TU

\ Grazm
Graz University of Technology

Kevin WIMMER, BSc

Thermodynamischer Vergleich des
Graz Cycle mit dem NET Power Cycle
in Voll- und Teillast

MASTERARBEIT

zur Erlangung des akademischen Grades
Diplom-Ingenieur

Masterstudium Maschinenbau

eingereicht an der

Technischen Universitat Graz
Betreuer und Beurteiler

Sanz, Wolfgang, Ao.Univ.-Prof. Dipl.-Ing. Dr.techn.
Institut fir Thermische Turbomaschinen und Maschinendynamik

Graz, im Oktober 2018



EIDESSTATTLICHE ERKLARUNG
AFFIDAVIT

Ich erklare an Eides statt, dass ich die vorliegende Arbeit selbststandig verfasst,
andere als die angegebenen Quellen/Hilfsmittel nicht benutzt, und die den benutzten
Quellen wértlich und inhaltlich entnommenen Stellen als solche kenntlich gemacht
habe. Das in TUGRAZonline hochgeladene Textdokument ist mit der vorliegenden
Masterarbeit identisch.

| declare that | have authored this thesis independently, that | have not used other
than the declared sources/resources, and that | have explicitly indicated all material
which has been quoted either literally or by content from the sources used. The text
document uploaded to TUGRAZonline is identical to the present master's thesis.

Datum / Date Unterschrift / Signature



KURZFASSUNG

Titel: Thermodynamischer Vergleich des Graz Cycle mit dem NET Power Cycle in Voll- und
Teillast

Autor: Kevin Wimmer

1. Stichwort: oxy-combustion
2. Stichwort:  CO.-Abscheidung
3. Stichwort: Teillastverhalten

Der Graz Cycle und der NET Power Cycle sind zwei vielversprechende oxy-combustion
Prozesse, bei denen nahezu kein CO. emittiert wird. In den thermodynamischen Simulationen
dieser Arbeit werden die beiden Kreislaufe mit Erdgas betrieben. Das Ziel dabei ist die
Untersuchung und der Vergleich der beiden Kreislaufe unter Volllast und Teillast.

Fir die Simulation werden beide Kreislaufe im Programm IPSEpro modelliert. Um eine gute
Vergleichbarkeit zu gewahrleisten, wird besonders darauf geachtet, fir beide Prozesse gleiche
Randbedingungen und Annahmen zu schaffen.

Mithilfe von Werten aus der Literatur wird jeweils ein Ausgangsfall erstellt, mit dem die
wesentlichen Unterschiede der beiden Kreislaufe aufgezeigt werden. In weiterer Folge wird dieser
Ausgangsfall durch Variieren einiger ProzessgréBen sowie durch Verwendung des IPSEpro-
PSOptimize-Moduls optimiert. Fir den optimierten Fall zeigt der Graz Cycle in Volllast mit einer
Net efficiency von 53,22% einen leichten Vorteil gegentiber dem Net Cycle mit 52,72%.

Des Weiteren werden die Auswirkungen unterschiedlicher Annahmen (Wirkungsgrade,
Druckverluste, minimale Kreislauftemperatur) auf die beiden Kreislaufe betrachtet.

Im letzten Teil der Arbeit werden beide Kreislaufe in Teillast modelliert und fir den Bereich 100%
bis 30% Last analysiert. Dabei zeigt sich, dass der NET Power Cycle und der Graz Cycle im
Bereich 80-90% Last eine ahnliche Net efficiency aufweisen. Unter 80% Last weist der NET
Power Cycle im Vergleich zum Graz Cycle eine bessere Net efficiency auf, wobei der Unterschied
zwischen den beiden Kreislaufen mit abnehmender Last gréBer wird.
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The Graz Cycle and the NET Power cycle are two promising oxy-combustion cycles with a CO-
capture rate of nearly 100%. In the thermodynamic simulations of this thesis both cycles are run
with natural gas. The goal is the analysis and comparison of both cycles under full load and part
load.

The simulation of both cycles is done with the program IPSEpro. Particular attention is paid to
provide the same boundary conditions and assumptions for both processes to ensure a correct
comparison.

With the base cases, which are created using values from literature, the main differences between
both cycles are demonstrated. Furthermore, the base cases are optimized through a variation of
several process variables as well as by using the IPSEpro PSOptimize module. The optimized
cases show a small advantage for the Graz Cycle with a net efficiency of 53,22% compared to a
net efficiency of 52,72% for the NET Power cycle.

Moreover, the impact of several assumptions (efficiencies, pressure losses, minimal cycle
temperature) on both cycles is investigated.

In the last part of this work both cycles are modeled and analyzed in IPSEpro for part load
operation in the range of 100-30% load. For a load range between 80% and 90% the NET Power
cycle and the Graz Cycle show similar net efficiencies. Below 80% load the NET Power cycle has
better net efficiencies than the Graz Cycle, whereas the difference between the two cycles
increases with decreasing load.
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Einleitung

1 Einleitung

Beim Graz Cycle (GC) und beim NET Power Cycle (NC) handelt es sich um zwei Konzepte fir
fossile Kraftwerke, bei denen nahezu kein Karbondioxid (COy) freigesetzt wird. AuBerdem weisen
beide Konzepte vielversprechende Wirkungsgrade auf. In diesem Abschnitt soll primar aufgezeigt
werden, worin die Motivation fir solche Kraftwerkskonzepte liegt.

Erst vor kurzem wurde ein Bericht der Amerikanischen Meteorologischen Gesellschaft (AMS) und
der Nationalen Meeres und Atmospharenbehdrde (NOAA) veréffentlicht, der alarmierende Daten
zur globalen Klimaerwarmung zeigt.

