so ein Wirmeverlust von ca. 55 W am Kondensator. Diese An-
nahme kann fiir den Verdampfer und den Uberhitzer nicht getroffen werden. Unter Ebsi-
lon®Professional konnen die Warmeverluste von Rohrleitungen unter Angabe der Iso-
lierdicke und des Isoliermaterial berechnet werden. Fiir die Berechnung der Wéarmever-
luste in Verdampfer und Uberhitzer wurden daher die MaBe der Rohrleitungen zu den
Wirmeiibertragern und aus den Warmeiibertragern vermessen und der Warmetibertrager
selbst ebenfalls als Rohrleitung im Simulationsmodell hinterlegt. Der Warmeverlust tiber
die Turbine wird ebenfalls anhand der Rohrleitungslingen bestimmt. Alle notwendigen
Daten zur Berechnung der Wéarmeverluste unter Ebsilon®Professional sind im Anhang J
hinterlegt.

Da die Turbine eine feste Statorgeometrie aufweist, wird der Niederdruck-SRC im Gleit-
druckbetrieb betrieben. Der Verdampfungsdruck ist demnach von der Turbinengeometrie
und dem Kondensatordruck abhéngig. Unter Ebsilon®Professional wird das Teillastver-
halten einer Dampfturbine wie folgt berechnet. Das Druckgefille der Turbine wird {iber
das Stodola-Kegelgesetz gemall Formel 4.9-4 bestimmt und der isentrope Wirkungsgrad
iiber eine massenstrombasierte Kennlinie.

™ _ const.

P1 (4.9-4)
U1

In diesem Fall ist m; der Dampfmassenstrom, p; der Dampfdruck und v; das spezifische
Volumen des Dampfes am Eintritt in die Turbine. Der Kondensationsdruck wird dabei
iiber den Kondensator vorgegeben. Die Ergebnisse der Turbinenberechnung unter Ebsi-
lon wurden mit den Ergebnissen der eindimensionalen Berechnungsverfahren aus Kapitel
3.5 verglichen. Das Ergebnis war, dass das berechnete Druckgefille anhand des Stodola-
Kegelgesetzes stark von dem der eindimensionalen Berechnung abweicht. Aus diesem
Grund wurde das Ebsilon-Simulationsmodell mit dem eindimensionalen Berechnungs-
modell in Matlab gekoppelt und so das Druckgefille in der Turbine und der isentrope
Wirkungsgrad der Turbine iterativ bestimmt. Das iterative Berechnungsverfahren ist in
Abbildung 4-11 dargestellt.
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Abbildung 4-11: Iterative Berechnung des Verdampferdrucks, des Turbinenwirkungs-
grads und der Turbinendrehzahl in Ebsilon {iber Matlab

Im ersten Schritt wird die thermodynamische Simulation mit Ebsilon®Professional iiber
Matlab mit dem Verdampferdruck und dem isentropen Turbinenwirkungsgrad aus dem
Volllastfall gestartet. Matlab liest den Massenstrom und die Temperatur am Turbinenein-
tritt aus der Simulation aus und berechnet anhand der Generatorkennlinie des Turbinen-
generators (Formel 4.9-5) die Turbinendrehzahl. Die Generatorkennlinie wurde anhand
erster Messergebnisse ermittelt (siche Kapitel 5).

n =0,0808- P, + 1768,1 (4.9-5)
Anschliefend wird mit dem im Kapitel 3.5 beschriebenen Berechnungsverfahren das
Druckverhéltnis und der isentrope Turbinenwirkungsgrad bei gegebenem Austrittsdruck
berechnet. Liegt die Abweichung des Verdampfungsdrucks zwischen thermodynami-
scher Simulation und Turbinenberechnung oberhalb des Konvergenzkriteriums, wird der
Turbineneintrittsdruck und der isentrope Turbinenwirkungsgrad der thermodynamischen
Simulation iibergeben und die Simulation erneut gestartet.

Der Generatorverlust wird tiber das Datenblatt des Turbogenerators (Anhang N) anhand
der gemessenen Drehzahl berechnet (Formel 4.8-4). Der Lagerverlust wird ausgehend
von Erfahrungswerten des Turbinenherstellers mit 100 W definiert. Der Radseitenrei-
bungsverlust der Turbine geht aus der Turbinenberechnung hervor. Diese drei Verluste
sind unter Ebsilon®Professional als mechanischer Verlust zwischen Turbine und Gene-
rator definiert.

Die Dampfleckage (Verzweigungsverhiltnis) wird anhand des Flachenverhiltnisses von
Spaltfliche zwischen Rotor und Stator zum Stromungsquerschnitt {iber folgende Formel
abgeschitzt (vgl. Abbildung 3-13).

((rp +0,0002m)? — 12)

214 by

Verzweigungsverh.= (4.9-6)
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Auslegung und Simulationsmodell des Priifstands

Anhand der Turbinengeometrie in Tabelle 4-8 ergibt sich so ein Verzweigungsverhiltnis
von ca. 5 %. Das bedeutet, dass 5 % des Dampfmassenstroms zwischen Stator und Rotor

iiber die Lager zuriick in den Kondensator flief3t.
4.10 Simulationsergebnisse

Anhand des Simulationsmodells aus Kapitel 4.9 kann der Priifstand in Kombination mit
dem MAN-Motor (38 KWmechanisch, Volilast) in Volllast und in Teillast simuliert werden. Die
folgenden Simulationsergebnisse beziehen sich dabei auf die Nutzung des Uberhitzers im
Gleichstrombetrieb. Die Betriebsdaten des MAN-Motors sind in Tabelle 4-12 zusam-

mengefasst.

Tabelle 4-12:  Betriebsdaten des MAN-Motors (Typ E0834E302), skaliert auf 38

KW mechanisch
Abgas Kiihlmittel
BHKW , . . . .
Pucch_ foe TA:stritt m Q . Q TRii:klauf Q . Q
Punechvolilast [°cl [8/s] | [kW] |Quomast| [°Cl | [KW] |Qyomast

100 649,1 | 37,6 | 28,1 | 1,00 107,0 | 32,6 | 1,00
90 628,2 | 34,5 | 249 | 0,89 107,0 | 31,0 | 0,95
80 609,2 | 31,7 | 22,2 | 0,79 107,0 | 29,6 | 0,91
70 592,4 | 29,0 | 19,6 | 0,70 107,0 | 28,3 | 0,87
60 578,3 | 26,3 | 17,4 | 0,62 107,0 | 26,8 | 0,82
50 567,0 | 23,4 | 15,1 | 0,54 107,0 | 24,9 | 0,76

Die Simulationsergebnisse sind in Abbildung 4-12 dargestellt. Wie zu erkennen ist, er-
reicht der Niederdruck-SRC im Priifstand unter Volllast einen elektrischen Wirkungsgrad
von ca. 6,8 %, welcher in Teillast bis auf ca. 3,98 % sinkt. Die elektrische Leistung des
BHKWs kann so, je nach Betriebspunkt, um ca. 7,8 bis 10,2 % gesteigert werden. Der
Vergleich mit den vorgestellten Anlagenkonzepten in Kapitel 1.2 zeigt, dass der Nieder-
druck-SRC, trotz des relativ niedrigen elektrischen Wirkungsgrades, eine vergleichbare
elektrische Leistungssteigerung erzielt wie die Anlagenkonzepte zur reinen Abgaswér-
menutzung. Der exergetische Wirkungsgrad liegt je nach Lastpunkt zwischen ca. 16,5 %
und 24,0 %.

Die Ergebnisse der Turbinenauslegung zeigen, dass fiir den Leistungsbereich ab ca.
4,0 kW ein effizientes Turbinenkonzept realisiert werden kann, welches auch schon hohe
Wirkungsgrade > 82 % im Teillastbereich erzielt. Das gute Teillastverhalten ist auf die
kombinierte Nutzung von Kiihlmittel und Abgaswirme zuriickzufiihren. Wie aus Ta-
belle 4-12 hervorgeht, nimmt die Abgasleistung im Teillastbereich prozentual sehr viel

stiarker ab als die Kiihlmittelleistung. Das bedeutet, dass bei Nutzung der Abgas- und
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Kiihlmittelwdrme die Heizleistung des Niederdruck-SRC prozentual weniger stark ab-

nimmt als in einem Vergleichsprozess, der nur die Abgaswarme verwendet. Dies hat ei-

nen positiven Effekt auf den isentropen Turbinenwirkungsgrad, da sich der Betriebspunkt

im Teillastbereich nicht so weit vom Volllastfall entfernt, was einen besseren isentropen

Turbinenwirkungsgrad im unteren Teillastbereich zur Folge hat.
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Abbildung 4-12: Simulationsergebnisse des Niederdruck-SRC (Betrieb mit 38 kWmecha-

nisch MAN-Motor und Uberhitzer im Gleichstrombetrieb)

Der Niederdruck-SRC wird, wie in Kapitel 4.9 beschrieben, im Gleitdruckbetrieb bei
konstantem Kondensatordruck betrieben. In Abbildung 4-13 sind der Verdampfer- und

der Kondensatordruck bei Volllast- und Teillastzustinden dargestellt.
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Abbildung 4-13: Kondensator-/ Verdampferdruck des Niederdruck-SRC (links) und
Turbinendrehzahl (rechts)

Der Prozess des Niederdruck-SRC ist in Abbildung 4-14 mit den Abkiihlkurven des Ab-
gases, des Kiihlmittels und des Dampfes nach der Turbine (Rekuperator) im T-s-Dia-
gramm dargestellt.
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Abbildung 4-14: 9-s-Diagramm des Niederdruck-SRC im Volllastpunkt mit Abkiihlkur-
ven in den Wérmeiibertragern

Fiir eine iibersichtliche Darstellung der Energiefliisse im Priiftstand sind die Simulations-
ergebnisse im Volllastfall anhand eines Sankey-Diagramms in Abbildung 4-15 darge-
stellt. Dort ldsst sich erkennen, dass die ilibertragene Wiarmeleistung durch den Reku-
perapor im Vergleich zur genutzten KiihImittelwdrme und Abgaswérme sehr gering ist.
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Aus den Auslegungsergebnissen geht hervor, dass der Rekuperator ca. 60 % der Warme-
iibertragerfliche des Verdampfers ausmacht. Die geringe iibertragene Rekuperatorleis-
tung hingt hauptsichlich mit der relativ geringen Uberhitzungstemperatur zusammen.
Die groBBe Warmetibertragerflidche resultiert aus dem geringen Druckverlust, der bei der
Auslegungsrechnung vorgegeben wurde.

Aus den Simulationsergebnissen im Volllastfall ergeben sich folgende Wirkungsgrade,

die eine thermodynamische Bewertung des Anlagenkonzeptes zulassen:

- Ncarnot = 29,6 %
- TIND-SRC,theorie = 15,4 % (nexergetisch = 52,0 %)

- TMND-SRC,Simulation = 7,8 % (nexergetisch = 26,4 %)

BHKW-Motor

31,2% 27,7% 36,5 %
KihImittel Abgas Mechanisch

Generator

Uberhitzer

Turbine

Generator

46,5 %
—

Brennstoffleistung (Brennwert)
Warmeleistung (Temperatur < 120 °C)
Warmeleistung (Temperatur > 120 °C)
Mechanische Leistung

Elektrische Leistung

Verlustleistung

Abbildung 4-15: Sankey-Diagramm des Priifstands im Volllastfall (MAN-Motor mit
38 kaechanisch)
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Auslegung und Simulationsmodell des Priifstands

In Abbildung 4-16 sind der exergetische Wirkungsgrad des Niederdruck-SRC aus der Po-
tentialanalyse und der Simulation im Vergleich zu den Literaturquellen aus Kapitel 1.2
dargestellt. Da in der Simulation die Warmeverluste, die Druckverluste, die aerodynami-
schen Verluste und die mechanischen Verluste hinterlegt sind, werden die Simulations-
ergebnisse mit den Messwerten (Praxis) aus der Literatur verglichen. Aus der Potential-
analyse ergibt sich ein exergetischer Wirkungsgrad, welcher oberhalb des Zweikreis-
laufsystems (SRC + ORC) von Dolz [9] liegt. Der exergetische Wirkungsgrad des Priif-
stands liegt knapp unter dem von Briggs [13] gemessenen. Die Angaben von Wimmer
[16] liegen mit 42 % deutlich {iber den anderen Anlagenkonzepten. Diese miissen jedoch
gesondert betrachtet werden, da sie auf Angaben eines Herstellers (Conpower) beruhen.
Aus den Ergebnissen ldsst sich schliefen, dass der Niederdruck-SRC im Vergleich mit

den anderen Anlagenkonzepten aus thermodynamischer Sicht konkurrenzféhig ist.

D idealisierte Simulation

D Simulation mit realistischen Komponentenwirkungsgraden

I:] experimentelle Ergebnisse
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Abbildung 4-16: Vergleich des exergetischen Wirkungsgrades des Niederdruck-SRC mit
dem Stand der Technik

Im Folgenden werden die Messdatenerfassung und die Regelung des Priifstands néher

erldutert und die experimentellen Ergebnisse dargestellt.
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5 Experimentelle Ergebnisse

Ziel der experimentellen Untersuchungen ist die Validierung der thermodynamischen Si-
mulation und der Berechnungsmethoden fiir die Warmeiibertrager und die Turbine. An-
hand des Versuchsaufbaus ohne Turbine wurde iiberpriift, ob die geforderte Abgasleis-
tung und die geforderte Heizleistung iiber das emulierte Kiihlwasser erreicht wird, welche
anhand der Kenndaten des MAN-Motors (E0834 E302) festgelegt wurden. Erste Test
zeigten, dass das Abgasgeblise nicht den gewiinschten Volumenstrom liefert. Die Leis-
tungen des emulierten Motors wurden daher auf einen kleineren Leistungsbereich ska-
liert.

Der Motor wurde auf eine mechanische Leistung von 38 kW skaliert (vgl. Kapitel 4.6).
Fiir diese Leistungsklasse kann die Abwiarme des Motors unter Volllast bis auf 60 %
Teillast am Versuchsstand emuliert werden.

In ersten Tests mit dem Versuchsautbau ohne Turbine konnten so die Betriebspunkte aus
der Simulation eingestellt und eine Validierung der Berechnungsmethoden fiir die Rohr-
blindelwérmeiibertrager vorgenommen werden.

5.1 Validierung des Simulationsmodells ohne Turbine

Basierend auf dem thermodynamischen Simulationsmodell des Niederdruck-SRC wur-
den die Randbedingungen fiir die Emulation der Abgas- und Kiihlmittelwérme ermittelt.
Ebenfalls wurde das Druckgefille der Turbine in jedem Betriebspunkt bei konstantem
Kondensationsdruck anhand des Vorgehens in Kapitel 3.5 bestimmt. In Tabelle 5-1 sind
die Betriebspunkte fiir die experimentellen Versuche mit dem Versuchsaufbau (ohne Tur-
bine) dargestellt.

Tabelle 5-1: Betriebsparameter des Versuchsaufbaus ohne Turbine (38 kW
BHKW-Motor)
Abgas Kiihlmittel SRC
BHKW , .
TAustritt m TRiicklauf Q pevap.
_ Pmen [%]| o ) s
Pmech Nennlast [ C] [g'S- ] [ C] [kW] [bar]
100 649,1 | 37,6 | 107,0 | 32,6 0,675
90 628,2 | 34,5 | 107,0 | 31,0 0,636
80 609,2 | 31,7 | 107,0 | 29,6 0,604
70 592,4 | 29,0 | 107,0 | 28,3 0,573
60 578,3 | 26,3 | 107,0 | 26,8 0,544
50 567,0 | 23,4 | 107,0 | 24,9 0,499
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Experimentelle Ergebnisse

Da der BHKW-Motor laut Datenblatt mit einer minimalen elektrischen Leistung von
50 % des Volllastfalls betrieben werden kann, wurden fiir die Validierung der Wérme-
iibertragerberechnungen sechs Betriebspunkte des BHKW-Motors von 50 bis 100 % aus-
gewihlt.