Die Emissionen der drei schadlichsten Treibhausgase CO,, Methan und Lachgas haben einen
neuen Hoéchstwert erreicht. AuBerdem stieg die weltweite Kohlendioxidkonzentration mit 405
parts per million (ppm) auf den héchsten je gemessenen Wert. Das hei3este Jahr seit Beginn der
Wetteraufzeichnungen war 2016, 2017 lag nur knapp dahinter. Die zehn hei3esten Jahre der
Aufzeichnungen fanden alle seit 1998 statt, die vier warmsten davon seit 2014 [1].

Die Folgen des Klimawandels sind Hitzeperioden, zunehmend extreme Wetterereignisse,
schmelzende Polareiskappen und Hochgebirgsgletscher, die zu einem Anstieg des
Meeresspiegels fiihren. AuBerdem besteht die Beflirchtung, dass durch die Erwarmung weitere
Treibhausgase freigesetzt werden, zum Beispiel durch das Auftauen der Permafrostbéden in der
Antarktis.

Laut einer vom Potsdam-Institut fir Klimaforschung (PIK) und von Climate Analytics erstellten
Studie steuern wir auf eine Erderwarmung von vier Grad Celsius bis zum Ende des Jahrhunderts
zu. Dies hat laut der Studie Risiken auBBerhalb der Erfahrung unserer Zivilisation zur Folge, wie
Hitzewellen, Anstieg des Meeresspiegels und Missernten, welche die Sicherstellung der globalen
Ern&hrung gefahrden [2].

Die Gefahren des Klimawandels zu beschréanken ist eine der gréBten gesellschaftlichen
Herausforderungen fur die Zukunft. Im Vordergrund steht dabei die Reduktion des COa-
AusstoBes.
Kohlendioxid entsteht hauptséchlich bei der Verbrennung der fossilen Energietrédger Kohle, Erddl
und Erdgas. Um diese Emissionen zu senken, gibt es aus technologischer Sicht vor allem vier
Optionen:

e Erhéhung der Energieeffizienz

e Nutzung erneuerbarer Energien

e CO2-Abtrennung und Speicherung (englisch Carbon Capture and Storage (CCS)) bzw.

CO32-Nutzung (Carbon Capture and Reuse (CCR))
e Nutzung der Kernenergie zur Stromerzeugung [2]

Der GC und der NC sind Kraftwerkskonzepte, die unter den Begriff CCS fallen. Bei dieser
Technologie wird das bei fossil betriebenen Kraftwerken auftretende CO. von den anderen
Stoffen separiert. Das nun vorliegende CO; wird danach zu einem Ort der weiteren Verwendung
transportiert, wo es entweder genutzt oder gespeichert wird. Dadurch fallen kaum CO.-
Emissionen an. Eine genauere Beschreibung der CCS-Technologien erfolgt in Kapitel 2.

Die CCS-Technologie ist deshalb interessant, da eine Energieversorgung rein durch erneuerbare
Energien nicht von heute auf morgen realisierbar ist, auch deshalb, weil die Bevélkerung und der
globale Energieverbrauch weiterhin zunehmen werden. Um auch die Zuverlassigkeit der
Energieversorgung gewaéhrleisten zu kénnen, werden fossile Energietrager in den néchsten
Jahrzehnten weiterhin eine Rolle spielen. Mit der CCS-Technologie kénnen dabei die CO--
Emissionen trotzdem geringgehalten werden.

In den folgenden Abschnitten sollen die hier kurz erwdhnten Themenbereiche Kimawandel,
Entwicklung des Energiebedarfs und Entwicklung des CO.-AusstoBes, mit besonderem
Augenmerk auf die Stromerzeugung, noch genauer dargestellt werden.
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1.1 Der Klimawandel und seine méglichen Folgen

Zwischen den Jahren 1000 und 1850 war die globale CO.-Konzentration annahernd konstant.
Messungen von Luft aus Eisbohrkernanalysen ergaben, dass 1750 die globale CO.-
Konzentration bei durchschnittlich 278 ppm lag [3].

Wie in Abbildung 1 ersichtlich, ist die CO2-Konzentration in der Atmosphéare seit den spaten
1950iger Jahren von rund 315ppm auf Uber 400ppm im Jahr 2018 gestiegen. CO: ist mit einem
Anteil von 76% an den globalen Treibhausgasemissionen im Jahr 2010 der Hauptverursacher
der globalen Erwarmung. 90% der CO:-Emissionen entfallen auf die Verbrennung fossiler
Brennstoffe (vor allem Kohle) [2]. Diese Verbrennung fossiler Brennstoffe ist auch die
Hauptursache fir den Anstieg der CO2-Konzentration in der Atmosphére [3].

Atmospheric CO, at Mauna Loa Observatory

T T T T

Scripps Institution of Oceanography r
NOAA Earth System Research Laboratory
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Abbildung 1: Entwicklung der durchschnittlichen globalen CO2-Konzentration in der Atmosphére [4]

Der Bericht des United Nations Intergovernmental Panel on Climate Change (IPCC) aus dem
Jahr 2007 halt aufgrund der Beobachtungen der gestiegenen durchschnittlichen globalen Luft-
und Meerestemperatur, der steigenden Meeresspiegel und des weit verbreiteten Schmelzens von
Meereseis fest, dass der Klimawandel eindeutig mit der menschlichen Aktivitdt zusammenhangt
[5]. Ein Bericht des IPCC aus dem Jahr 2013 zeigt die Entwicklung der eben erwahnten und
weiterer Indikatoren fir den Klimawandel (siehe Abbildung 2).