Die Messpunkte wurden am Priifstand eingeregelt, bis sich ein stationédrer Zustand einge-
stellt hat, und im Anschluss anhand des beschriebenen Vorgehens in Kapitel 4.8 auf Plau-
sibilitit gepriift. Die y2-Testverhiltnisse der Messpunkte sind in Abbildung 5-1 darge-
stellt. Wie zu erkennen ist, weisen alle Messreihen ein yZ,qpernaimis < 1 aufund geniigen
damit den Anspriichen der VDI 2048.

1,0 [ |
0,8
|
L 06
s n
] | |
< 040
(0]
>
@
0,2
o
o
N 0,0
60 70 80 90 % 100
BHKW Last

Abbildung 5-1:  y?-Testverhiltnis der Messwertanpassung gemil VDI 2048 an den sta-
tiondren Messpunkten

Die Dampfvolumenstrommessung wies bei den Messungen eine erhohte Volatilitét auf.
Der Grund hierfiir ist das verwendete Messprinzip. Der Differenzdruck bei der Staud-
rucksonde wird iiber eine Kondensatvorlage gemessen. Voraussetzung fiir eine genaue
Messung des Differenzdrucks ist hierbei eine vollstindig gefiillte Kondensatvorlage. Auf-
grund der hohen Uberhitzung kann es daher vorkommen, dass ein Teil der Kondensat-
vorlage verdampft, was zu einer erhohten Volatilitdt bei der Messung flihrt. Daher wurde
fiir die Messwertanpassung das Konfidenzintervall fiir die Volumenstrommessung des
Dampfes auf 10 % des Messwertes erhoht. Die hohe Messungenauigkeit der Dampfmes-
sung wird anhand der Ausgleichsrechnung mittels VDI 2048 belegt (Abbildung 5-2). Dort
ist ersichtlich, dass die Messungen des Dampfvolumenstroms den groBten Anteil am y?-
Testverhiltnis haben.

Die Dampfdruckmessung hinter der Drossel kann nicht fiir die Messdatenanpassung ver-
wendet werden, da der gemessene Druck besonders im oberen Leistungsbereich keine
plausiblen Ergebnisse lieferte. Der gemessene Druck lag im oberen Leistungsbereich
deutlich unter dem Kondensatordruck. Dies ist darauf zuriick zu fiihren, dass die Druck-

messung zu nahe an der Drossel positioniert ist und die Turbulenzen in der Stromung
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dazu fiihren, dass die kinetische Energie in der Stromung erhoht ist und dadurch ein ge-
ringerer Druck gemessen wird.

Alle Messwerte der stationdren Betriebspunkte und die Ergebnisse der Plausibilitatsprii-
fung sind im Anhang L hinterlegt.

Messstellennummer 2:  Druck nach Brennkammer

Messstellennummer 4:  Druck nach Uberhitzer

Messstellennummer 12: Dampfmassenstrom (ber Staudrucksonde
Messstellennummer 20: Temperatur Kondensatorkihlung (Vorlauf)
Messstellennummer 21: Temperatur Kondensatorkihlung (Ricklauf)
Messstellennummer 25: Dampfmassenstrom iber Pumpendrehzahl
Messstellennummer 26: Dampfmassenstrom Uber Energiebilanz des Kondensators

0,8
¢ Messpunkt 100 % (Volllast)
0.7 ® Messpunkt 90 %
06 = Messpunkt 80 %
Messpunkt 70 %
w 05 Messpunkt 60 %
= [ ]
= =
o 0,4 | u
© =
= o +
o > 03 .
e
g3
< F 02
N ©
=~ 0,1 i o
. (]
4 * B B o
0,0 - 3 — - y v @

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26
Messstellennummer

Abbildung 5-2: Anteile der einzelnen Messstellen am y2-Testverhiltnis bei unter-
schiedlichen Lastpunkten

Basierend auf den Messwerten wurden die Berechnungsverfahren fiir die Wéarmetibertra-
ger validiert. Mit den Berechnungsmethoden aus Kapitel 3 wurde die iibertragene Leis-
tung anhand der gemessenen Fluidzustinde am Eintritt von Primir- und Sekundirseite
berechnet. In Abbildung 5-3 sind die prozentualen Abweichungen zwischen gemessener
und theoretisch berechneter iibertragener Warmeleistung dargestellt. Deren prozentuale
Abweichung wurde iiber folgende Formel berechnet:

F = (M —~ 1) - 100 (5.1-1)

Q gemessen
Gemal Formel 3.1-22 wurde fiir den empirischen Faktor f, der den Anteil der konvekti-
ven Wirmeiibertragung auf der Sekundérseite darstellt, ein Wert von 0,75 gewahlt.
Die Ergebnisse aus Abbildung 5-3 zeigen, dass die iibertragene Wirmeleistung im Uber-
hitzer und Abgas-Wiarmeiibertrager im Verdampfer mit einer Genauigkeit von + 3 % be-

rechnet wurden.
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Experimentelle Ergebnisse

GroBere Abweichungen zeigen die berechneten iibertragenen Wirmeleistungen des emu-
lierten Kiihlmittels. Die Abweichung hat bei 60 % Teillast eine positive Abweichung von
ca. 4 %. Der Wert der Abweichung nimmt zu héheren Lastfdllen kontinuierlich ab und
weist im Volllastfall eine Abweichung von ca. — 9 % auf. Das bedeutet, dass in hoheren
Lastfédllen die berechnete libertragene Warmeleistung geringer ist als die gemessene. Die
hoheren Abweichungen bei den iibertragenen Warmeleistungen des Kiihlmittels im Ver-

dampfer lassen sich wie folgt deuten.

Uberhitzer Verdampfer KihIimittelseite
10 10
% %
5
I x i 1
4 .
0 . ®
Fo, i F O .
5 -5 .
-10 -10 y
60 70 80 90 % 100 60 70 80 90 % 100
BHKW Last — BHKW Last —
Verdampfer Dampfseite Verdampfer Abgasseite
10 10
% %
° ° ! 7
F O F O
® .
-5 * . ol -5
-10 -10
60 70 80 90 % 100 60 70 80 90 % 100
BHKW Last —— BHKW Last ——

Abbildung 5-3: Prozentuale Abweichung zwischen berechneter und gemessener War-
meiibertragerleistung

Die Formel 3.1-2 zur Berechnung des Wiarmedurchgangskoeffizienten zeigt, dass sein
Wert im entscheidenden MalBle vom Wiarmeiibergangskoeffizienten auf der Innen- und
AuBenseite des Rohres abhidngt. Wenn diese beiden Werte eine hohe Diskrepanz aufwei-
sen, begrenzt der Warmeiibergangskoeffizient mit dem kleineren Wert die {ibertragene
Wirmeleistung. Fiir die theoretische Berechnung bedeutet dies, dass sich ein Modellfeh-
ler auf der Seite mit dem kleineren Warmeiibergangskoeftfizienten stirker auf das Ergeb-
nis auswirkt als ein Modellfehler auf der Seite mit dem hoheren Warmetibergangskoeffi-
zienten. Die Ergebnisse der Warmeiibertragerberechnung in Tabelle 5-2 zeigen, dass die
Wirmeiibergangskoeffizienten auf der Primérseite (Innenseite der Rohre) des Verdamp-
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fers fiir die Dampfseite und die Abgasseite im Vergleich zu der Sekundirseite (Auen-
seite der Rohre) sehr gering sind. Auf der Kiihlmittelseite ist der Warmeiibergangskoef-
fizient auf der Primérseite hoher als auf der Sekundarseite. Dadurch wirkt sich ein Mo-
dellfehler auf der Sekundérseite bei diesem Rohrbiindelwérmeitibertrager sehr viel starker
auf das Ergebnis der theoretischen Berechnung aus als auf der Abgas- und Dampfseite.
Da die Berechnung des Wérmeilibergangskoeftizienten beim Sieden auf der Sekundér-
seite des Verdampfers wesentlich komplexer ist als auf der Primérseite, ist auf der Se-
kundirseite im Vergleich zur Primérseite mit groBBeren Modellfehlern zu rechnen. Dies
fithrt wiederum zu einer groBeren Abweichung der theoretisch berechneten Wérmeiiber-
tragerleistung im Kiihlwasser-Warmeiibertrager.

Die Abweichung der berechneten zur gemessenen Wiarmeiibertragerleistung im Rekupe-
rator weist einen Offset von ca. 5 % auf. Dies kann durch die Riickstromung des Konden-
sats in den Verdampfer begriindet sein, welche in der Mitte des Verdampfers senkrecht
auf das Rohrbiindel des Rekuperators trifft. Hier kann es aufgrund der Anstrémung und
der hoheren Temperaurdifferenz zwischen Primédr- und Sekundirseite partiell zu einer
erhohten Wérmeiibertragerleistung kommen, welche im Modell jedoch nicht abgebildet
ist.

Tabelle 5-2: Wirmeiibergangskoeffizienten und kA-Werte der einzelnen Rohrbiin-

del im Verdampfer bei unterschiedlichen Betriebspunkten (BP)

Verdampfer |BP60% |BP70% |BP80% |BP90% |BP 100 %
Qi kanimittel | 6.920 —— | 8.644 —— | 10.708 — | 13.724 —— | 16.366 ——
Caihimiteel | 2.608 —— | 2.674 = | 2716 | 2751 —— | 2.802 —

Gpampt | 118 = [123—— |126—— | 131 my = | 136 —
Capampt | 947 —— | 981 —— | 1.008 —— | 1.040— | 1.074 —
Ciabgas | 34.6—3— |386—3— (452 |S501—— |524—
Canbgas | 879 = |917—— 954|987 | 1022

Die die Messergebnisse flir die Dampfdruckmessung nach der Drossel aus den oben ge-
nannten Griinden fehlerhaft sind, konnen die berechneten Druckverluste im Rekuperator
nicht validiert werden. Daher werden im Folgenden nur die Ergebnisse der Validierung
der Druckverluste auf der Primir- und Sekundirseite des Uberhitzers und auf Primérseite
(Abgas) des Verdampfers in Abbildung 5-4 dargestellt. Bei der Auswertung der Ergeb-
nisse ist zu beachten, dass die Messunsicherheiten der Differenzdriicke mit ca. + 4 mbar
sehr hoch sind, da fiir die Messung aus Kostengriinden keine zusdtzlichen Differenz-
drucksensoren verbaut wurden, sondern die Auswertung anhand der Absolutdruckmes-

sungen vorgenommen wurde.

106



Experimentelle Ergebnisse
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Abbildung 5-4: Relative und absolute Abweichung der berechneten Druckverluste

Die Abweichung der berechneten Druckverluste von den gemessenen wird anhand fol-

gender Formel berechnet

F = Apberechnet —~1)-100 (5.1_2)
Apgemessen

Wie die Ergebnisse zeigen, wird der Druckverlust anhand der empirischen Berechnungs-
methoden fiir den Abgasstrang mit guter Genauigkeit berechnet. Die Abweichungen lie-
gen alle deutlich unterhalb der angegeben Messtoleranz der Druckmessungen. Bei der
Berechnung der Druckverluste auf der Sekundirseite des Uberhitzers (RohrauBenseite)
scheint ein groBBerer Modellfehler vorhanden zu sein, da die berechneten Druckverluste
bis zu 80 % unterhalb der gemessenen Druckverluste  liegen.

Die Wirmeverluste haben aufgrund der hohen Betriebstemperaturen des Nieder-
druck-SRC ebenfalls einen hohen Einfluss auf die Effizienz des ND-SRC. Da die Wir-
meverluste des Uberhitzers und der Dampfleitung zwischen Uberhitzer und Rekuperator
aufgrund der hohen Betriebstemperaturen am hochsten sind, wurden diese fiir die Vali-

dierung der Warmeverlustberechnungen in Ebsilon®Professional verwendet.

80 0,8
[%] | a Uberhitzer [kw] A Uberhitzer
60 0,6
X Drossel + Verrohrung X Drossel + Verrohrung
40 0,4
I 20 0,2
X X x
Foo X x . o X x X x x
AQv
A
-20 A A A A -0,2
-40 -0,4 4
A
-60 -0,6 A A
A
-80 -0,8
60 70 80 90 [% 100 60 70 80 90 [ 100
BHKW Last ——» BHKW Last ——

Abbildung 5-5: Relative und absolute Abweichung der berechneten Warmeverluste

107



Die Abweichungen der berechneten Warmeverluste von den gemessenen wurden {iber
Formel 5.1-3 berechnet und sind in Abbildung 5-5 dargestellt:

F = <QV,berechnet _ 1) 100 (5.1_3)

QV, gemessen

5.2 Validierung des Simulationsmodells mit Turbine

Um das Simulationsmodell gemi3 Abbildung 4-10 zu validieren, wurde der ND-SRC an
unterschiedlichen stationdren Lastpunkten vermessen. Im Rahmen dieser Arbeit konnten
die drei Teillastpunkte 60 %, 70 % und 80 % des BHKW-Motors aus Tabelle 5-1 ver-
messen werden. Die Lastpunkte 90 % und 100 % konnten nicht vermessen werden, da
die Tragfdhigkeit des hinteren Axiallagers nicht ausreicht, um den Axialschub des Lauf-
rades zu kompensieren, wodurch das hintere Axiallager einen zu hohen Verschlei3 auf-
wies.

Bei der Plausibilitétspriifung der Messwerte anhand der VDI 2048 fiel auf, dass die Tem-
peraturmessung des Kiihlmittelriicklaufs (vgl. Messstelle 23 in Anhang C) bei den Mess-
reihen einen Offset von ca. 0,5 K aufwies. Deshalb wurde der Offset der Messstelle 23
fiir die Messdatenauswertung nachtriaglich berticksichtigt. Aus diesem Grund weicht die
eingestellte KiihImittelleistung im Vergleich zur Tabelle 5-1 nach oben ab. Die vermes-

senen Lastpunkte fiir die Validierung sind in Tabelle 5-3 dargestellt.

Tabelle 5-3: eingestellte Lastpunkte fiir Validierung des Simulationsmodells (Mess-
werte der Lastpunkte)
Abgas Kiihlmittel
BHKW , .
TAustritt m TRl'icklauf Q
Pmech [%]

Pmech ,Nennlast [0c] [g's-I] [oc] [kW]
80 610,9 | 31,7 | 107,1 | 32,03
70 597,0 | 28,9 | 106,0 | 30,36
60 578,6 | 26,25 | 102,7 | 30,23

Um eine belastbare Datenbasis fiir die Validierung des Simulationsmodells zu erhalten,
wurden die Messergebnisse anhand des Schaltbildes in Abbildung 4-9 auf Plausibilitit
gepriift. Die y2-Testverhiltnisse der Messpunkte sind in Abbildung 5-6 dargestellt.
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Abbildung 5-6:  y2-Testverhiltnis der Messwertanpassung gemif VDI 2048 an den sta-
tiondren Messpunkten (Messreihe mit Turbine)

Das X2, stvernsienis d€s 60 % Lastpunktes liegt mit einem Wert von 1,057 leicht {iber dem

Grenzwert der VDI 2048. Die anderen beiden Lastpunkte weisen ein Y2, c;pernsienis < 1

aufund geniigen damit den Anforderungen der VDI 2048. Das erhdhte Y2, c;porniienis M

Lastpunkt 60 % ist hauptsédchlich auf die Messung des Abgasdrucks vor und hinter dem

Uberhitzer zuriick zu fiihren, wie in Abbildung 5-7 dargestellt ist. Alle Messwerte und

Ergebnisse der Plausibilitétspriifung sind in Anhang O zusammengefasst.

Anteil am

Abbildung 5-7:

Messstellennummer 2:
Messstellennummer 4:
Messstellennummer 6:
Messstellennummer 9:

Messstellennummer 11:
Messstellennummer 15:
Messstellennummer 17:
Messstellennummer 20:
Messstellennummer 21:
Messstellennummer 25:
Messstellennummer 26:
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Druck nach Uberhitzer

Druck Abgas nach Verdampfer
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Druck Dampf nach Uberhitzer

Druck Dampf nach Turbine

Druck Dampf nach Rekuperator
Temperatur Kondensatorkiihlung (Vorlauf)
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Anteile der einzelnen Messstellen am y?-Testverhiltnis bei unter-

schiedlichen Lastpunkten (Messreihe mit Turbine)
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Die gemessenen Leistungsdaten des Priifstandes sind in Abbildung 5-8 zusammengefasst.
Im hochsten Lastpunkt konnte eine elektrische Leistung von ca. 2,04 kW erzielt werden,
was nach Formel 5.2-1 einem elektrischen Wirkungsgrad von ca. 4,06 % und nach Formel

1.1-3 einem exergetischen Wirkungsgrad von ca. 14 % entspricht.
P, el

Net,sRc = (5.2-1)

Qabgas + Qkiinimittel
Die elektrische Leistung der Kondensat- und Schmiermittelpumpe wurde vernachléssigt,
da die elektrische Leistungsaufnahme durch die geringen Volumenstrome und Druckdif-
ferenzen auch bei einem niedrigen Wirkungsgrad der Pumpen keinen signifikanten Ein-
fluss auf den Wirkungsgrad des ND-SRC hat.