Die Klimamodelle sagen in Folge des Temperaturanstiegs eine deutliche Zunahme von Durre-
und Hitzeperioden, Starkregenereignissen sowie Stirmen voraus [2]. Der flnfte
Sachstandsbericht des IPCC halt fest:

,,_Anhaltende hohe Emissionen wirden zu meist negativen Folgen fir Biodiversitat,
Okosystemdienstleistungen und wirtschaftliche Entwicklung flhren und die Risiken fir
Lebensgrundlagen, Ernahrungssicherung und die menschliche Sicherheit erhéhen [6].°

Bereits jetzt sind durch die Zunahme der globalen Mitteltemperatur im 20. Jahrhundert
Anderungen in vielen Okosystemen erkennbar. Um die Folgen des Klimawandels beherrschen
zu koénnen, muss nach Meinung vieler Wissenschaftler die Zunahme der globalen
Mitteltemperatur auf maximal 2°C gegeniber dem Wert vor der Industrialisierung begrenzt
werden. Ansonsten ist es wahrscheinlich, dass sogenannte Kipppunkte erreicht werden, die
irreversible Anderungen auf das Klima zur Folge haben. Die daraus resultierenden Folgen lassen
sich zum jetzigen Zeitpunkt praktisch nicht abschéatzen [2].
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Abbildung 2: Entwicklung mehrerer Indikatoren eines sich verédndernden Klimas [3]

1.2 Entwicklung des priméaren Energieverbrauchs und der damit
verbundenen CO2-Emissionen

Flr das Jahr 2030 wird eine weltweite Bevoélkerung von 8 Milliarden Menschen erwartet, was eine
Verdopplung der Anzahl von Menschen seit dem Jahr 1980 bedeutet. Um dieser groBen Anzahl
an Menschen einen guten Lebensstandard bieten zu kénnen, erscheint ein durchschnittliches
Wirtschaftswachstum von 2 bis 3% pro Jahr notwendig. Damit einher geht auch ein Anstieg der
bendtigten Energie, der jedoch durch eine verbesserte Energieeffizienz geringer ausfallt [7].

Die Entwicklung des primaren Energiebedarfs und der damit verbundene CO2-Ausstof3 soll
mithilfe von Daten aus dem ,World Energy Outlook 2016 (WEO 2016)“ der ,Internation Energy
Agency (IEA)“ dargestellt werden. In diesem Bericht wurden die Entwicklungen flr 3 Szenarien
erarbeitet: New Policies Scenario, Current Policies Scenario, 450 Scenario.

Das New Policies Scenario basiert auf der Einschatzung von Regierungsplanen und
-anklindigungen, wie sich ihre Energiesektoren in den nachsten Jahrzehnten entwickeln werden.
Das Current Policies Scenario zeigt die Entwicklung der Energieversorgung ohne Ausfuhrung
neuer Richtlinien und MaBnahmen auBer den schon jetzt unterstiitzten. Beim 450 Scenario
handelt es sich um ein Szenario, in dem MaBnahmen so getroffen werden, dass die
Temperaturzunahme bis zum Jahr 2100 auf 2 Grad im Vergleich zum vorindustriellen Zeitalter
beschrankt wird [8].

Wie schon erwdhnt hangt die Zunahme des primaren Energiebedarfs auch mit dem
Wirtschaftswachstum zusammen. Im WEO 2016 wird fir alle 3 Szenarien von einem

3
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durchschnittlichen jahrlichen Weltwirtschaftswachstum von 3-4% bis 2040 ausgegangen. Der
primare Energiebedarf und die damit verbundenen CO.-Emissionen variieren stark je nach
Szenario. Der primare Energiebedarf steigt beim Current Policies Scenario um 43%, beim New
Policies Scenario um 31% und beim 450 Scenario um 9%. Die damit verbundenen CO:-
Emissionen steigen beim Current Policies Scenario um 36%, beim New Policies Scenario um
13% und verringern sich beim 450 Scenario um 43%. (siehe Abbildung 3 und Abbildung 4) [8].

New Policies Scenario Current Policies Scenario 450 Scenario
400

=100)

300

200 /
// ——

100

2000 2015 2040 2015 2040 2015 2040

Index (2000

GDP — Total primary energy demand Energy-related CO2 emissions

Abbildung 3: Entwicklung des Bruttoinlandsprodukts (gross domestic product (GDP)), des priméaren
Energiebedarfs sowie der damit verbundenen CO2-Emissionen in Prozent, fir jedes Szenario
dargestellt [8]
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Abbildung 4: Entwicklung des primaren Energiebedarfs (in Millionen Tonnen Oleinheit (Mtoe)) sowie der
damit verbundenen CO2-Emissionen (in Gigatonnen (Gt)) (vergleichsweise Darstellung der Szenarien)
[8]

Interessant ist, dass die Entwicklung der CO.-Emissionen seit den 1970er Jahren in
verschiedenen Teilen der Erde sehr unterschiedlich verlaufen ist. Bis 1990 gab es eine klare
Aufteilung in Industrielander mit hohen Emissionen und Entwicklungslander mit niedrigen
Emissionen. In den letzten 20 Jahren ist aber der CO2-Ausstol3 in den groBen Schwellenlandern
stark gestiegen [2].

Bei einem Blick auf die Emissionen pro Kopf zeigt sich, dass in den OECD-Landern (Organisation
for Economic Co-operation and Development, entspricht den entwickelten Landern) dieser Wert
im Jahr 2005 deutlich héher lag als in den Nicht-OECD-Landern (Entwicklungslander). Fir das
Jahr 2030 zeigen die Prognosen, dass die Emissionen pro Kopf in den OECD-L&ndern sinken.
Jedoch steigen die COz-Emissionen pro Kopf in den Nicht-OECD-Landern und die Anzahl der
dort lebenden Menschen nimmt ebenfalls zu, wodurch die CO.-Emissionen gesamt deutlich
zunehmen werden (siehe Abbildung 5) [7].
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Abbildung 5: Globale CO2 Emissionen 1980—-2030 (links), pro Kopf Emissionen 2005 (Mitte) und 2030
(rechts) auf Basis einer Energieprognose von ExxonMobil [7]

1.3 Energieverbrauch und Energietrager in der Stromerzeugung

Da es sich beim GC und beim NC um Kraftwerkskonzepte handelt, mit denen COz-Emissionen
grofB3teils vermieden werden kénnen, werden hier die Menge der erzeugten elektrischen Energie,
die dafir verwendeten Energietrager und die damit verbundenen CO>-Emissionen genauer
untersucht.

Um die Bedeutung des Stromsektors besser einschatzen zu kdnnen, wird hier der Anteil des
Stromverbrauchs am Endenergieverbrauch dargestellt. Im Jahr 2015 lag dieser Anteil bei 18,5%
(siehe Abbildung 6)

Warme;
2,9% Rohdl;

Elektrizitat; 0,2%

18,5%

Biomasse;

11,2% 0l; 40,7%

Geothermie,
Solar etc.;
0,4%

Abbildung 6: Aufteilung des Endenergieverbrauchs nach Energietradgern im Jahr 2015, eigene
Darstellung [9]

Der Anteil des Stromverbrauchs nimmt in allen Sektoren stetig zu. Da der Anteil des
Dienstleistungssektors in der weltweiten Wirtschaft zunimmt, wird dadurch auch der
Stromverbrauch vermehrt zunehmen. Steigende Einkommen in den Entwicklungslandern werden
wahrscheinlich auch zu einer gréBeren Nachfrage an Energiedienstleistungen, wie Kuhl- und
Klimageréaten, Beleuchtungen und digitalen Geraten fihren [8]. Diese Entwicklungen zeigen auch
die in Kapitel 1.2 beschriebenen Szenarien fir die Stromerzeugung. Je nach Szenario wird die
Stromerzeugung von rund 24000 Terawattstunden (TWh) im Jahr 2014 auf ca. 34000 bis 42500
TWh im Jahr 2040 zunehmen (siehe Tabelle 1).
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Tabelle 1: Weltweite Stromerzeugung je nach Szenario (TWh) [8]

New Policies Current Policies 450 Scenario
Jahr 2000 2014 2025 2040 2025 2040 2025 2040
TWh 15476 23809 29540 39047 30886 42511 27688 34092

Das bedeutet natlrlich auch, dass ohne Veranderungen in der Stromerzeugung die COo-
Emissionen dementsprechend zunehmen wiirden. Einen guten Einblick gibt hier Abbildung 7.
Hier sind zwar die CO»-Emissionen fir die Strom- und Warmeerzeugung dargestellt, aber es ist
trotzdem sehr gut ersichtlich, wie sich die CO2-Emissionen je nach Szenario entwickeln und dass
hier sehr viel Potential flr eine Verringerung der CO2-Emissionen vorhanden ist.
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Abbildung 7: Weltweite CO2-Emissionen in Gigatonnen (Gt) durch Verbrennung fossiler Brennstoffe fir
Strom- und Warmeerzeugung je nach Szenario [8]

Wie dieses Potential realisiert werden kdnnte, zeigt der Strommix des 450 Scenario flr das Jahr
2040 im Vergleich zum Jahr 2014 (Abbildung 8).

In diesem Szenario wirden die erneuerbaren Energien den GroBteil der Energie liefern.
Gemeinsam mit der CCS-Technologie wirden sie daflir sorgen, dass der Anteil der fossilen
Brennstoffe (ohne CCS) auf 16% zuriickgeht, was mit einer deutlichen Reduktion der CO»-
Emissionen (Abbildung 7) verbunden wére. Die CCS-Technologie kann also z.B. in Form des GC
oder des NC einen Anteil fir eine nachhaltigere Stromerzeugung liefern und so dazu beitragen,
dass die Folgen des Klimawandels begrenzt werden.
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Abbildung 8: Entwicklung des Strommixes fir das 450 Scenario [8]

LAls Fazit 1sst sich ziehen, dass wir alle Energietrdger brauchen. Wir bendtigen einen integrierten
Ansatz fiir unsere Energielosungen [...]. Integration lauft Gber Technologien, um die Nachfrage zu
reduzieren, die Effizienz zu steigern, die Versorgungsbasis auszubauen. Wir brauchen alle
Energietrager kurz-, mittel- und langfristig, und missen intelligent damit umgehen, damit wir am
Ende des Tages Emissionen senken und langfristig eine nachhaltigere und umweltfreundlichere
Energieversorgung aufbauen kénnen [7].*
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2 Carbon Capture and Storage

Bei Carbon Capture and Storage (CCS) handelt es sich um eine Gruppe von Technologien und
Verfahren, die es ermdglichen, CO. aus der Verbrennung fossiler Brennstoffe oder aus
Industrieprozessen abzuscheiden und unterirdisch zu speichern [10].