2,1 4,5 15
V'S # elektrischer Wirkungsgrad
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317 * 3,5 " 13
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Abbildung 5-8: Leistungsdaten des Priifstandes an drei Lastpunkten (gemessen)

Wie in Kapitel 4.8 beschrieben, wird der isentrope Wirkungsgrad der Turbine in der Plau-
sibilititspriifung der Messergebnisse vorgegeben und resultiert aus der eindimensionalen
Turbinenberechnung. In der Ausgleichsrechnung nach VDI 2048 ergibt sich so die Wel-
lenleistung der Turbine. Uber Formel 5.2-2 kann der mechanische Verlust der Turbine
berechnet werden, welcher sich aus dem Radseitenreibungsverlust, dem Lagerverlust und
dem Generatorverlust zusammensetzt.
PVerlust,mechanisch = PWelle,berechnet - Pel,gemessen (5-2'2)

Die Ergebnisse der Berechnungen sind in Abbildung 5-9 zusammengefasst. Der Radsei-
tenreibungsverlust ergibt sich aus der eindimensionalen Turbinenberechnung und der Ge-

neratorverlust ist dem Datenblatt des Turbogenerators (Anhang N) zu entnehmen.
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Experimentelle Ergebnisse

¢ mechanischer Verlust gesamt
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Abbildung 5-9: Mechanische Verlustleistung und isentroper Wirkungsgrad der Turbine
(berechnet)

Da das Axiallager bei den Versuchsreihen einen erhohten Verschleil aufwies, ist davon
auszugehen, dass das Axiallager im Bereich der Mischreibung lief und nicht, wie bei
Gleitlagern angestrebt, im Bereich der Fliissigkeits-/Gasreibung. Anhand des berechneten
Lagerverlustes ist zu erkennen, dass dieser an den vermessenen Lastpunkten zwischen
620 W und 730 W liegt. Der Generatorverlust und der Radseitenreibungsverlust sind mit
ca. 150 W vergleichsweise gering. Uber eine Optimierung der Gleitlager besteht daher
die Moglichkeit den elektrischen Wirkungsgrad des Versuchsstandes signifikant zu erho-
hen.

Fiir die Validierung der Simulationsergebnisse werden folgende Parameter betrachtet
(siche Anhang C):

- Dampftemperatur nach Uberhitzer (Messpunkt 10)
- Dampfdruck vor Turbine (Messpunkt 11)
- Dampfmassenstrom vor Turbine

- mechanische Wellenleistung der Turbine

Da das Axiallager der Turbine nicht wie erwartet im Bereich der Fliissigkeitsreibung lief,
ist der angenommene Lagerverlust in der Simulation stark fehlerbehaftet. Aus diesem
Grund wird bei der Validierung der Simulationsergebnisse nicht die gemessene elektri-
sche Turbinenleistung verwendet, sondern die berechnete mechanische Wellenleistung,
die sich, wie zuvor beschrieben, aus der Ausgleichsrechnung nach VDI 2048 ergibt.

Die prozentuale Abweichung der Simulationsergebnisse von den Messwerten wird {liber

folgende Formel berechnet:

Simulationswert
( _ 1) 100 (5.2-3)
Messwert

In Abbildung 5-10 sind die Abweichungen der Simulationsergebnisse von den Messer-

gebnissen zusammengefasst. Die simulierte Uberhitzungstemperatur weist eine relativ
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hohe Abweichung von ca. 5,0 % bis 6,5 % zu den Messwerten auf, weil die realen Wir-
meverluste im Uberhitzer offenbar hoher sind, als in der Simulation abgebildet. Da die
Wirmeverluste im Uberhitzer im Vergleich zu der iibertragenen Wirmeleistung hoch
sind, wirkt sich ein Modellfehler bei den Wirmeverlusten stark auf die Uberhitzungstem-
peratur aus. Die Abweichung der simulierten Wirmeverluste im Uberhitzer kann fol-
gende Ursachen haben. Einerseits kann ein Modellfehler zu einer falschen Berechnung
des Warmeverlustes fithren, wenn z.B. der angegebene Wéarmedurchgangskoeffizient des
Isolationsmaterials nicht mit der Realitét {ibereinstimmt. Andererseits ist es moglich, dass
der Uberhitzer noch nicht vollstindig durchwérmt war und noch kein stationirer Zustand
erreicht wurde. Letzteres lisst sich durch die Wirmeverluste des Uberhitzers an den ein-
zelnen Lastpunkten belegen, da die gemessenen Wiarmeverluste vom Lastpunkt 60 %
zum Lastpunkt 80 % abnehmen (Abbildung 5-11). Da die Temperatur und die Leistung
des Uberhitzers vom Lastpunkt 60 % zum Lastpunkt 80 % hin steigen, miissten die Wir-
meverluste ebenfalls steigen. Dies ldsst darauf schlieBen, dass bei ldngerem Betrieb des
Priifstands an einem Lastpunkt die Abweichungen der simulierten Warmeverluste von
den gemessenen ebenfalls sinken.
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330 & Simulationsergebnisse 12 0,58 # Simulationsergebnisse 12
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Abbildung 5-10: Abweichung der Simulationsergebnisse zu den Messwerten
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Experimentelle Ergebnisse

Die simulierte mechanische Turbinenleistung weist ebenfalls eine relativ hohe Abwei-
chung von ca. 4,6 % bis 8,0 % zu den Messwerten auf. Der Grund hierfiir liegt haupt-
sichlich in der Abweichung der Uberhitzungstemperatur, welche sich direkt auf das Ent-
halpiegefille der Turbine auswirkt, da bei einer hoheren Uberhitzungstemperatur ein ho-

heres Enthalpiegefille bei gleichem Druckgradienten in der Turbine vorliegt.
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Abbildung 5-11: Wirmeverlust des Uberhitzers (gemessen)

Der simulierte Dampfmassenstrom und der simulierte Dampfdruck vor der Turbine wei-
sen beide eine geringe Abweichung < 1 % von den Messwerten auf. Im Gegensatz zu
dem Uberhitzer ist der Wirmeverlust im Verdampfer vergleichsweise gering, weshalb
die iibertragene Wérmeleistung im Verdampfer mit einer hoheren Genauigkeit berechnet
werden kann. Dies spiegelt sich in den geringen Abweichungen des simulierten Dampf-
massenstromes von den gemessenen Werten wider.

Die geringen Abweichungen des simulierten Dampfdrucks vor der Turbine von den
Messwerten zeigen, dass das Druckverhiltnis der Turbine mit dem verwendeten eindi-

mensionalen Berechnungsverfahren in guter Nédherung prognostiziert werden kann.
5.3 Diskussion

Die experimentellen Ergebnisse haben gezeigt, dass das Anlagenkonzept des ND-SRC
fiir die Abwiarmenutzung von Verbrennungsmotoren mit einer mechanischen Leistung ab
38 kW technisch realisierbar ist. Der Vergleich der Messergebnisse mit den Simulations-
ergebnissen aus Kapitel 4.10 zeigt jedoch, dass der Priifstand mit einem exergetischen
Wirkungsgrad von 14,0 % noch deutlich unter dem prognostizierten exergetischen Wir-
kungsgrad von 21,5 % (Lastpunkt 80 %) liegt.

Ein Grund fiir die hohe Abweichung ist, dass der Lagerverlust der Turbine mit ca. 730 W
(Lastpunkt 80 %) deutlich iiber dem abgeschitzten Lagerverlust von 100 W in der Simu-
lation liegt. Hauptaugenmerk sollte daher auf der Optimierung der Axiallager liegen, so
dass diese im Bereich der Fliissigkeits-/Gasreibung arbeiten und der Lagerverlust so wei-
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ter gesenkt werden kann. Eine Reduktion des Lagerverlustes auf 100 W wiirde im Last-
punkt 80 % so eine Steigerung des exergetischen Wirkungsgrades von 14,0 % auf 18,0 %
bewirken.

Da die Versuchsanlage fiir den Betriebspunkt 100 % des BHKWs ausgelegt wurde, wird
der exergetische Wirkungsgrad der Versuchsanlage bei hoheren Lastpunkten voraussicht-
lich weiter steigen. Basierend auf den Ergebnissen aus Kapitel 4.10 steigt der exergetische
Wirkungsgrad vom BHKW-Lastpunkt 80 % zum Volllast-Betriebspunkt um ca.
zweil Prozentpunkte.

Sollte sich herausstellen, dass die Tragfahigkeit der wassergeschmierten Axiallager nicht
soweit erhoht werden kann, dass diese dem Axialschub der Radialturbine stand halten,
miisste ein Wechsel zu einem Schmiermittel mit hoherer Viskositdt in Betracht gezogen
werden, um die Tragféhigkeit der Lager zu erhohen. Eine andere Alternative wére der
Wechsel des Turbinenkonzepts hin zu einer Gleichdruckturbine, welche einen wesentlich
geringeren Axialschub aufweisen.

Ebenfalls kann der Wirkungsgrad signifikant gesteigert werden, wenn der Wéarmeverlust
des Uberhitzers weiter gesenkt und die Uberhitzungstemperatur dadurch gesteigert

wird.
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|:| experimentelle Ergebnisse

|:| Herstellerangaben aus der freien Wirtschaft

=
(%]
—_— ©
6 -
100 5 X oL
% s 8 (SR 8 giag
T =z = oo x S
© < © 7 o c O
c - > = o ® <9
o = S =z * O = 3o
oo — = - T — wn - Y
oo O @ + =z b © — S 25 ©
oo o= - o pd — — < ~ (© (2
c v} S e * 5 — O 8 L0 1]
s - A S 7 ) O o o a5 <
=< N = o v D x O e — (@) ] o 9 <
= Z o oo © < =) P “n ™M i = ~ (%)
T P o] (@] a A — 13 ] o\o S <
= 50+ oy OO = > e St Q o=z G © 5
el =) () E A 8} a O Q
=% o o &) T T (22 —_ 0 v
@ I3) % O £ & T € &+ T g X2 )
= - = 5O &5 o O O — >0 o o)
S 0O - T Y - -] e Q
2 L zZz kB o E w o Ol 59 s
s o z = E L —- @ o = 3
o T 2 - O09Y oF T
E 1 L T 7 % =z 9 f
) = S
- )
| I | | = R
Einkreislauf Einkreislauf Zweikreislauf Einkreislauf Einkreislauf ‘ Zweikreislauf
Abgaswdrme Abgas- und Abgaswarme Abgas- und
KiihImittelwarme Kihlmittelwarme
theoretische Ergebnisse experimentelle Ergebnisse

Abbildung 5-12: Vergleich der Simulationsergebnisse und experimentellen Ergebnisse
mit dem Stand der Technik in Bezug auf den exergetischen Wirkungs-
grad
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Experimentelle Ergebnisse

Der Vergleich der experimentellen Ergebnisse mit dem Stand der Technik (Abbildung
5-12) zeigt, dass der exergetische Wirkungsgrad am Lastpunkt 80 % bereits oberhalb des
nachgewiesenen exergetischen Wirkungsgrades des NT-ORC von Ringler et al. [10] liegt.
Unter der Annahme, dass bei der reinen Abgaswirmenutzung mit einem HD-SRC ein
exergetischer Wirkungsgrad von 42 % [16] erzielt und das Abgas auf 200 °C abgekiihlt
wird, konnte mit einem HD-SRC nach Formel 1.1-3 am Lastpunkt 80 % eine elektrische
Leistung von ca. 3,4 kW erreicht werden.

Die gemessene Leistung des Priifstands liegt mit einer elektrischen Leistung von ca. 2 kW
demnach deutlich unter der theoretisch moglichen Leistung des HD-SRC. Unter der An-
nahme, dass die Lagerverluste in der Turbine gesenkt werden kénnen und der Wirkungs-
grad des ND-SRC zum Volllastfall weiter ansteigt, bietet der ND-SRC jedoch die Mog-
lichkeit bei der Skalierung auf eine hohere Leistungsklasse eine hohere Leistung als der
HD-SRC zu erzielen, wie in Kapitel 6 gezeigt wird.

Da die technische Realisierbarkeit des ND-SRC mit dem Priifstand nachgewiesen wurde,
wird im Folgenden eine thermodkonomische Bewertung des ND-SRC durchgefiihrt. Das
validierte Simulationsmodell und die validierten Auslegungsmethoden fiir die Kompo-
nenten des ND-SRC werden dabei fiir die Leistungsprognose und die Kostenkalkulation
der Komponenten verwendet. Das Ziel der thermodkonomischen Bewertung ist, zu be-
stimmen, ab welcher Leistungsklasse ein wirtschaftlich rentabler Betrieb des ND-SRC
realisierbar ist und ob der der ND-SRC in dieser Leistungsklasse eine hohere elektrische

Leistung als ein HD-SRC erzielen kann.
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6 Thermookonomische Bewertung

Um die Vergleichbarkeit von Nachschaltprozessen zu gewihrleisten, ist es nicht ausrei-
chend, ausschlieflich eine thermodynamische Betrachtung des Nachschaltprozesses
durchzufiihren. Fiir eine Etablierung der Technologie sind die Stromgestehungskosten,
die mit einem Nachschaltprozess erzielt werden konnen, entscheidend. Nur so kann eine
Vergleichbarkeit mit anderen Anlagenkonzepten erzielt und die Wirtschaftlichkeit des
Gesamtkonzepts bewertet werden.

Dazu ist es zunichst erforderlich, ein Modell zur Kostenkalkulation zu entwickeln und
im Anschluss daran eine thermodkonomische Optimierung des Gesamtkonzepts durch-
zufithren, um abschétzen zu konnen, ob die Investitionskosten in einen wirtschaftlichen
Bereich tiberfiihrt werden kdnnen.

Im Folgenden werden daher der Stand der Technik zur Kostenkalkulation und ther-
modkonomischen Optimierung von Rankine-Cycles dargestellt. Im Anschluss daran wer-
den das Vorgehen bei der thermodkonomischen Bewertung des Niederdruck-SRC und
die Ergebnisse dargestellt. Basierend auf den Auslegungsergebnissen wird ein Kosten-
modell zur Kostenkalkulation des Niederdruck-SRC erstellt und validiert.

6.1 Stand der Technik

Die Grundlage einer thermodkonomischen Optimierung bildet die Erstellung eines Kos-
tenkalkulationsmodells fiir die zu untersuchende Anlage. Eine Ubersicht iiber die Genau-
igkeiten und die Moglichkeiten der Kostenkalkulation von ORC-Anlagen liefert Lem-
mens [51]. Grundsitzlich gibt es unterschiedliche Typen der Kostenkalkulation mit un-
terschiedlichen Genauigkeiten (siche Tabelle 6-1). Lemmens wendet drei der vorgestell-
ten Methoden auf Basis einer Bestandsanlage an und vergleicht die kalkulierten mit den
realen Kosten. Die Genauigkeit der Kostenkalkulation héngt in jedem Fall von dem Ent-
wicklungsstand des Anlagenkonzeptes ab. Je weiter die Entwicklung der Anlage fortge-
schritten ist, desto genauer konnen die Kosten prognostiziert werden.

Da Kostenmodelle fiir technische Anlage in den meisten Féllen auf empirischen Daten
beruhen, hdngt die Genauigkeit der Kostenmodelle ebenfalls stark von dem Typ der An-
lage ab. Fiir ORC-Anlagen werden fiir die Kostenabschidtzung in den meisten Fillen die
Korrelationen von Turton [52] aus der chemischen Industrie verwendet (vgl. [53-55]), da
es derzeit keine Literatur explizit fiir die Kostenabschitzung von ORC- oder SRC-Anla-
gen gibt.
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Thermookonomische Bewertung

Tabelle 6-1: Typen der Kostenkalkulation nach Lemmens [51]
Klasse | Typ der Kalkulation | Beschreibung Genauigkeitsbereich
5 Abschitzung tiber Basierend auf Konzept- | unterhalb: -20 % bis -50 %
GroBenordnung der | studie mit begrenzten oberhalb: +30 % bis + 100 %
Anlage Informationen.
4 Abschitzung tiber Basierend auf Anlagen- |unterhalb: -15 % bis -30 %
Projektstudie konzept mit Liste der oberhalb: +20 % bis + 50 %
Hauptkomponenten
3 Abschitzung tliber Basierend auf erster unterhalb: -10 % bis -20 %
Vorauslegung Auslegungsrechnung fiir | oberhalb: +10 % bis + 30 %
Hauptkomponenten
2 Abschitzung tliber De- | Basierend auf erster An- | unterhalb: -5 % bis -15 %
tailauslegung gabe aller Komponenten | oberhalb: +5 % bis + 20 %
und Nebenanlagen
1 Abschitzung tiber fi- | Basierend auf finaler unterhalb: -3 % bis -10 %
nale Anlagenaus-le- | Auslegung aller Kom- | oberhalb: +3 % bis + 15 %
gung (Zulieferungs- | ponenten und Nebenan-
firmen bekannt) lagen

Lemmens [51] zeigt anhand eines Vergleichs der theoretisch ermittelten Kosten tiber un-
terschiedliche Kostenmodelle, dass die Kostenabschitzungen bei unterschiedlichen
Komponenten sowohl stark nach unten als auch nach oben abweichen konnen. So kann
bei der Kostenkalkulation mit Abweichungen von 100 % und mehr gerechnet werden.
Toffolo [53] verwendet ein dhnliches Modell der Kostenabschitzung fiir eine ORC-An-
lage fiir die Abwarmenutzung von geothermaler Warme wie Lemmens und vergleicht die
Ergebnisse mit einer Vergleichsanlage. Das Ergebnis ist eine Genauigkeit des Kostenmo-
dells von 1,3 % in Bezug auf die verwendete Vergleichsanlage. Die Ergebnisse von Lem-
mens und Toffolo zeigen, dass die Kostenkalkulationen auf den jeweiligen Anwendungs-
fall angepasst und auf die zu erwartende Genauigkeit gepriift werden miissen.

Auf der Basis eines Modells zur Kostenkalkulation und thermodynamischen Simulation
einer Anlage ist es moglich, eine thermodkonomische Optimierung durchzufiihren, mit
dem Ziel, bei moglichst geringen spezifischen Investitionskosten einen mdglichst hohen
Wirkungsgrad von ORC- und SRC-Anlagen zu erreichen. Zu diesem Thema wurden be-
reits zahlreiche Arbeiten veroffentlicht, die mit unterschiedlichen Optimierungsverfahren
eine thermodkonomische Optimierung von ORC-Prozessen vorgenommen haben.
Toffolo [53] benutzt in seiner Arbeit aus dem Jahr 2014 einen multikriteriellen Optimie-
rungsansatz (Heatsep-Methode) zur Optimierung der Anlagenkonfiguration und Be-
triebsparameter in Bezug auf die spezifischen Anlagenkosten pro kW installierter Leis-
tung. Der Anwendungsfall bezieht sich auf die Nutzung geothermaler Warme mittels ei-
ner ORC-Anlage in einem Leistungsbereich von ca. 3,5 MW. Nach Optimierung kénnen
fiir diesen Anwendungsfall Anlagenkosten von ca. 6800 €/kWe erzielt werden. Dabei

handelt es sich um die Investitionskosten inklusive Planung und Installation der Anlage.
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Kalikatzarakis [54] verwendet auf Basis der Heatsep-Methode einen genetischen Algo-
rithmus kombiniert mit sequentieller quadratischer Programmierung, um eine ORC-An-
lage auf einem Containerschiff zu optimieren, welche mit der Abwérme des Dieselmotors
verbunden ist. Der Dieselmotor hat eine mechanische Leistung von ca. 70 MW. Die
ORC-Anlage erreicht eine Leistung von ca. 2,1 MW und die berechneten Materialkosten
fiir die Anlage werden mit ca. 1.900 €/kW. angegeben.

Galindo [56] verwendet ebenfalls einen genetischen Algorithmus um eine ORC-Anlage
fiir die Abgaswarmenutzung eines Ottomotors in einem PKW zu optimieren. Das mathe-
matische Modell der Versuchsanlage wurde anhand von Messwerten validiert [57,58] und
eine paretro-optimale Losung in Bezug auf thermodynamische GroB3en, spezifische Kos-
ten und Platzbedarf wurde berechnet. Das Ergebnis der Optimierung ist, dass die Anla-
genkosten bei reiner Kostenoptimierung ca. 2.000 €/kW,; erreichen kdnnen, bei multikri-
terieller Optimierung auf Anlagengrof3e und Wirkungsgrad aber bei 2.500 €/kW, liegen.
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Abbildung 6-1: Abgeschitzte Projektkosten von ausgewidhlten ORC-Anlagen (kom-
plette Projektkosten P und Materialkosten M) [51]

Die Arbeiten zeigen, dass die Kostenkalkulationen von ORC-Anlagen hauptsichlich auf
der Literatur von Turton [52] aus dem Jahr 2008 basieren. Die Genauigkeit der Kosten-
abschitzung kann dabei je nach Anwendungsfall und Leistungsklasse stark variieren. Zu-
sammen mit einem validierten mathematischen Modell, dass das Anlagenverhalten abbil-
det, kann dann eine thermodkonomische Optimierung durchgefiihrt werden. Dafiir kom-
men in den meisten Fillen genetische Algorithmen zum Einsatz. Die freien Parameter,
die Randbedingungen und die ZielgroBen miissen je nach Anwendungsfall angepasst wer-
den.

Die oben aufgefiihrten Arbeiten zeigen, dass im ORC-Bereich mit einer elektrischen Leis-
tung von 10 bis 100 kW Anlagenkosten von ca. 2000 €/kW.; erreicht werden konnen, wie
es in Abbildung 6-1 anhand von ausgewéhlten ORC-Projekten dargestellt ist.
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6.2 Vorgehen bei der thermodkonomischen Bewertung

Der Stand der Technik zur Kostenkalkulation von ORC- und SRC-Anlagen zeigt, dass
ohne eine Validierung des Kostenmodells einer technisch vergleichbaren Versuchsanlage
bei der Kostenkalkulation mit hohen Unsicherheiten gerechnet werden muss.

Da das Ziel dieser Arbeit nicht die reine Kostenoptimierung sondern die Bewertung des
Anlagenkonzepts auf technische und wirtschaftliche Realisierbarkeit ist, wird ein analy-
tischer Ansatz fiir die wirtschaftliche Bewertung des Gesamtkonzepts des Nieder-
druck-SRC gewéhlt, mit dem Ziel, zu untersuchen, ab welcher Leistungsklasse und unter
welchen Voraussetzungen ein wirtschaftlicher Betrieb eines Niederdruck-SRC moglich
ist. Dafiir werden zunéchst die in Kapitel 2.3 definierten maximalen spezifischen Kosten
von 2.100 Euro/kWei zu Grunde gelegt. Das Vorgehen fiir die wirtschaftliche Bewertung
des Niederdruck-SRC ist in Abbildung 6-2 dargestellt.

Kostenaufstellung und wirtschaftliche
Bewertung der Versuchsanlage

I

Definition der variablen Parameter
fur Parametervariation

I

Skalierung auf oberen
angestrebten Leistungsbereich

!

Kostenkalkulation der skalierten
Parameteranpassung Anlage Parameteranpassung

A A

Investistionskosten
< 2.100 €/kW,; ?

Elektrische
Leistungssteigerung BHKW
>10%?

Wirtschaftlich realisierbar

Abbildung 6-2: Vorgehen bei der thermodkonomischen Bewertung des Anlagenkon-
zepts des Niederdruck-SRC
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In einem ersten Schritt wird eine Kostenaufstellung der Versuchsanlage im Labor mit den
Komponenten durchgefiihrt, die fiir einen wirtschaftlichen Betrieb der Anlage zwingend
bendtigt werden. Basierend auf den Messergebnissen werden die spezifischen Kosten fiir
die Versuchsanlage berechnet.

Analog zu dem Vorgehen der Priifstandsauslegung wird die Anlage auf den oberen defi-
nierten Leistungsbereich (BHKW + Niederdruck-SRC) von 250 kW, skaliert und ausge-
legt. Bei einer elektrischen Leistungssteigerung des BHKWs von 13 % entspricht dies
einem BHKW mit einer mechanischen Leistung von ca. 220 kW. Basierend auf den Aus-
legungsergebnissen wird eine erneute Kostenabschétzung vorgenommen. Sollten die de-
finierten spezifischen Anlagenkosten nicht unterschritten werden, werden die Ausle-
gungsparameter analysiert und angepasst. Anhand dieser Ergebnisse kann bewertet wer-
den, ob ein wirtschaftlicher Betrieb der Anlage im angestrebten Leistungsbereich erzielt
werden kann.

Im Anschluss an die thermodkonomische Bewertung wird ein Kostenmodell auf Basis
der Kostenkalkulation nach Turton [52] erstellt und an die realen Kosten der Versuchs-
anlage im Labor und der skalierten Anlage (Motorgrofle 220 kW mechanisch) angepasst, da
die hier gegebenen KomponentengroBen teilweise aullerhalb der Giiltigkeitsbereiche der
empirischen Formeln nach Turton liegen und die theoretischen Berechnungen dadurch
teilweise grofBe Abweichungen zu den realen Kosten aufweisen. Die Kostenkalkulation
nach Turton basiert dabei auf folgender Formel:

Cpm = C;g) - Fpym (6.2-1)
In diesem Fall sind Cg die Kosten der Komponente unter Basisbedingungen. Das bedeutet
unter drucklosem Betrieb mit Standardmaterialien (z.B. Wérmeiibertrager aus unlegier-
tem Stahl). Der Multiplikationsfaktor Fg,, beriicksichtigt die Zusatzkosten bei Verwen-
dung eines hoheren Druckniveaus oder spezieller Materialien (z.B. Warmeiibertrager aus
Edelstahl). Laut Turton berechnen sich die Komponenten unter Basisbedingungen {iber
folgende Formel:

logyo Cy = Ky + K;log;0(A) + K3[logo(4)]? (6.2-2)
Hierbei stellen K, K, und K5 empirische, komponentenspezifische Faktoren dar. Die Va-
riable A stellt die Kenngréfe dar, liber die die Kosten berechnet werden (z.B. Warme-
tibertragerfliche, Pumpenleistung etc.). Der Multiplikationsfaktor Fg,, berechnet sich
iber folgende Formel:

Fgy =By + By - Fy - Fp (6.2-3)
Hierbei stellen B; und B, empirische, komponentenspezifische Faktoren dar. F, ist der
Materialfaktor, welcher von dem verwendeten Material der Komponente abhéngt und Fp
der Druckfaktor, welcher iiber das maximal Druckniveau der Anlage definiert ist. Alle
empirischen Faktoren konnen Tabellen in der Kostenkalkulation nach Turton [52] ent-

nommen werden.
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6.3 Ergebnisse

Die Grundlage fiir die wirtschaftliche Bewertung des Gesamtkonzepts stellt die entwi-
ckelte Versuchsanlage dar. Fiir einen wirtschaftlichen Betrieb der Anlage konnen die
Komponenten der Versuchsanlage auf die Komponenten reduziert werden, die fiir einen
kommerziellen Betrieb notwendig sind (sieche Tabelle 6-2). Die Kosten fiir Messtechnik
werden in der wirtschaftlichen Betrachtung vernachldssigt, da im kommerziellen Betrieb
die Anforderungen an die Messtechnik geringer sind als im Laborbetrieb und so auf kos-
tengiinstige Messtechnik, z.B. aus dem Automotive-Bereich, zuriickgegriffen werden

kann.
Tabelle 6-2: Kostenaufstellung der Priifstandskomponenten fiir wirtschaftliche Be-
trachtung
Anlagenkomponente Kosten Brutto | Kosten Netto | Anteil an den Ge-
[€] [€] samtkosten [%]

Verdampfer 12.917 10.855 15,6
Uberhitzer 5.908 4.965 7,1
Kondensator 8.901 7.480 10,8
Kondensat-/Kihlmittelpumpe 2.862 2.405 3,5
Turbine + Generator 40.000 33.613 48,4
Bypassventil 6.861 5.766 8,3
Verrohrung und Fittinge 520 437 0,6
Sicherheitsventil 921 774 1,1
SchweiBarbeiten 3.200 2.689 3,9
Turbinengenerator-Verrohrung 600 504 0,7
Gesamtkosten 82.690 69.487

Bezogen auf die Netto-Kosten der aufgelisteten Komponenten in Tabelle 6-2 ergeben
sich spezifische Kosten der Versuchsanlage (4,4 kWei) von 15.792 €/kWe1. Diese Kosten
liegen deutlich {iber dem Zielwert von 2.100 €/kWe1, kdnnen aber durch folgende Mal3-

nahmen reduziert werden:

- Erhohung der gefertigten Anlagen (Kleinserie)
- Anpassung der Auslegungsparameter

- Skalierung auf einen héheren Leistungsbereich

Wie zu erkennen ist, stellt die Turbine mit ca. 48 % der Gesamtkosten den gréften Kos-
tenpunkt der Versuchsanlage dar. Da die verbaute Radialturbine in dem Priifstand ein
Prototyp ist und es sich um eine Einzelanfertigung handelt, besteht hier das grofite Ein-
sparpotential. Die Turbinenkosten beziehen sich auf die geschétzten Materialkosten in-
klusive aller Fertigungskosten der Turbine fiir den Bau einer Kleinserie, basierend auf

Erfahrungswerten des Turbinenbauers. Der grofite Kostenfaktor bei dem Bau der Turbine
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ist dabei der Generator, welcher als Sonderanfertigung mit hoher Drehzahl sehr kosten-
intensiv ist. Bei der Auslegung der Turbine auf einen hoheren Leistungsbereich kann eine
niedrigere Drehzahl der Turbine und damit des Generators realisiert werden, was zur Kos-
tenreduktion beitragen kann. Daher wird fiir die weitere wirtschaftliche Betrachtung des
Niederdruck-SRC davon ausgegangen, dass die Produktionskosten der Turbine in dem zu
untersuchenden Leistungsbereich bis 30 kWe| konstant gehalten werden konnen.

Mit zusammen ca. 33 % der Gesamtkosten stellen die Warmeiibertrager ebenfalls einen
groBBen Kostenpunkt der Anlage dar. Da es sich bei allen Wérmeiibertragern um kommer-
ziell erhiltliche Wérmeiibertrager handelt, sind die Einsparpotentiale nicht so hoch wie
bei der Turbine. Die Kosten konnen hier voraussichtlich iiber eine Skalierung der Anla-
gengrofe und Optimierung der oberen Gradigkeiten bei der Auslegung reduziert werden.
Die oben genannten spezifischen Kosten basieren auf der erzielten elektrischen Leistung
der experimentellen Untersuchungen unter Volllast. Dafiir wurden die Leistungsdaten des
BHKW-Motors auf 38 kW mechanisch skaliert. Da die Warmeitibertrager auf die Betriebsbe-
dingungen des MAN-Motors (E0834 E302) ausgelegt wurden, wird anhand des validier-
ten Simulationsmodells die Leistung der Niederdruck-SRC in Kombination mit dem
MAN-Motor (54 kKWmechanisch) berechnet. Ebenfalls wird ein Betrieb des Uberhitzers im
Gegenstrombetrieb beriicksichtigt, wodurch der Wirkungsgrad der Anlage gesteigert
werden kann. Basierend auf der Simulation ergeben sich so eine elektrische Leistung der
Versuchsanlage von 7,3 kWi und spezifische Anlagenkosten von 9.518 €/kWe.

Die berechneten spezifischen Kosten zeigen, dass ein wirtschaftlicher Betrieb des Nie-
derdruck-SRC in der Leistungsklasse der Versuchsanlage nicht realisierbar ist, da die
spezifischen Netto-Kosten der Turbine bereits bei ca. 4.600 €/kWe liegen und auch in
Kleinserienfertigung voraussichtlich nicht signifikant gesenkt werden kdnnen. Aus die-
sem Grund konnen die spezifischen Anlagenkosten, auch bei Optimierung der Ausle-
gungsparameter des Niederdruck-SRC, fiir diesen Leistungsbereich nicht in einen wirt-
schaftlichen Bereich iiberfiihrt werden.