Die Hauptschritte einer CCS- bzw. CCR-Prozesskette (Carbon Capture and Re-Use/Recycling)
sind (siehe Abbildung 9):
e Abtrennung des CO. aus dem Rauchgas bzw. Abtrennung des Kohlenstoffs aus dem
Brennstoff Gber eine vorgeschaltete Vergasung
e Aufbereitung und Transport des CO: zu einem Ort der weiteren Verwendung
e Speicherung bzw. Nutzung des CO:[2]

Als letzter Prozessschritt ist die Speicherung des CO. vorgesehen. Es besteht aber auch die
Alternative, das CO:2 zu nutzen. Zwar ist die derzeitige Einsatzmenge von CO: im Vergleich zur
anfallenden Menge aus der Energieerzeugung gering, jedoch kénnte die Weiterverwendung von
CO2, Carbon Capture Reuse (CCR), an Bedeutung gewinnen [2].
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Abbildung 9: Carbon Capture and Storage (CCS)-Prozesskette [2]
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2.1 Technologien zur CO2 Abtrennung in der Stromerzeugung

Der grundlegende chemische Prozess zur Erzeugung von Strom aus kohlenstoffbasiertem
Brennstoff ist die exotherme Oxidation von Kohlenstoff und anderen brennbaren Komponenten.
Da CO: in der oxidativen Reaktionskette der Endpunkt mit der niedrigsten Energie ist, ist seine
Produktion in diesem Prozess unvermeidlich. Die Beseitigung des CO. aus den
Kraftwerksemissionen erfordert daher entweder:
e Dekarbonisierung des Brennstoffs vor der Verbrennung (Pre-Combustion Carbon
Capture)
e Abtrennung Uber eine Sauerstoffverbrennung (Oxy-Combustion Carbon Capture)
e Abtrennung von CO: aus den Produkten der Verbrennung (Post-Combustion Carbon
Capture) [11]

Eine vereinfachte Ubersicht (iber die Schemata dieser Verfahren bietet Abbildung 10.
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Abbildung 10: Vereinfachte Schemata der drei verschiedenen CO2-Abtrennverfahren [2]
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2.1.1 Pre-Combustion Carbon Capture

Bei dem Verfahren ,Pre-Combustion Carbon Capture® wird kohlenstoffhaltiger Brennstoff in ein
Synthesegas umgewandelt. Dies erfolgt durch Zugabe von Sauerstoff und Wasserdampf bei
Temperaturen von 800°C bis 1700°C und unter hohem Druck in einem Vergasungsreaktor. Man
erhalt dabei Kohlegas, das hauptsachlich aus Kohlenmonoxid und Wasserstoff besteht. Durch
weitere Reinigungs- und Aufbereitungsschritte und unter Zugabe von Wasserdampf entsteht CO»
und Wasserstoff. Nun wird das CO. mit nassen Gaswaschen abgetrennt. Dabei wird das CO, mit
einem FlUssigkeitsstrom in Kontakt gebracht und dieser nimmt das CO. auf. Somit bleibt nur noch
Wasserstoff im Kreislauf Gbrig. Alternativ kann Wasserstoff Gber Membranen separiert werden.
Der so erhaltene Wasserstoff dient in Gas- und Dampfturbinen zur Stromerzeugung, als
Brennstoff in Brennstoffzellen oder auch als Erdgasersatz [2].

2.1.2 Post-Combustion Carbon Capture

Hier wird das CO. aus dem Rauchgas, das bei der Verbrennung von fossilen Brennstoffen mit
Luft entstanden ist, abgetrennt. Die Reinigung erfolgt, indem das CO» aus dem Rauchgas an ein
Waschmittel gebunden wird. Durch Erhitzung des Waschmittels gibt dieses das CO» wieder ab,
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wodurch das Waschmittel wieder dem Kreislauf zugefuhrt werden kann. Andere Verfahren sind
die trockene Adsorption, bei der sich das CO. an Feststoffen anlagert oder Membran-
technologien, bei denen die Abtrennung des Gasgemisches Uber eine Membran stattfindet [2].

2.1.3 Oxy-Combustion Carbon Capture

Bei der oxy-combustion wird der Brennstoff mit nahezu reinem Sauerstoff verbrannt. Das dabei
entstehende Rauchgas besteht zum GroBteil aus CO. und Wasserdampf. Durch Kihlung des
Rauchgases kondensiert der Wasserdampf und kann somit abgeschieden werden. Im Rauchgas
enthaltene nicht kondensierte Gase, wie zum Beispiel Stickstoff, kénnen zusétzliche
Abtrennverfahren erfordern, ehe das verbleibende CO: zur Speicherung beférdert werden kann.
Durch die Verbrennung mit reinem Sauerstoff entstehen sehr hohe Verbrennungstemperaturen,
welche aber durch Rezirkulation von CO2/H2O-reichem Rauchgas in die Brennkammer reduziert
werden kénnen [12].

Die Sauerstofferzeugung erfolgt dabei, aufgrund der gro3en Mengen an bendtigtem hochreinem
Sauerstoff, durch eine kryogene ,air separation unit® (ASU). Das stark vereinfachte Prinzip
dahinter ist, dass durch Abkuhlen der Luft auf ca. -190°C der Sauerstoff in der Luft flissig wird
und abgetrennt werden kann.

2.2 Transport des CO-

Eine wichtige Rolle bei der CCS-Technologie spielt auch der Transport des abgetrennten CO..
Gerade deshalb, weil die mdglichen CO»-Speicherstatten eine groBe Distanz zu den CO»-
erzeugenden Kraftwerken aufweisen kénnen [2].

Kommerziell wird heutzutage CO. in Tanks, Pipelines oder Schiffen in flissigem oder
gasférmigem Zustand transportiert [12].