Deshalb wird die Anlage auf den oberen Leistungsbereich skaliert, der in Kapitel 2.3 mit
250 kWer (BHKW + Niederdruck-SRC) definiert wurde. Fiir die Skalierung des BHKWs
in den oberen Leistungsbereich wurden die Kenndaten des MAN-Motors (E0834 E302)
verwendet und analog zu dem Vorgehen in Kapitel 5 auf den geforderten Leistungsbe-
reich skaliert. Daraus ergeben sich die in Tabelle 6-3 dargestellten Betriebsparameter fiir
den Niederdruck-SRC unter Volllast.
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Tabelle 6-3:  Auslegungsparameter der Uberhitzer- und Verdampferauslegung (Nieder-
druck-SRC fiir ein BHKW mit 220 KWmechanisch)
Uberhitzer
Abgasmassenstrom 0,217 kg-s™
Abgastemperatur Eintritt 650 °C
Abgasdruck Eintritt 1,0 bar
Dampfmassenstrom 0,121 kg-s™!
Dampftemperatur Eintritt 88 °C
Dampfdruck Eintritt 0,65 bar
Dampftemperatur am Austritt (Gegenstrombe- 450 °C
trieb)
Verdampfer Abgasseite
Verdampferdruck 0,65 bar
Abgastemperatur Eintritt 322 °C
Abgasdruck Eintritt 1,0 bar
Abgastemperatur Austritt 108 °C

Verdampfer Dampfseite (Rekuperator)

Verdampferdruck 0,65 bar
Dampftemperatur Eintritt 314 °C
Dampfdruck Eintritt 0,21 bar
Dampftemperatur Austritt 108 °C
Verdampfer Kiihlmittelseite

Verdampferdruck 0,65 bar
Wassertemperatur Eintritt 120 °C
Massenstrom Kiihlmittel 8,8 kg-s’!
Wasserdruck Eintritt 3,5 bar
Ubertragene Leistung 188,8 kW
Wassertemperatur Austritt 115°C

Um die spezifischen Kosten zu senken, muss das Warmetibertragerkonzept optimiert

werden. Fiir die Auslegung der beiden Abgaswirmeiibertrager (Uberhitzer und Verdamp-

fer) wurde wieder ein maximaler Druckverlust im Abgasstrang von 40 mbar festgelegt,
da dieser Wert im Datenblatt des MAN-Motors (E0834 E302) als Maximalwert definiert

ist.

Da die Ergebnisse aus Kapitel 5.1 gezeigt haben, dass der Warmeiibergangskoeffizient

auf der Primirseite (Dampfseite) des Rekuperators der begrenzende Faktor bei der Wir-

meiibertragung ist, wird der Druckverlust im Rekuperator auf der Primérseite angehoben,
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mit dem Ziel, den Wérmeiibergangskoeffizienten auf der Primérseite zu erhdhen und da-

mit die Warmetibertragerflaiche zu verringern. So kann trotz geringerer Warmeiibertra-

gerflache die obere Gradigkeit des Wéarmetibertragers reduziert werden, wie in Abbildung

6-3 dargestellt ist. Fiir die gegebenen Randbedingungen bildet sich so ein lokales Mini-
mum fiir die obere Gradigkeit (ca. 20 K) bei 145 Rohren aus. Dies kann damit begriindet

werden, dass ab < 400 Rohren der Wechsel von reiner laminarer Strémung hin zum Uber-

gangsbereich zur turbulenten Stromung stattfindet, was zu einem starken Anstieg des

Wairmedurchgangskoeffizienten auf der Primirseite fiihrt.
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Thermookonomische Bewertung

Der Auslegungspunkt wurde bei 130 Rohren auf der linken Seite des Maximums gewéhlt,
da im Teillastbereich der Dampfmassenstrom abnimmt und aufgrund der geringeren Stro-
mungsgeschwindigkeit in den Rohren sich das lokale Maximum nach links verschieben
wird. Eine weitere Reduktion der Rohranzahl ergibt voraussichtlich keinen Sinn, da die
iibertragene Warmeleistung sinkt und die Druckverluste exponentiell ansteigen, was wie-
derum die Turbinenleistung negativ beeinflusst. Eine Erhohung der Rohranzahl bewirkt
zwar einen geringeren Druckverlust auf der Primérseite, reduziert jedoch die iibertragene
Wirmeleistung und wirkt sich negativ auf die Kosten des Warmetibertragers aus.

Eine weitere Optimierung der oberen Gradigkeit und eine kompaktere Bauform des Ver-
dampfers konnten durch profilierte Warmeiibertragerrohre oder turbulenzerhéhende Ein-
bauten in den Wiarmeiibertragerrohren erreicht werden. Diese erhohen jedoch die Wiér-
meiibertragerkosten erheblich und werden in dieser Arbeit nicht weiter behandelt.

Der Kiihlmittel-Wérmeiibertrager im Verdampfer wird so angepasst, dass dieser die ge-
forderte Warme eines hei3gekiihlten Motors mit einer Vorlauftemperatur zum Verdamp-
fer von 120 °C auf den Niederdruck-SRC {ibertragen kann.

Da der Stand der Technik gezeigt hat, dass bei der Kostenkalkulation von ORC- und
SRC-Anlagen anhand von empirischen Formeln mit hohen Unsicherheiten gerechnet
werden muss und daher eine Validierung des Kostenmodells anhand einer Referenzan-
lage notwendig ist, wurde die Kostenkalkulation der skalierten Anlage anhand von An-
geboten der Zulieferungsfirmen erstellt. Eine Validierung der Kostenmodelle anhand der
Versuchsanlage im Labormalstab war nicht moglich, da die Kostenmodelle von Turton
[52] nur fiir groBere Anlagen Giiltigkeit besitzen. Die GroB3e der Komponenten der ska-
lierten Anlage liegt teilweise im Giiltigkeitsbereich der Kostenmodelle von Turton und
kann daher fiir die Validierung des Kostenmodells von Turton herangezogen werden.
Bei der Auslegung der Rohrbiindelwarmeiibertrager wird nur die Anzahl der Rohre und
damit der Durchmesser der Mantelrohre variiert. Die MaB3e der Einzelrohre werden kon-
stant gehalten. Die Kosten flir Verrohrung und Fittinge werden an die neuen Leitungs-
durchmesser angepasst und die Kosten fiir die Pumpen anhand der Preise der Zuliefe-
rungsfirma kalkuliert. Die Schweiarbeiten werden proportional zum Rohrumfang ska-
liert. Die Kosten fiir das Sicherheitsventil konnen konstant gehalten werden, da dieses so
dimensioniert ist, dass es ebenfalls fiir den Leistungsbereich des BHKWs von 220 kW me.
chanisch geeignet ist. Die Auslegungsergebnisse der Rohrbiindelwirmetiibertrager sind in
Tabelle 6-5 und Tabelle 6-4 zusammengefasst.
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Tabelle 6-4:

126

BHKW mlt 220 kaechanisch)

Auslegungsergebnisse des Verdampfers (Niederdruck-SRC fiir ein

Verdampfer Abgasseite

Lange Rohrbiindel 1,8 m
d o wirmeibertragerrohr 0,014 m
di wirmeubertragerrohr 0,011 m
Anschlussstutzen Abgas DN 150
Anzahl Wirmeiibertragerrohre 117
Austrittstemperatur Abgas 100,4°C
Druckverlust Abgasseite 16,8 mbar
Verdampfer Dampfseite
d o wirmeibertragerrohr 0,014 m
d; warmetbertragerrohr 0,011 m
Anschlussstutzen Dampfseite DN 100
Anzahl Wiarmeiibertragerrohre 130
Austrittstemperatur Dampfseite 105,5 °C
Druckverlust Dampfseite 26,8 mbar
Verdampfer Kiithlmittelseite
d o wirmeibertragerrohr 0,014 m
d; warmeubertragerrohr 0,011 m
Anschlussstutzen Kiihlmittelseite DN 50
Anzahl Wirmeiibertragerrohre 28
Austrittstemperatur KiihImittelseite 114,6°C
Ubertragene Wirmeleistung 200 kW
Druckverlust Kiihlmittelseite 230 mbar
Wirmeiibertragerfliche Verdampfer gesamt 25,72 m?
da,Mantelrohr 0,508 m
Volumen des Rohrbiindels 0,365 m?
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Tabelle 6-5: Auslegungsergebnisse des Uberhitzers (Niederdruck-SRC fiir ein
BHKW mlt 220 kaechanisch)

Uberhitzer
Lénge Rohrbiindel 1,8 m
Anzahl Wérmetibertragerrohre 143
Wirmeiibertragerfliche 11,32 m?
Manteldurchmesser innen 0,356 m
Anschlussstutzen Dampf DN 100
Anschlussstutzen Abgas DN 150
Abgastemperatur am Austritt 355°C
Dampftemperatur am Austritt (Gegenstrom) 443 °C
Druckverlust Abgasseite 16,90 mbar
Druckverlust Dampfseite 18,25 mbar

Anhand der Daten aus der Tabelle 6-5 und der Tabelle 6-4 wurden die Kennlinien der
Wirmeiibertrager berechnet (Anhang M) und in der thermodynamischen Simulation mit
Ebsilon®Professional hinterlegt. Basierend auf der thermodynamischen Simulation erge-

ben sich folgende Leistungsdaten der Anlage im Volllastfall:

Tabelle 6-6: Leistungsdaten des hochskalierten Anlagenkonzepts (220 kW mechanisch

MAN-Motor mit gekoppeltem Niederdruck-SRC)

Gesamtwirkungsgrad BHKW 89,8 %

elektrischer Wirkungsgrad BHKW+SRC | 41,3 %

elektrische Leistungssteigerung SRC 13,0 %

elektrischer Wirkungsgrad SRC 8,69 %

exergetischer Wirkungsgrad 25,1 %

elektrische Leistung SRC 28,7 kW

Unter der Annahme, dass bei der reinen Abgaswéarmenutzung mit einem HD-SRC ein
exergetischer Wirkungsgrad von 42 % [16] erzielt und das Abgas auf 200 °C abgekiihlt
wird, konnte mit einem HD-SRC nach Formel 1.1-3 am Lastpunkt 100 % eine elektrische
Leistung von ca. 25,3 kW erreicht werden. In diesem Fall wiirde der ND-SRC eine ca.
13 % hohere elektrische Leistung als der HD-SRC erreichen.

Die Materialkosten der Versuchsanlage inklusive SchweiBBarbeiten sind in Tabelle 6-7
zusammengefasst und basieren auf Angeboten fiir Einzelstlickfertigung. Basierend auf
den Ergebnissen der thermodynamischen Simulation und den Nettokosten der Anlage
ergibt sich ein spezifischer Anlagenpreis von 3.533 €/kW.. Um eine Amortisation der
Anlage in dem Zeitraum der KWK-Forderung von 30.000 Volllastbetriebsstunden zu re-
alisieren, miissen die spezifischen Anlagenkosten nach den Ergebnissen aus Kapitel 2.3.3
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auf < 2.100 €/kWe gesenkt werden. Fiir die weitere Optimierung der Kosten konnte der
Kondensator, welcher als Hybridwarmeiibertrager ausgefiihrt ist, durch einen Rohrbiin-
delwiarmeiibertrager ersetzt werden, da die spezifischen Kosten des Hybridwérmetiber-
tragers in € pro m?> Warmeiibertragerfliche deutlich hoher sind, als beim Rohrbiindelwdér-
meiibertrager. Da die kalkulierten Kosten sich auf Einzelstiickfertigung beziehen, miisste
ebenfalls geklart werden, wie weit die Kosten bei einer Kleinserienfertigung gesenkt wer-

den konnen.

Tabelle 6-7: Ergebnisse der Kostenkalkulation (Niederdruck-SRC fiir ein BHKW

mit 220 KW mechanisch)
Anlagenkomponente Kosten Brutto | Kosten Netto | Anteil an Gesamt-
[€] [€] kosten [%]

Verdampfer 19.420 16.319 16,1
Uberhitzer 11.816 9.929 9,8
Kondensator 27.679 23.260 22,9
Kondensat-/KihImittelpumpe 5.910 4.966 4,9
Turbine 40.000 33.613 33,2
Bypassventil 6.861 5.766 5,7
Verrohrung und Fittinge 1.040 874 0,9
Sicherheitsventil 921 774 0,8
Schweilarbeiten 6.400 5.378 5,3
Turbinengenerator-Verrohrung 600 504 0,5
Gesamtkosten 120.647 101.384

Die spezifischen Materialkosten des Niederdruck-SRC lassen sich anhand der Ergebnisse
von Lemmens [51] mit denen diverser realisierter ORC-Anlagen vergleichen, wie in Ab-
bildung 6-4 dargestellt ist. Lemmens unterscheidet in seiner Arbeit zwischen vier unter-
schiedlichen Anwendungsfillen. Fiir den Vergleich der spezifischen Materialkosten des
Niederdruck-SRC werden dabei die Literaturdaten von Lemmens fiir den Anwendungs-
fall der Abwéarmenutzung verwendet.

Die kalkulierten spezifischen Materialkosten des Niederdruck-SRC liegen in einer dhnli-
chen Grofenordnung, wie die der realisierten Anlagenkonzepte aus der Literatur, womit
nachgewiesen ist, dass der Niederdruck-SRC auch bei den spezifischen Anlagenkosten
konkurrenzfiahig zu ORC-Anlagen ist

Die Auslegungsergebnisse der Komponenten fiir den skalierten Niederdruck-SRC kon-
nen nun verwendet werden, um ein Kostenmodell fiir die Komponenten zu erstellen. Das
Kostenmodell erlaubt eine schnelle Kostenkalkulation anhand der Auslegungsergebnisse
und kann fiir weitere thermodkonomische Optimierungen verwendet werden. Diese sind

jedoch nicht mehr Thema dieser Arbeit.
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Abbildung 6-4: Einordnung des Niederdruck-SRC in den Stand der Technik aus wirt-
schaftlicher Sicht (vgl. [51])

6.4 Kostenmodelle

Basierend auf Formel 6.2-1 wurden Kostenmodelle fiir folgende Komponenten erstellt:

- Wirmeiibertrager
- Turbine inklusive Generator und Gleichrichter

- Pumpen

Als Ausgangspunkt wurden die Koeffizienten von Turton [52] verwendet. Die so kalku-
lieren Kosten wurden mit den Preisen der Zulieferungsfirmen der Versuchsanlage abge-
glichen. Da das Kostenmodell nach Turton, wie im Folgenden noch gezeigt wird, starke
Abweichungen zu den realen Kosten der Versuchsanlage aufweist, wurden die empiri-
schen Faktoren K; bis K3 an die realen Kosten der Versuchsanlage und der skalierten
Anlage angepasst. Fiir die Anpassung der Faktoren wurden fiir jede Komponente drei
Stiitzstellen gewihlt. Uber die Formel 6.2-1 und die drei Stiitzstellen kann ein bestimmtes
Gleichungssystem erstellt werden, mit dem die empirischen Faktoren K bis K3 berechnet
werden konnen. Die Koeffizienten nach Turton und die angepassten Koeffizienten sind
in Tabelle 6-9 zusammengefasst.

Fiir die Kostenkalkulation des Verdampfers und Uberhitzers wurden die empirischen
Faktoren nach Turton fiir Rohrbiindelwérmeiibertrager ,,fixed tube* verwendet. Der An-
passungsfaktor Fgm wurde gleich 1 gesetzt, da ein Vergleich mit den realen Kosten des
Verdampfers gezeigt hat, dass bei Verwendung des Anpassungsfaktors fiir Edelstahl (Fm
= 2,7) die kalkulierten Kosten zu hoch sind. Wie in Abbildung 6-5 zu erkennen ist, unter-
scheiden sich die spezifischen Kosten von Uberhitzer und Verdampfer bei gleicher Wiir-
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metibertragerflache stark. Aus diesem Grund wurden die Faktoren K; bis K3 fiir Ver-
dampfer und Uberhitzer getrennt bestimmt. Die Stiitzstellen, die der Kalkulation der Fak-

toren K bis K3 zugrunde gelegt wurden, sind in Tabelle 6-9 zusammengefasst.
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Abbildung 6-5: Kostenmodell nach Turton und angepasste Kostenmodelle fiir Ver-
dampfer und Uberhitzer

Die Kostenkalkulation nach Turton fiir Plattenwirmeiibertrager liefert ebenfalls bereits
ohne Anpassung iiber den Materialfaktor Fm hohere Werte, als die realen Kosten in die-
sem Projekt. In Abbildung 6-6 sind die kalkulierten Kosten anhand des Kostenmodells

nach Turton und das an die realen Kosten angepasste Kostenmodell dargestellt.
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Abbildung 6-6: Kostenmodell nach Turton und angepasste Kostenmodelle fiir den Kon-
densator
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Da der Vertrauensbereich nach Turton fiir die Kostenkalkulation von Radialturbinen im
Bereich von 100 kW bis 1500 kW liegt, liefert diese fiir die Kostenkalkulation im hier
angestrebten Leistungsbereich von ca. 4 kW bis 30 kW keine plausiblen Ergebnisse. Aus
diesem Grund sind in Abbildung 6-7 nur die Ergebnisse des angepassten Kostenmodells

dargestellt.
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Abbildung 6-7: Angepasstes Kostenmodell fiir die Radialturbine inklusive Generator
und Gleichrichter
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Die Kosten fiir Verdringerpumpen werden nach Turton iiber die Pumpenleistung be-
stimmt. Bei der verwendeten Zahnradpumpe fiir den Niederdruck-SRC hat sich jedoch
herausgestellt, dass der Fordervolumenstrom der entscheidende Kostenfaktor ist. Aus die-
sem Grund ist das Kostenmodell in Abbildung 6-8 auf Basis des Fordervolumenstroms

erstellt worden.

Tabelle 6-8: Stiitzstellen fiir die Berechnung der Faktoren K; bis K3 (Kosten basie-
rend auf Angeboten in rot und Schitzwerte in schwarz)

Verdampfer
10,37 m? 10.855 €
26,75 m? 16.319 €
50 m? 20.000 €
Uberhitzer
11,32 m? 4.965 €
26,75 m? 8.319€
100 m? 12.000 €
Kondensator
4 m? 7.480
16 m? 23.260
100 m? 93.972
Turbine
4 kW 40.000 €
28 kW 40.000 €
500 kW 250.000 €
Pumpe
60 I-h’! 1.372 €
120 I-h! 1.431 €
360 I'h! 3.138 €




Thermookonomische Bewertung

Empirische Faktoren K; bis K3 fiir die Kostenkalkulation der Warme-
iibertrager, der Turbine und der Pumpen im Niederdruck--SRC (Kos-

tenmodell nach Turton in rot)
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7 Fazit und Ausblick

Seit der Erfindung des Viertaktmotors im 19. Jahrhundert wurde dieser kontinuierlich
weiterentwickelt. Trotzdem geht auch bei aktuellen Motoren ein groBer Teil der zuge-
fiihrten Wirme in Form von Abwirme verloren. Ein Grofiteil der Abwédrme wird dabei
iiber das Kiihlmittel auf einem niedrigen Temperaturniveau von 80 °C bis maximal 120
°C und iiber das Abgas auf einem relativ hohen Temperaturniveau von bis zu 900 °C an
die Umgebung abgegeben. Aufgrund des hohen Temperaturniveaus des Abgases besteht
die Moglichkeit einen Teil der Abwiarme in mechanische/elektrische Energie umzuwan-
deln und den mechanischen/elektrischen Wirkungsgrad von Verbrennungsmotoren signi-
fikant zu steigern. Der Organic Rankine Cycle (ORC) und der klassische mit Wasser be-
triecbene Rankine Cycle (SRC) werden bereits erfolgreich zur Abwiarmenutzung einge-
setzt. Diese Varianten der Abwarmenutzung wurden in der vorliegenden Arbeit auf ein
mogliches Optimierungspotential untersucht. Da die reine Abgaswéirmenutzung bereits
erfolgreich in ORC- und SRC-Anlagen zur Anwendung kommt, wurde die kombinierte
Abwérmenutzung von Abgas und Kiihlmittel in dieser Arbeit ndher analysiert. Aufgrund
der unterschiedlichen Temperaturniveaus kommen hier in den meisten Féllen Zweikreis-
laufsysteme mit unterschiedlichen Arbeitsfluiden zum Einsatz. Eine andere Variante ist
die kombinierte Nutzung der Kiihlmittel- und Abgaswérme iiber einen Niederdruck-SRC,
bei dem die Kiihlmittelwiarme fiir die Verdampfung des Arbeitsfluides verwendet wird
und die Abgaswirme groBtenteils fiir die Uberhitzung.

Das Ziel dieser Arbeit war es zu untersuchen, ob die Nutzung eines Niederdruck-SRCs
(ND-SRCs) Vorteile in Bezug auf die Prozessfiihrung, die Anlagenkomplexitét, die Kos-
ten und den Wirkungsgrad im Vergleich zum ORC und Hochdruck-SRC bietet.

Im Rahmen dieser Arbeit wurde daher ein stationdres Simulationsmodell mit der Soft-
ware Ebsilon®Professional erstellt. Um das Teillastverhalten und die technische Reali-
sierbarkeit des Anlagenkonzeptes bewerten zu koénnen, wurde exemplarisch fiir einen
Erdgas-Motor der Firma MAN (E0834 E302), welcher in einer Vielzahl von Blockheiz-
kraftwerken (BHKWen) zum Einsatz kommt, ein ND-SRC ausgelegt und mit Hilfe des
Simulationsmodells untersucht. Das theoretische Ergebnis ist, dass die mechanische Leis-
tung des Motors mit dem ausgelegten ND-SRC um ca. 10 % gesteigert werden kann und
der exergetische Wirkungsgrad des ND-SRC ca. 24 % betrdgt. Ebenfalls bietet der
ND-SRC im Teillastbereich Vorteile, da die Kithlmittelwérme im Teillastbereich weniger
stark sinkt als die Abgaswirme, wodurch der Teillastbereich nicht so weit vom Ausle-
gungspunkt abweicht und so die Komponentenwirkungsgrade, besonders der isentrope
Turbinenwirkungsgrad, nicht so stark sinken wie bei vergleichbaren Prozessen, die nur
die Abgaswirme als Warmequelle nutzen.

Fiir experimentelle Untersuchungen wurde der in den Simulationen abgebildete ND-SRC

an der Hochschule Diisseldorf an einem Priifstand in Betrieb genommen, mit dem die
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Fazit und Ausblick

Kiihlmittel- und Abgaswirme eines BHKW-Motors mit einer mechanischen Leistung
von 38 kW emuliert werden kann. Da das Ziel des ND-SRC eine moglichst geringe An-
lagenkomplexitéit und ein umweltfreundlicher Betrieb der Anlage ist, wurde eine Radial-
Inflow-Turbine mit wassergeschmierten Gleitlagern entwickelt. Das macht den Einsatz
eines Olabscheiders iiberfliissig und senkt damit die Anlagenkomplexitit. Ebenfalls wer-
den der Wartungsaufwand und die Wartungskosten reduziert, da ein Wechsel des
Schmiermittels entféllt. Die Umwandlung der mechanischen Energie in elektrische Ener-
gie erfolgt iiber einen direktgetriebenen Generator, was ein Getriebe tiberfliissig macht
und eine hermetische Bauweise des Turbinenkonzeptes ermoglicht.

Im Rahmen dieser Arbeit konnten so die Lastpunkte 60 %, 70 % und 80 % des
BHKW-Motors vermessen und fiir die Validierung der Simulationsergebnisse und der
Methoden zur Komponentenauslegung verwendet werden. Die Lastpunkte 90 % und
100 % konnten nicht vermessen werden, da das Axiallager der Turbine einen erh6hten
Verschleil aufwies und an hoheren Lastpunkten den Axialschub des Turbinenlaufrades
nicht kompensieren konnte. Anhand der drei vermessenen Lastpunkte konnten ein elektri-
scher Wirkungsgrad von 4,06 % und ein exergetischer Wirkungsgrad von 14,0 % nach-
gewiesen werden. Die Abweichungen zu den prognostizierten Ergebnissen anhand des
Simulationsmodells werden hauptsichlich durch die Abweichungen der Uberhitzungs-
temperatur und die hohen Reibungsverluste der Gleitlager verursacht. Die Validierung
des Simulationsmodells hat ergeben, dass das Druckverhiltnis der Turbine mit dem ein-
dimensionalen Turbinenmodell und die iibertragenen Wérmeleistungen in den Wérme-
iibertragern in guter Nidherung abgebildet werden konnen. Das Simulationsmodell kann
also als hinreichend validiert betrachtet werden.

Basierend auf den Kosten des Priifstands wurden die spezifischen Materialkosten des
ND-SRC ermittelt. Das Ergebnis der Kostenkalkulation war, dass in der Leistungsklasse
des Priifstandes auch bei weiterer Kostenoptimierung kein wirtschaftlich rentabler Be-
trieb moglich ist. Aus diesem Grund wurde der ND-SRC in einen hoheren Leistungsbe-
reich (BHKW mit einer elektrischen Leistung von 220 kW) skaliert und die Warmeiiber-
tragerauslegung wurde anhand der validierten Berechnungsverfahren optimiert. Das Er-
gebnis ist, dass die Materialkosten fiir eine Einzelanfertigung in diesem Leistungsbereich
auf ca. 3.500 €/kWe gesenkt werden konnen. In einem letzten Schritt wurde anhand gén-
giger Kostenkalkulationsmethoden aus der Literatur ein Kostenmodell fiir den ND-SRC
erstellt, mit dem die Kosten der Einzelkomponenten schnell anhand von charakteristi-
schen Groflen (z.B. Warmetibertragerflache, Leistung, etc.) kalkuliert werden konnen.
Anhand der experimentellen Ergebnisse und der Skalierung des Anlagenkonzepts mit
Hilfe des validierten Simulationsprogramms und der validierten Berechnungsmethoden
der Anlagenkomponenten konnten folgende zu Beginn der Arbeit aufgestellte Hypothe-

sen beantwortet werden:
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1. Aufgrund der Nutzung von Abgas- und Kiihlmittelwidrme kann die verwertbare
Nutzwiarme durch die Verwendung eines Niederdruck-SRC signifikant gesteigert
werden, ohne die Anlagenkomplexitét im Vergleich zu Anlagenkonzepten zur rei-
nen Abgaswirmenutzung stark zu erhohen. So konnen bei Kiihlmitteltemperatu-
ren > 95 °C hohere elektrische Nutzleistungen erzielt werden als in vergleichba-
ren Nachschaltprozessen, obwohl der thermische Wirkungsgrad des Nieder-

druck-SRC geringer ist.

Bei der reinen Abgaswirmenutzung stellt der Hochdruck-SRC (HD-SRC) bei hohen Ab-
gastemperaturen > 500 °C das ausgereifteste und effektivste Anlagenkonzept dar. Des-
halb wurde dieses Anlagenkonzept als Referenzanlage fiir die thermodynamische Bewer-
tung des Niederdruck-SRC ausgewdihlt. Basierend auf Literaturangaben kann in einem
HD-SRC in der Praxis ein exergetischer Wirkungsgrad von ca. 42 % erreicht und das
Abgas auf ca. 200 °C abgekiihlt werden. Basierend auf diesen Angaben konnten die Si-
mulationsergebnisse, welche mit dem validierten Simulationsmodell erstellt wurden, be-
wertet werden.

Das Ergebnis ist, dass der ND-SRC fiir die Abwiarmenutzung des MAN-Referenzmotors
E0834 E302 eine 13 % hohere elektrische Leistung erzielt als ein HD-SRC, wenn der
Uberhitzer im Gegenstrom und der Motor mit HeiBkiihlung (Kiihlmitteltemperaturen bis
max. 120 °C) betrieben wird.

Der ND-SRC ist besonders bei Motoren mit einer geringen Abgastemperatur dem
HD-SRC aus thermodynamischer Sicht iiberlegen, da der exergetische Wirkungsgrad des
ND-SRC bei sinkenden Abgastemperaturen steigt.

2. Aufgrund des niedrigeren Druckniveaus, der hohen Nutzleistung und dem gerin-
gen Druckverhiltnis in der Turbine kann bereits bei kleineren Leistungen ein ef-
fizientes Turbinenkonzept realisiert werden. Ebenfalls ist das Druckgefille in ei-
ner einstufigen Turbine zu realisieren, was einen positiven Einfluss auf die spezi-

fischen Anlagenkosten hat.

Im Rahmen dieser Arbeit wurde eine einstufige Radial-Inflow-Turbine mit direkt getrie-
benem Generator konstruiert und in dem Priifstand erfolgreich in Betrieb genommen. Die
experimentellen Ergebnisse mit der Turbine haben gezeigt, dass ab einer elektrischen
Leistung von ca. 4 kW ein effektives Turbinenkonzept mit einem isentropen Wirkungs-
grad > 80 % fiir einen ND-SRC realisierbar ist. Unter Verwendung einer einstufigen Ra-
dialturbine ist so ein Druckverhiltnis in der Turbine von ca. 3,4 realisierbar.

Der Wartungsaufwand ist durch die Verwendung von wassergeschmierten Gleitlagern im
Vergleich zu Dampfmotoren gering, da die Lager das einzige Verschleifiteil der Turbine

darstellen und in weniger als einer Stunde ausgetauscht werden koénnen.

3. Durch die geringe Anlagenkomplexitidt konnen geringere spezifische Kosten

(€/kWe) erreicht werden als mit vergleichbaren Nachschaltprozessen.
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Fazit und Ausblick

Der Vergleich der spezifischen Kosten der skalierten Versuchsanlage von 3.500 €/kWei
mit den verdffentlichten Kosten von bereits realisierten ORC-Analgen im Bereich der
Abwiérmenutzung hat gezeigt, dass der ND-SRC in einer dhnlichen Gréfenordnung rea-
lisierbar ist. Der ND-SRC ist damit konkurrenzfahig zu ORC-Anlagen. Die Vorteile des
ND-SRCs im Bereich der Anlagensicherheit und der Unabhéngigkeit von sich &ndernden
Umweltauflagen bei ORC-Fluiden, konnten die Akzeptanz bei potenziellen Anlagenbe-

treibern erhohen.

Die experimentellen Arbeiten haben gezeigt, dass das grofite Optimierungspotential des
ND-SRC bei der Minimierung der Reibungsverluste der Gleitlager der Turbine liegt. In
Folgearbeiten miisste daher der Axialschub der Turbine genauer untersucht werden. Au-
Berdem miisste ermittelt werden, ob die Tragfdhigkeit der axialen Gleitlager mit dem
Schmiermittel Wasser soweit erhoht werden kann, dass diese im Bereich der Fliissigkeits-
reibung arbeiten. Sollte es sich herausstellen, dass die Viskositdt von Wasser dafiir zu
gering ist, miisste auf ein Schmiermittel mit hoherer Viskositét zuriickgegriffen werden
oder das Turbinenkonzept miisste so modifiziert werden, dass das Turbinenlaufrad einen
geringeren Axialschub aufweist.

Eine weitere Moglichkeit, den elektrischen und exergetischen Wirkungsgrad zu erh6hen,
liegt in der Anhebung der Uberhitzungstemperatur. Im Rahmen dieser Arbeit wurde der
Uberhitzer im Gleichstrombetrieb eingesetzt, um die Uberhitzungstemperatur auf 350 °C
zu begrenzen, da das Turbinenlaufrad aus Titan gefertigt ist und bei hoheren Temperatu-
ren den mechanischen Belastungen aufgrund der hohen Drehzahl der Turbine nicht stand-
halten wiirde. Eine Méglichkeit, hhere Dampftemperaturen zu realisieren, wére die Fer-
tigung des Turbinenlaufrades aus Inconel, da Inconel auch bei Temperaturen > 400 °C

eine hohe Festigkeit aufweist.
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Datenblatt MAN E0834 E302

Anhang A Datenblatt MAN E0834 E302

Erdgasmotor E 0834 E 302 Seite 1
Technische Daten 09/2010

Bauart: Viertakt-Otto-Gasmotor
Zylinder: 4 in Reihe
Motorkthlung: Ohne Motorwasserpumpe, der Kuihlwasserumlauf ist durch externe

Wasserpumpe mit Temperaturregelung auszufihren.