Um groBBe Mengen von CO- Uber groBBe Entfernungen sicher und wirtschaftlich zu transportieren,
eignen sich Pipelines. Das separierte CO, aus dem Kraftwerk kann dadurch kontinuierlich, ohne
Zwischenspeicherung beim Erzeuger, zum Speicherort weitergeleitet werden. Fir Erdgas z&hlt
der Pipeline-Transport schon zu einer weltweit eingesetzten Technologie und auch beim Pipeline-
Transport von CO: gibt es bereits Erfahrungen [2].

Bei Umgebungstemperaturen und Umgebungsdriicken ist CO» gasférmig mit einer Dichte héher
als jene von Luft. Um das CO: in einer Pipeline effizient transportieren zu kénnen, muss es auf
einen flissigen Zustand verdichtet und gekuhlt werden. Der Transport bei geringen Dichten (in
gasférmigem Zustand) ist aufgrund des groBen Volumens, das bewegt werden muss, ineffizient.
Um einen flissigen Zustand des CO: in einer Pipeline zu gewéhrleisten, wird ein Mindestdruck
von 86 bar bei einer Temperatur von 4°C empfohlen [13].

2.3 Speicherung des CO:

Fir die langfristige Speicherung von groBen Mengen CO: ist die geologische Speicherung am
wahrscheinlichsten. Nach dem heutigen Stand gibt es dafr drei relevante Optionen:

e Saline Aquifere

e Erschopfte Erddl- und Erdgaslagerstatten

o Tiefe, nicht abbaubare Kohlefl6ze

Bei den ersten beiden handelt es sich um volumetrische Speicherung im Porenraum eines
Speichergesteins. Die dritte Option basiert auf sorptiven Speichermechanismen in Kohle. Das
Speicherpotenzial in den Porenspeichern ist nach heutigem Wissensstand deutlich héher als
jenes der tiefen Kohlefléze [2].
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Fir CO2-Speicher sind folgende Eigenschaften notwendig:
e Es muss eine hohe Speicherkapazitdt durch ein ausreichend porés-permeables
Speichergestein mit weiter Erstreckung gegeben sein
e Das Speichergestein muss von einem undurchlassigen Barrieregestein tberdeckt sein,
sodass das CO: nicht aus dem Speicher entweichen kann
e Das Speichergestein sollte eine Mindesttiefe von etwa 800 m aufweisen, damit das CO-
im Speicher eine hohe Dichte besitzt [2]
Der letzte Punkt ist wichtig, damit sich das CO; aufgrund der vorherrschenden Temperaturen und
Driicke im Uberkritischen Zustand befindet. Damit weist es eine hohe Dichte auf und kann effizient
gespeichert werden [2].

Nach der Injektion des CO: ins Speichergestein steigt es aufgrund der geringeren spezifischen
Dichte als die des im Porenraum vorhandenen Formationswassers nach oben. Dies erfolgt, bis
es auf ein undurchlassiges Barrieregestein trifft. Das CO. sammelt sich unterhalb des
Barrieregesteins und fillt die Poren des Speichergesteins aus. AuBerdem I6st sich ein Teil des
CO. im Formationswasser oder reagiert mit Inhaltsstoffen des Formationswassers und bildet
Minerale. Somit tragen physikalische und chemische Mechanismen zu einer dauerhaften und
sicheren Speicherung von CO: bei [2].

Das groBte Speicherpotenzial aller bekannten geologischen Speicheroptionen weisen saline
Aquifere auf. Diese kommen weltweit haufig vor. Bei salinen Aquiferen handelt es sich um porés-
permeable Gesteinsschichten im tiefen Untergrund, wobei die Porenrdume mit salzhaltigem
Formationswasser geflllt sind.

Es ist zu beachten, dass es durch Stérungen, Klifte oder Altbohrungen zu Schwachstellen im
Barrieregestein kommen kann. AuBerdem muss darauf geachtet werden, dass das CO2 mit dem
Speichergestein sowie den im Speicher vorhandenen Fluiden harmoniert. Es kdnnten sonst
Reaktionen auftreten, die zu einer Reduktion der Porositat und der Permeabilitat oder aber zu
einer Zersetzung des Speichergesteins fluhren [2].

Als weitere Speicheroption gelten erschépfte Erddl- und Erdgaslagerstéatten. Ein groBer Vorteil ist
hierbei, dass die Deckschichten schon Uber geologische Zeitraume hinweg Flissigkeiten und
Gase sicher gespeichert haben. AuBerdem ist die Beschaffenheit des Untergrunds durch die
Verwendung als Lagerstatte schon weitgehend bekannt.

Das Prinzip ist, dass die erschépften Lagerstatten so mit CO. aufgeflllt werden, dass die
urspringlichen Druckbedingungen wiederhergestellt werden.

Eine zusétzliche Méglichkeit ist die Férderung von sonst nicht gewinnbaren Kohlenwasserstoff-
mengen aus erschopften Lagerstatten durch Injektion von CO2[2].
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3 Beschreibung der beiden Kreislaufe

3.1 NET Power Cycle

Beim NET Power Cycle (NC) handelt es sich um einen ,oxy-combustion cycle®. In der
Brennkammer wird Erdgas mit reinem O (Sauerstoff) verbrannt. (Der NC kann auch mit anderen
Brennstoffen wie z.B. Kohle betrieben werden, in dieser Arbeit wird aber nur die Variante mit
Erdgas untersucht). Die vereinfachte chemische Reaktion dafir lautet:

CH4_+202 - C02+2H20 G/3'1
Durch diese Art der Verbrennung und durch die spéater folgende Wasserabscheidung besteht das
Arbeitsmedium zum gréBten Teil aus CO.. Weiters sind noch Anteile von H-O (Wasser), Oz, N2
(Stickstoff) und Ar (Argon) enthalten.