Schmierung: Druckumlaufschmierung durch Zahnradpumpe, auswechselbaren
Schmierdlfiltern im Hauptstrom und Schmierdlkihler im Kahlmittel-
kreislauf des Motors eingebunden.

Zindkerzen; Spezial Zundkerze fur Industriegasmotoren

Anlasser: Schub-Schraubtriebanlasser 24 V- 4,0 kVW
Anlasshatteriekapazitat: 88 Ah, 24 V

Technische Anderungen aus Grinden der Weiterentwicklung vorbehalten.
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Motordaten
A=10

Nenndrehzahl
ISO-Standard-Leistung
Luftverhdltnis

Bauart
Zylinderzahl
Bohrung
Hub
Hubraum

Drehrichtung auf Schwungrad gesehen
Schwungradgehduse
Zahnkranz mit Z&hnezahl

Verdichtungswverhaltnis
mittl. effekt. Druck
mittl. Kolbengeschwindigkeit

Schmierdlverbrauch bis zu
Fullmenge Motordl min.fmax.

Fullmenge Kihlwasser
Betriebsdruck max.
Kuhlwasserumlaufmenge min.
Kihlwassertemperatur min.
Kihlwassertemperatur max.
Differenz (Ein-Austritt max.)

Ansaugunterdruck max.
Abgasgegendruck max.

Motorbreite
Motorldnge
Motorhéhe
Motorgewicht, trocken

Schmierol nach MAN - Werknorm i 327 1-2 und Kohimittel nach MAN - Werknorm M 334 Typ NF
Gasqualitat nach MAN - Datenblatt - Mindestanforderung an die Gasqualitat fur MAN-Gasmotoren

Erdgasmotor E 0834 E 302
Technische Daten

50 Hz

min” 1500
KWW 54
A 1,0

Reihenmotor

4
mm 108
mm 125

| 4,58
links
SAE 2
z 129
s 13:1
bar 943
mis 8,3
kg/h 0,075
| 913
| 12
bar 2

lfmin 152
s 80
°C 88

K 5]

mbar 15

mbar 40
mm 740
mm 825
mm 940

kg 430

Luftverhaltnis gemes=en mit Lambdameter ETAS LA 4_E

Seite 2
09/2010

60 Hz

1800
62
1,0

Reihenmotor
4
108
125
4,58

links
SAE 2
128

131
9,02
75

0,075
913

12
2
167
80
88
6

15
40

740
825
940
430



Datenblatt MAN E0834 E302

Erdgasmotor E 0834 E 302 Seite 3
Technische Daten 09 /2010
[BMAVANINY
Leistungsdaten 50 Hz
A=10
Last % 100 75 50
Zundzeitpunkt vor OT grad 18 18 18
ISO-Standard-Leistung kW 54 41 27
Kuhlwasserwdrme kW 46 41 35
Abgaswérme bis 140 °C kW 32 23 16
Strahlungswirme max. kW 12
Brennstoffleistung KWV 148 119 az
Kraftstoffverbrauch MJAkWWh 9.9 10,6 12,3
Wirkungsgrade
mechanisch % 36,5 34,0 29,3
thermisch %o 52,6 53,8 55,3
gesamt % 89,1 87,7 84,5
Massenstrome
Verbrennungsluft kg/h 181 146 13
Brennstoff kg/h 11 9 7
Abgasmassenstrom, feucht kg/h 192 155 120
Abgasvolumenstrom, trocken Nm#/h 156 126 97
(0°C, 1013mbar)
Temperaturen
Abgastemperatur °C 620 580 540
Emissionswerte
NOy mg/Nm 3 < 6500 bei 5 % Restsauerstoff
co mg/Nm?3 < 6500 bei 5 % Restsauerstoff
Motoroberflichengerdusch dB(A) 98,2 Gesamtschalleistung
Abgasmundungsgergdusch dB(A) 139,0 Gesamtschalleistung

Referenzgasmischer: RMG 885 a-100 7 50 - 24 und Zondsystem Woodward 1C 100

Die technischen Daten sind bezogen auf Erdgas mit sinem Heizwert von 10 kKvvh/Nm? und einer Methanzahl grofier 80
Die ISO-Standard-Leistung ist bei Mombezugsbedingungen geman DIN 15O 3046-1 angegeben

MNormbezugsbedingungen Luftdruck absaolut 100 kPa
Lufttermperatur: 2520
relative Luftfeuchtigkeit: 30 %

Leistungsanpassung bei Umgebungsbedingungen gemai DIN 1SO 3046-1

Die Toleranz for den spezifischen Kraftstoffverbrauch betragt + 5 % bei Nennleistung
Die Toleranz for die nutzbaren Warmeleistungen betragt 7 % bei Nennleistung

Die Kihhwasserangahen sind bezogen auf einen Anteil von 40 % Gefrierschutzmittel
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Erdgasmotor E 0834 E 302 Seite 4

Technische Daten o201

MlAa[N]
Leistungsdaten 60 Hz
A=10
Last % 100 75 50
Zundzeitpunkt vor OT grad 19 19 19
1ISO-Standard-Leistung kW 62 47 31
Kihlwasserwdrme kW 51 45 39
Abgaswirme bis 140 °C kW 39 29 20
Strahlungswarme max. kW 14
Brennstofleistung kW 170 136 104
Kraftstoffverbrauch MJAkWh 9.9 10,6 12,1
Wirkungsgrade
mechanisch % 36,5 341 20,8
thermisch % 528 542 56,2
gesamt % 89,3 883 85,9
Massenstrome
Verbrennungsluft kg/h 208 167 128
Brennstoff kgfh 12 10 8
Abgasmassenstrom, feucht kg/h 221 177 135
Abgasvolumenstrom, trocken Nmé/h
Temperaturen
Abgastemperatur °C 650 620 580

Emissionswerte

NO, mg/Nm 3 < 7000 bei 5 % Restsauerstoff
cO mg/Nm 3 < 4000 bei 5 % Restsauerstoff
Motoroberflachengerausch dB({A) 1004 Gesamtschalleistung
Abgasmindungsgerdusch dB(A) 1437 Gesamtschalleistung

Referenzgasmischer: RWMG 985 a-100 /50 - 24 und Zondsystem YWoodward 1C 100

Die technischen Daten sind bezogen auf Erdgas mit einem Heizwert von 10 kWh/Nm? und einer Methanzahl grofier 80
Die IS0O-Standard-Leistung ist bei Mommbezugsbedingungen geman DIN 15O 3046-1 angegeben

MNormbezugsbedingungen: Luftdruck absalut: 100 kPa ader 100 m u. NN
Luttemperatur. 252¢
relative Luftfeuchtigkeit: 30 %

Leistungsanpassung bei Umgebungshbedingungen gemal DIN IS0 3046-1

Die Toleranz fur den spezifischen Kraftstoffverbrauch betragt + £ % bei Nennleistung
Die Toleranz fur die nutzbaren Warmeleistungen betragt 7 % bei Nennleistung

Die Kuhlwasserangaben sind bezogen auf einen Anteil von 40 % Gefrierschutzmittel



Datenblatt MAN E0834 E302

Seite 5
Erdgasmotor E 0834 E 302 09/2010

Widerstandslinie des Motors

Druckverlust (bar)

1,6

14

1,2

038

0,6

0.4

0.2

20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220

Volumenstrom (I/min)
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Anhang B Vollstindiges RI-FlieBbild des Priifstands
ohne Turbine
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Vollstidndiges RI-FlieBbild des Priifstands mit Turbine
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Vollstindiges RI-FlieBbild des Priifstands

mit Turbine

Anhang C
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Anhang D Datenblatt Verdampfer und Uberhitzer
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Datenblatt Verdampfer und Uberhitzer
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Datenblatt Kondensator

Anhang E  Datenblatt Kondensator
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VAU Thermotech GmbH & Co. KG gﬁw

All-welded Hybrid — Heat Exchangers —

01 Datum : 4.4.2017

02 Angebots.-Nr.: 00-P0000

03 Position 3 1

04 Projekt

05 Thre Referenz:

06 Bearbelter : Manfred Hermanns

07 Leistung kw 73

DATEN ROHRSEITE WELLENSEITE

08 Medium Steam Water
EINTRITT AUSTRITT EINTEITT AUSTRITT

10 Temperatur Grad € 101,00 57.23 28,00 38.00

11 Betriebsdruck bar (abs.) 0.18 16.00

12 Massenstrom Gesamt kg/s 0.03 178

15 Waermekapazitaet kJ/kgK L, 4,18 4,17

16 Dichte kg/m3 0.10 983.66 99336

17 W.-Leitfaehigkeit W/mK E-3 24.37 646.95 617.67

18 kin.Viskositaet m2/s E-6 118.39 0.50 0.76

19 Enthalpie kJ/kg 2688.51 239.49 139.84

20 Log.mean temp.diff. K 23.88

21 Fouling Faktor m2K/W E-4 0.00

22 Wegezahl == 1 1

23 K-Betrieb W/m2K 834

24 Heizflaeche m2 4

25 Flaechenreserve % 149.89

26 Druckverlust KPa 1.20 11562

MATERIAL

27 Paket - 1.4404

28 Gehaeuse == C-Steel

29 Druckhalteplatten == C-Steel

KONSTRUKTION

30 Stutzen DN/PN 100-25/16 50/186

31 Anzahl der Elemente /Paket 16

32 Anzahl der Pakete 1

33 Pr,getiefe mm 3500

34 Blechdicke mm 0.80

35 Plattenlaenge m 0.41

36 Stapelhoehe m 0,12

37 Breite m 0.45

38 GEWICHT leer/gefuel.kg 190

BERECHNUNGSDATEN

39 KONZ.- DRUCK bar (ue.) -1/0,5 8

40 KONZ.- TEMPERATUR Grad C 150 100

40 BERECHNUNG AD-Merkblaetter

41 ABNAHME Hersteller Abnahme Artikel 3.3.

VAU Thermotech GmbH & Co. KG, Heldrungen, Tel.: 034673-1683-00; Fax: 034673-1683-50, E-Mail: wt@vau-thermotech.de
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Kennlinien BHKW-Modul

(MAN Motor E0834 E302)
Anhang F Kennlinien BHKW-Modul
(MAN Motor E0834 E302)
Pel QBrennstoff
Potenmtast P, o ‘
0,5 3,4130 !
0,6 3,1997 |
0,7 3,0257 T 1
0,8 2,8911
0,9 2,7957 rm——
1,0 2,7397
Pei QKﬁhlleistung
Pei Nenniast P, [
0,5 1,2963 o ;
0,6 1,1652 .
0,7 1,0552 |
0,8 0,9663 T —
0,9 0,8985 | | | | Pf’i
1,0 0,8519
Pey Qwarmeverluste
Py Nennlast P, Owarmeveriete.
0,5 0,3315 .
0,6 0,2819 -
0,7 0,2394 T
0,8 0,2040 wl
0,9 0,1757 E
1,0 0,1544
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Anhang G Messstellen

und

Konfidenzintervalle

(Versuchsaufbau mit Drossel)

Abgas nach Brennkammer
Abgas nach Uberhitzer*
Abgas nach Verdampfer*
Dampf in Verdampfer
Dampf nach Uberhitzer*
Dampf nach Drossel*
Dampf nach Rekuperator

Abgas nach Brennkammer (Thermoelement)
Abgas nach Uberhitzer (Thermoelement)
Abgas nach Verdampfer (Thermoelement)
Dampf in Verdampfer (PT100)

Dampf nach Uberhitzer (PT100)

Dampf nach Drossel (PT100)

Dampf nach Rekuperator (PT100)
Kondensat in Kondensatbehilter (PT100)
Vorlauf Kondensatorkiihlung (PT100)
Ricklauf Kondensatorkihlung (PT100)*
Vorlauf Heizwasser (PT100)

Rucklauf Heizwasser (PT100)

Massenstrom Abgas

Massenstrom Dampf (Staudrucksonde)*
Massenstrom Kondensatorkiihlung
Massenstrom Heizwasser (Temperiergerét)
Massenstrom Dampf tiber Pumpendrehzahl*

Massenstrom Dampf Giber Energiebilanz des Kondensators*

* Redundante Messstellen fiir Messwertanpassung gemaR VDI 2048

Liste der Nebenbedingungen
Druckverlust Uberhitzer (Primarseite)
Druckverlust Uberhitzer (Sekundarseite)
Druckverlust Rekuperator (Primarseite)

Druckverlust Verdampfer Abgasseite (Primarseite)

Warmeverlust Kondensator
Warmeverlust Verdampfer
Wirkungsgrad Kondensatpumpe

156

Druckmessungen

Messstelle Messbereich [bar]

2 0,7-1,1
4 0,7-1,1
6 0-16
9 0-16
11 03-0,38
15 0,1-0,6
17 0,1-0,6
Temperaturmessungen

Messstelle Messbereich [°C]

1 0- 1000
3 0- 700
5 0- 160
8 20-80
10 0- 600
16 0- 600
18 0-150
13 0-100
20 0-50
21 0-70
22 50- 150
23 50- 150
Massenstrommessung

Messstelle Messbereich [kg/s]

7 0-0,04
12 0-0,04
14 0-17,77
24 0-9,44

Genauigkeit [%]
0,35 FSO
0,35 FSO
0,35 FSO
0,35 FSO
0,1FSO
0,1FSO
0,1FSO

Genauigkeit [K]

+1,5

+1,5

+1,5
+(0,1+0,0017-|8])
+(0,1+0,0017-8])
+(0,1+0,0017-|6])
+(0,1+0,0017-|8])
+(0,1+0,0017-8])
+(0,1+0,0017-|6])
+(0,1+0,0017:8])
+(0,1+0,0017-8])
+(0,1+0,0017-8])

Genauigkeit [%]
1,0 vom Messwert
1,1vom Messwert
0,5vom Messwert
0,5 vom Messwert

Konfidenzintervall (0,1 % FSO Genauigkeit
der Messwertwandlung) [mbar]

+18

+1,8

+7,2

+7,2

+1,0

+1.0

+1,0

Konfidenzintervall (0,1 % FSO Genauigkeit
der Messwertwandlung) [K]
£2,50
+ 2,20
+1,66
+((0,1+0,0017:|8])+0,06)
+((0,1+0,0017-|6])+0,6)
+((0,1+0,0017-|8])+0,6)
+((0,1+0,0017:|8])+0,15)
+((0,1+0,0017-|6])+0,1)
+((0,1+0,0017-|8])+0,05)
+((0,1+0,0017-|8)+0,07)
+((0,1+0,0017-|6])+0,1)
+((0,1+0,0017-16)+0,1)

Konfidenzintervall (0,1% FSO Genauigkeit
der Messwertwandlung) [%]

+1,1vom Messwert

+1,1vom Messwert

+0,6 vom Messwert

+0,6 vom Messwert

+ 5,0 vom Messwert

+5,0vom Messwert



Messstellen und Konfidenzintervalle
(Versuchsaufbau mit Turbine)

Anhang H  Messstellen und Konfidenzintervalle

(Versuchsaufbau mit Turbine)

Druckmessungen
Konfidenzintervall (0,1 % FSO Genauigkeit der
Messstelle Messbereich [bar] Genauigkeit [%] Messwertwandlung) [mbar]