Im Folgenden wird der Aufbau des NC beginnend bei der Brennkammer beschrieben (siehe

Abbildung 11).
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Abbildung 11: Schema des NET Power Cycle, modifiziert Gbernommen aus [14]

In die Brennkammer stromen der Brennstoff (Erdgas) und zwei recycelte CO,-Stréme (RE-4, OX-
3). Die beiden CO2-Stréme werden dabei vor der Brennkammer und vor dem Rekuperator bei
120bar in einen ,recycle“ Strom (RE-3) und in einen ,oxidant® Strom (RE-OX) aufgeteilt. Der
Jrecycle” Strom wird daraufhin auf ca. 300bar verdichtet, im Rekuperator auf ca. 720°C erhitzt
und der Brennkammer zugefuhrt (RE-4). Ein kleiner Anteil, der zur Turbinenkthlung dient, wird
vom ,recycle“ Strom noch vor dem Rekuperator abgezweigt (CF-1). Der ,oxidant® Strom wird
zuerst mit Sauerstoff von 99,5-prozentiger Reinheit (Volumsprozent) und 120 bar aus einer ,air
separation unit (ASU)“ vermischt. Danach wird er ebenfalls auf ca. 300bar verdichtet, im
Rekuperator auf ca. 720°C erhitzt (OX-3) und der Brennkammer zur Verbrennung des Erdgases
mit dem Sauerstoff zugefihrt. Die Vermischung des CO. mit dem Sauerstoff findet schon vor der
Verbrennung statt, da der Hauptwarmetauscher der ASU mit einem Druck von ca. 120 bar limitiert
ist. Durch den ,recycle“ und den ,oxidant* Strom kann die Temperatur in der Brennkammer in
Grenzen gehalten werden.

Nach der Brennkammer ergeben sich Temperaturen von tiber 1100°C und Driicke um die 300bar.
Mit diesem Zustand strdmt das Arbeitsmedium durch eine gekuhlte Turbine. Die Kihlung erfolgt
dabei durch einen Teil des ,recycle” Stroms (CF-2), der jedoch dem Rekuperator schon bei einer
deutlich niedrigeren Temperatur enthommen wird. Das Arbeitsmedium verlasst die Turbine bei
Temperaturen um die 800°C und Driicken um 35bar und tritt daraufhin in den Mehrstrom-
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Rekuperator ein (FG-2). Die verbliebene Warme wird dabei genutzt, um den ,recycle, den Kuhl-
und den ,oxidant“ Strom zu erhitzen.

AuBerdem wird auch Warme aus der ASU im Rekuperator genutzt. Der Hauptkompressor der
ASU kann Luft mit 270°C erzeugen, wenn er nicht zwischengekihlt wird. Obwohl das den
Leistungsverbrauch der ASU erhéht, kann dadurch die Kreislaufeffizienz, laut den
Kreislaufentwicklern, insgesamt gesehen erhéht werden [15].

Das Arbeitsmedium kihlt nach dem Rekuperator auf ca. 50°C ab. Durch einen Kondensator wird
das Medium weiter gekihlt, sodass ein Anteil des H-0 kondensiert und separiert werden kann.
Dadurch steigt auch die CO»-Konzentration und nahezu reines CO, kann dem Kreislauf an dieser
Stelle  entnommen werden (FG-4). Die Menge ergibt sich dabei aus einer
Kohlenstoffmassenbilanz mit dem Kohlenstoff aus dem Brennstoff.

Der restliche Strom wird nun durch 4 gekihlte Kompressoren auf einen Druck von 80bar
verdichtet und noch einmal abgekuhlt. Die weitere Verdichtung auf den Druck in der
Brennkammer erfolgt dann mit Pumpen, da das Medium nun flissig bzw. Uberkritisch ist.

Zum besseren Verstandnis der vorliegenden Zustéande wird der Prozess auch anhand eines Log-
p-h-Diagramms (logarithmisches Druck-Enthalpie-Diagramm) gezeigt und erklart (Abbildung 12).
Da das Arbeitsmedium, wie schon oben erwahnt, zum gréBten Teil aus CO; besteht, kann der
Prozess nédherungsweise durch reines CO. dargestellt werden.
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Abbildung 12: Log-p-h-Diagramm des NET Power Cycle unter der Annahme von reinem CO:2 als
Arbeitsmedium [14]

Der NC unterscheidet sich von konventionellen Gasturbinen unter anderem dadurch, dass das
Rauchgas nach der Turbine nicht austritt, sondern zum gréBten Teil im Kreis gefihrt wird. Zum
abgegebenen Warmestrom des Arbeitsmediums nach der Turbine (Punkt B nach C) (dieser
enthalt auch Warme aus der Kondensation des Wassers, die bei ca. 150°C beginnt (in Abbildung
12 wegen des reinen CO2 nicht ersichtlich)) kommt noch der Warmestrom aus der ASU hinzu.
Die ASU produziert Luft mit 270°C, die im Rekuperator auf ca. 55°C gekuihlt wird. Die Summe
dieser Warmestrome erwarmt das Fluid nach der Verdichtung von Punkt F nach G.

Nach der Warmeabgabe (Punkt C) wird das Arbeitsmedium durch einen Kondensator weiter
abgeklhlt und Wasser abgeschieden. Darauffolgend wird das Fluid von Punkt D nach E mittels
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Zwischenkuhlung im gasférmigen Zustand verdichtet. Durch die Zwischenkihlung ergibt sich eine
geringere Leistung fir die Kompressoren.