Abgas nach Brennkammer 2 0,7-1,1 0,35 FSO +18
Abgas nach Uberhitzer* 4 0,7-11 0,35 FSO +1,8
Abgas nach Verdampfer* 6 0-1,6 0,35 FSO +7,2
Dampf in Verdampfer 9 0-1,6 0,35 FSO +7,2
Dampf nach Uberhitzer* 11 0,3-0,8 0,1FSO +1,0
Dampf nach Drossel* 15 0,1-0,6 0,1FSO +1.0
Dampf nach Rekuperator 17 0,1-0,6 0,1FSO +1,0
Temperaturmessungen
Konfidenzintervall (0,1 % FSO Genauigkeit der
Messstelle Messbereich [°C]  Genauigkeit [K] Messwertwandlung) [K]
Abgas nach Brennkammer (Thermoelement) 1 0- 1000 +1,5 +2,50
Abgas nach Uberhitzer (Thermoelement) 3 0- 700 +1,5 + 2,20
Abgas nach Verdampfer (Thermoelement) 5 0- 160 +1,5 +1,66
Dampf in Verdampfer (PT100) 8 20- 80 £(0,1+0,0017-16]) +((0,1+0,0017-|8|)+0,06)
Dampf nach Uberhitzer (PT100) 10 0- 600 +(0,1+0,0017-16]) +((0,1+0,0017-16|)+0,6)
Dampf nach Drossel (PT100) 16 0- 600 +(0,1+0,0017-|6]) +((0,1+0,0017-|61)+0,6)
Dampf nach Rekuperator (PT100) 18 0- 150 +(0,1+0,0017-|6]) +((0,1+0,0017-|61)+0,15)
Kondensat in Kondensatbehélter (PT100) 13 0- 100 +(0,1+0,0017-|6]) +((0,1+0,0017-18])+0,1)
Vorlauf Kondensatorkihlung (PT100) 20 0-50 +(0,1+0,0017-|6]) +((0,1+0,0017-|61)+0,05)
Riicklauf Kondensatorkiihlung (PT100)* 21 0-70 +(0,1+0,0017-|6]) +((0,1+0,0017-|61)+0,07)
Vorlauf Heizwasser (PT100) 22 50- 150 +(0,1+0,0017-16]) +((0,1+0,0017-16|)+0,1)
Riicklauf Heizwasser (PT100) 23 50- 150 £(0,1+0,0017-16]) +((0,1+0,0017:6|)+0,1)
Massenstrommessung
Konfidenzintervall (0,1% FSO Genauigkeit der
Messstelle Messbereich [kg/s] Genauigkeit [%] Messwertwandlung) [%]
Massenstrom Abgas 7 0-0,04 1,0vom Messwert +1,1vom Messwert
Massenstrom Dampf (Staudrucksonde)* 12 0-0,04 1,1vom Messwert +1,1vom Messwert
Massenstrom Kondensatorkihlung 14 0-17,77 0,5vom Messwert +0,6 vom Messwert
Massenstrom Heizwasser (Temperiergerat) 24 0-9,44 0,5vom Messwert +0,6 vom Messwert
Massenstrom Dampf Giber Pumpendrehzah!* +5,0vom Messwert
Massenstrom Dampf tiber Energiebilanz des Kondensators* +5,0vom Messwert

* Redundante Messstellen fiir Messwertanpassung gemaR VDI 2048

Leistungsmessung
Konfidenzintervall (0,1% FSO Genauigkeit der
Messstelle Messbereich [kg/s] Genauigkeit [%] Messwertwandlung) [kW]
Elektrische Leistung der Turbine 25 0- 5000 0,3 +0,02

Liste der Nebenbedingungen

Druckverlust Uberhitzer (Primarseite)
Druckverlust Uberhitzer (Sekundarseite)
Druckverlust Rekuperator (Priméarseite)
Druckverlust Verdampfer Abgasseite (Primérseite)
Warmeverlust Kondensator

Warmeverlust Verdampfer

Wirkungsgrad Kondensatpumpe

isentroper Wirkungsgrad Turbine
Generatorwirkungsgrad

Generator-, Lager- und Radseitenreibungsverlust
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Anhang I  Kennlinien der Wéirmeiibertrager und des
Turbinengenerators (Versuchsstand)

Nennlast (Volllast) Betriebspunkte fiir Kennlinienberechnung;:

Minimittel Nennlast 1,572 kg/s
Mapgas,Nennlast 0,0369 kg/s
kAnenniast,Ubernitzer 82,0 WK
Mpampf Nennlast 0,0213 kg/s
kApenntast,Rekuperator 66,6 W/K
kAyenniastverdampfer,abgas 125,8 W/K
kANenniast,verdampfer,kinimittel 2.078 W/K
Pyenntast Turbinengenerator 8,135 kW
NNennlast, Turbinengenerator 0,963

Kennlinie Uberhitzer Primirseite (Gleichstrom)

mAbgas kA
mAbgas,Nennlast kANennlast _ kA i3
kANennIu_st 1'2

2,0 1,174 - |
1,8 1,150 e 1
16 1,121 >

! 08
14 1,088 07 1
1,2 :

1,049 oe 0,4 0,6 0,8 1 1,2 1,4 1,6 1,8 2

1,0 1,000 m—
0,8 0,937
0,6 0,817
0,4 0,724
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Kennlinien der Warmeiibertrager und des
Turbinengenerators (Versuchsstand)

Kennlinie Uberhitzer Sekundirseite (Gleichstrom

mDamp f kA
mDampf,Nennlast kAnenniast ko L4
kA 1,3 .
2,0 1,273 12 .
1,8 Y .
’ 1,240 10
16 1,199 o !
L 0,8 py
14 1,148 07
112 1’082 e 0,4 0,6 0,8 1,2 1,4 1,6 1,8 2
mﬂampf
1,0 1,000 mDampf,Nemlla.s‘t
0,8 0,898
0,6 0,771
0,4 0,622
Kennlinie Verdampfer Kiihlmittelseite
m Dampf kA
mDampf,Nennlast kANennlast A L4
kAyenniast 2 . . .
2,0 1,194 w0 ) .
18 1,167 .,
0,6
16 1,134 04
14 1,097 o
0,0
1,2 1 053 0,4 0,6 0,8 1,2 1,4 1,6 1,8 2
1’0 1’000 Thgghlmittel, Vennlast
0,8 0,934
0,6 0,847
0,4 0,729
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Kennlinie Verdampfer Abgasseite

mAbgas kA
mAbgas,Nennlast kAnenniast - i': |
KkAyenniast ’ o
2,0 1,826 " o
1,8 1,691 - 1
1,6 1,541 iy !
14 1,378 ot
1,2 1,199 > 04 06 08 1 12 14 16 18 2
1;0 1’000 Mabgas Nenntast
0,8 0,771
0,6 0,486
0,4 0,277
Kennlinie Verdampfer Dampfseite
Mpampf kA
mDampf,Nennlast kANennlast kA . .
kAyenniast
2,5 r
2,0 2,833
2,0 (]
1,8 2,413 s |
1,6 1,943 wl e et
L4 1,461 o
1I2 1’ 105 o0 0,4 0,6 0,8 1 1,2 1,4 1,6 1,8 2
Mpamps
1, 0 1’ 000 Mpampf,Nennlast
0,8 0,937
0,6 0,865
0,4 0,781
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Anhang J

Daten zur Wiarmeverlustberechnung

Daten zur Warmeverlustberechnung

Verdampfer
Rohrinnendurchmesser 0,35 m
Rohrlidnge 2,00 m
Dicke der Rohrwand 0,003 m
Dicke der Isolierung 0,025 m
Innerer Wirmeiibergangskoeffizient 100 W-m2-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,04 W-m!-K!

Vorlauf HeiBwasser (Kiihlmittel) zum Verdampfer

Rohrinnendurchmesser 0,031 m
Rohrlidnge 0,70 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,013 m
Innerer Wirmeiibergangskoeffizient 100 W-m2-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2-K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,04 W-m?-K

Riicklauf HeiBwasser (Kiihlmittel) vom Verdampfer

Rohrinnendurchmesser 0,031 m
Rohrldnge 0,50 m

Dicke der Rohrwand 0,022

Dicke der Isolierung 0,013

Innerer Wérmeiibergangskoeffizient 100 W-m>-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,04 W-m?>-K

Vorlauf Abgas zum Verdampfer

Rohrinnendurchmesser 0,05 m
Rohrlidnge 0,74 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wirmeiibergangskoeffizient 100 W-m2-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2-K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m?>K
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Riicklauf Abgas vom Verdampfer

Rohrinnendurchmesser 0,05 m
Rohrldnge 2,10 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wérmeiibergangskoeffizient 100 W-m-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m?>K

Vorlauf Dampf zum Verdampfer

Rohrinnendurchmesser 0,11 m
Rohrlidnge 0,45 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wirmeiibergangskoeffizient 100 W-m2-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2-K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m?>K

Riicklauf Dampf vom Verdampfer

Rohrinnendurchmesser 0,11 m
Rohrlinge 2,00 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wérmeiibergangskoeffizient 100 W-m>-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m?-K

Vorlauf Abgas zum Uberhitzer

Rohrinnendurchmesser 0,05 m
Rohrlénge 0,60 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wirmeiibergangskoeffizient 100 W-m2-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2-K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m>-K
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Daten zur Wiarmeverlustberechnung

Riicklauf Abgas vom Uberhitzer

Rohrinnendurchmesser 0,05 m
Rohrlinge 0,40 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wérmeiibergangskoeffizient 100 W-m-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m?>-K

Riicklauf Dampf vom Uberhitzer

Rohrinnendurchmesser 0,05 m
Rohrlidnge 1,00 m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wirmeiibergangskoeffizient 100 W-m2-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2-K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m>K

Verrohrung Turbine mit Bypass

Rohrinnendurchmesser 0,07 m
Rohrlinge 4m

Dicke der Rohrwand 0,002 m
Dicke der Isolierung 0,02 m
Innerer Wérmeiibergangskoeffizient 100 W-m>-K!
AuBerer Wirmeiibergangskoeffizient 10 W-m2K!
Wirmeleitfahigkeit der Isolierung 0,14 W-m?-K
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Anhang K Kennfeld fiir Leistungsregelung des Gasbren-

ners
Solltemperatur [°C]

450 500 550 600 650 700

_ 1 0 0 0 0 0 0
= 2 0 0 0 0 0,3 0,5
< 3 0 0 0 0,3 0,8 1
> 4 0 0 0,2 1,2 1,5
& 5 0 03 0,6 1,5 1,8 35
3 6 0,3 0,8 2 4 5
£ 7 0,5 1,6 4 6 10
& 8 1 2 3,8 6 7 10
%" 9 2 3 4 8 10 10
10 2,5 4 6 10 10 10
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Messdaten und Ergebnisse der Plausibilitéts-priifung (VDI 2048) ohne Turbine

Anhang . Messdaten und Ergebnisse der Plausibilitits-

priifung (VDI 2048) ohne Turbine
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Kennlinien der Warmetibertrager (BHKW mit 220 kWmechanisch)

Anhang M Kennlinien der Warmeiibertrager (BHKW mit
220 kwmechanisch)

Nennlast (Volllast) Betriebspunkte fiir Kennlinienberechnung;:

Minimittel Nennlast 8,8 kg/s
Mapgas,Nennlast 0,217 kg/s
kAnenniast,Ubernitzer 4377 W/K
Mpampf Nennlast 0,121 kg/s
kAnenniast Rekuperator 614,2 W/K
kAyenniastverdampfer,abgas 688,6 W/K
kANenniast,verdampfer,kinimittel 6836,7 W/K

Kennlinie Uberhitzer Primérseite

Mapgas kA
Mapgas,Nennlast kAyenntast
2,0 1,258
1,8 1,224
1,6 1,184
14 1,135
1,2 1,076
1,0 1,000
0,8 0,894
0,6 0,721
0,4 0,350

1,4
kA

kA
Nennlasty o .
L ]

1,0
0,8
0,6
0,4

[

0,2

0,4 0,6 0,8 1 12 14 16 18 2

Mapgas

M4bgas,Nennlast
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Kennlinie Uberhitzer Sekundirseite

Mpamps kA
mDampf,Nennlast kANennlast k—A1'4
20 ot [T — ) | | |
18 1,215 i - |
16 1,168 L]

08
14 1,116 .
1,2 1,061 Poa o5 es 1 12 w4 s 18 2
1,0 1,000 e
0,8 0,927
0,6 0,838
0,4 0,708

Kennlinie Verdampfer Kiihlmittelseite
Mpamps KA

mDampf,Nennlast kANennlast " 1
2,0 1,141 e [t ] T
1,8 1,122 ” I
1,6 1,100 o
14 1,073 "
1,2 1,041 o'70,4 06 08 1 12 14 16 18 2
1,0 1,000 Ce—
0,8 0,947
0,6 0,876
0,4 0,771
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Kennlinien der Warmetibertrager (BHKW mit 220 kWmechanisch)

Kennlinie Verdampfer Abgasseite

mAbgas kA

mAbgas,Nennlast kANennlast kA e .

kAnenniase 1,4 L
2,0 1,511 . I
18 1,427 10 .
1,6 1,335 o8 T

06 he
1,4 1,235 |
1’2 1.125 ' 0,4 0,6 038 1 12 1,4 1,6 18 2
1’0 1’000 'Abgas,Nennlast
038 0,841
06 0,652
0,4 0,415
Kennlinie Verdampfer Dampfseite
mDamp f kA

mDampf,Nennlast kANennlast kA -

kANEﬂTll(lSt 16 ° ¢
2,0 1,631 1 '

’ 12 : 1
1,8 1,531 0 I
1,6 038 .
1,423 o |
1,4 1 304 0,4
1,2 1 166 o 04 0,6 0,8 1 1,2 1,4 1,6 1,8 2
’ mDampf

1, 0 1’ 000 Mpampf Nennlast
08 0,811
06 0,590
04 0,302
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Anhang N Datenblatt des Turbogenerators (TGS)

- Syco@

Spezifikation Motorelement

SycoTec GmbH&Co KG
Wangener Str. 78
D-88299 Leutkirch

A1) = Drahtquerschnitt

(U1:braun, V1:blau, W1:schwarz)

A2) = max. Drahtdurchmesser incl. Isolation

Rotor Sensor:

Kunde Eckert Spez. Nr. 180713/12 Seite 1
Element SP90-25.2 Datum: 13.Jul 18
4W2>
,4//:;: + 1 R e e FY b
o A Y
— y -~
02 D) D1 d3 d4 | d7
v
A,
Ny~ Y oy
-« =3 L
D1*) | D2 D5 W1 w2 D6 d3 d4 d7 L L3
mm mm max.mm | max.mm | max.mm | Isol.disc mm mm mm mm mm
90 42 86 #34 | #30 90 0 26 30 25 35
D1*) = unbearbeiteter Auendurchmesser des Stators L=aktive Lange L3=Gesamtlange incl. Endring
L1 |L2incl| LA A1) A2) Isol. Magnet Material: NdFeB
mm isol.discs mm mm? mm Klasse Armierung Stahl
25 27 300 1,5 2,2 F Rotorwell e weichmagnetisches Material

Konditionen: sinusformige Spannung und Strom; Luft- und Lagerreibung nicht berucksichtigt.

berechnete Werte fur passive Gleichrichtung

Motorelement Charakteristik
Frequenz [Hz] | 1833 | 2000 | 2167 | 2333
Drehzahl [U/min] {110000{120000|130000| 140000
Zwischenkreisspannung I\ 670 | 670 | 670 | 670
Spannung Ph-Ph Vi 507 | 532 | 545 | 549
Motor EMK [Vl 512 558 605 651
Phasenstrom [A] 0,90 | 365 | 6,32 | 8,80
Betriebsart S1 S1 S1 S1
Spieldauer 100% | 100% | 100% | 100%
Drehmoment [Nm] | 0,497 | 0,262 | 0,422 | 0,555
Eingangsleistung P1 [kw] | 0,880 | 3,290 | 5,748 | 8,135
Ausgangsleistung P2 [kw] | 0,750 | 3,122 | 5,520 | 7,832
Verluste [kw] | 0,128 | 0,170 | 0,228 | 0,303
Wirkungsgrad [%] 854 | 954 | 96,0 | 96,3
Kuhlung: Wasserkuhlung / TELC(H20)

Temperaturschutz: 3*PTC 150°C 1*PT100

Bemerkung:
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Datenblatt des Turbogenerators (TGS)

> Syc o@

Spezifikation Motorelement

SycoTec GmbH&Co KG
Wangener Str. 78
D-88299 Leutkirch

Kunde
Element

Eckert 180713/12
SP90-25.2 13.Jul 18

Spez. Nr.
Datum:

Seite 1

Leistung [kwW]

9,000

8,000

7,000

6,000

5,000

4,000

3,000

2,000

1,000

0,000

100000

Leistung - Drehzahl

105000 110000 115000 120000 125000

Drehzahl [1/min]

130000

135000

140000 145000
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Anhang O Messdaten und Ergebnisse der Plausibilitits-

priifung (VDI 2048) mit Turbine
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