Interessant fur diesen Kreislauf ist der kritische Punkt von CO., der bei rund 31°C und 73,8 bar
liegt. Dadurch kann ein Teil der Verdichtung im Uberkritischen Bereich durch Pumpen
bewerkstelligt werden (Punkt E nach F). Der Vorteil davon ist, dass das Fluid bei diesen
Bedingungen die Dichte einer Flissigkeit und die Zahigkeit eines Gases aufweist. Diese geringe
Zahigkeit wirkt sich bei der Verdichtung positiv auf die benétigte Leistung aus.

Der Warmestrom von G nach A entsteht durch die Verbrennung des Erdgases mit dem
Sauerstoff. Von Punkt A nach B erfolgt die Expansion in der Turbine.

3.2 Graz Cycle

Der Graz Cycle (GC) ist ebenfalls ein ,oxy-combustion cycle“. Wie schon beim NC findet auch
hier in der Brennkammer eine Verbrennung von Erdgas mit reinem Sauerstoff statt (andere
Brennstoffe wie z.B. Kohle sind ebenfalls méglich). Die vereinfachte chemische Reaktion kann
aus GI.3-1 entnommen werden.

Im Gegensatz zum NET Power Cycle besteht beim GC das Arbeitsmedium nach der
Brennkammer zum gréBten Teil aus H2O. Dieser Unterschied ergibt sich, da beim GC der GroBteil
des H20 im Kreis gefiihrt und nur ein sehr geringer Teil abgeschieden wird.

Das Schema des GC ist in Abbildung 13 dargestellt. Das Rauchgas verlasst die Brennkammer
mit einer Temperatur um 1400°C und einem Druck von 40bar. Danach wird das Medium in der
gekuhlten ,High Temperature Turbine (HTT)“ auf 1bar entspannt und durchlauft daraufhin einen
Warmetauscher ,Heat Recovery Steam Generator (HRSG)“. In diesem wird das Rauchgas
geklhlt und die Warme auf einen Wasser- bzw. Wasserdampfstrom Gbertragen.

Nach dem HRSG wird das Rauchgas aufgeteilt. Ein Teil wird durch eine gekuhlte Verdichtung mit
den Kompressoren C1/C2 wieder auf den Brennkammerdruck gebracht und diesem als Kiihlung
zugefihrt. Der andere Teil stromt in die ,Low Pressure Turbine (LPT)“ wo er auf ca. 0,04bar
entspannt wird. Durch eine weitere Abkuhlung im Kondensator kondensiert ein gro3er Teil des
im Rauchgas enthaltenen Wassers aus und kann separiert werden.

Der gasférmige Anteil des Abgases (in Abbildung 13 rot dargestellt) besteht zum GrofBteil aus
CO. und wird mittels einer gekihlten Kompression und weiterer Wasserabscheidung auf
Umgebungsdruck verdichtet und kann danach weiterverwendet oder gespeichert werden.

Das auskondensierte Wasser (blau dargestellt) durchlauft einen Entgaser und wird danach durch
den HRSG vorgewarmt, verdampft und Gberhitzt. Somit verlasst Uberhitzter Wasserdampf den
HRSG, der daraufhin die ,High Pressure Turbine (HPT)“ durchstromt und auf Brennkammerdruck
entspannt wird. Ein Teil dieses Stroms dient der HTT zur Kuhlung, der restliche Teil strémt in die
Brennkammer und dient auch hier zur Kihlung.

Zum besseren Verstandnis des Prozesses ist in Abbildung 14 ein T-s-Diagramm des GC
dargestellt. Hier ist jedoch zu beachten, dass die Sattigungskurve flr reines Wasser und nicht fiir
das Gemisch eingezeichnet ist.

Hier ist gut ersichtlich, dass durch die Ausfihrung des GC dem Prozess Warme bei sehr hohen
Temperaturen zugefihrt wird und die Expansion bis zu sehr niedrigen Dricken und
Temperaturen stattfindet. Dem Prinzip von Carnot entsprechend flihrt dies zu hohen
thermodynamischen Wirkungsgraden.

AuBerdem wird nur ein Teil des Massenstroms durch den Kondensator (blau), in dem die Warme
aus dem Kreislauf abgegeben wird, geschickt. Der andere Teil wird gekihlt und nach der
Kompression (griin) wieder der Brennkammer zugefUhrt, wodurch die Warme im Kreislauf
behalten wird.
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Abbildung 13: Schema des Graz Cycle [16]
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4 Modellierung der beiden Kreislaufe in IPSEpro

Zur Simulation der beiden Kreislaufe wurde das Programm IPSEpro von SIMTECH Simulation
Technology [18] verwendet. Dabei handelt es sich um eine Software zur Modellierung, Analyse
und Simulation von Prozessmodellen in der Energietechnik [19].

4.1 Rahmenbedingungen und Annahmen fir beide Kreislaufe

FlOr einen aussagekréftigen Vergleich mussen fir beide Kreislaufe einerseits die gleichen
Rahmenbedingungen vorliegen sowie gleiche Modelle verwendet werden und andererseits
sinnvolle und vergleichbare Annahmen getroffen werden.

4.1.1 Rahmenbedingungen

o Anlieferungszustand des Brennstoffs

Bei dem Brennstoff handelt es sich um Erdgas. Die Zusammensetzung in Volumsprozenten
(Vol%) sowie der Anlieferungszustand des Erdgases sind in Tabelle 2 beschrieben.

Tabelle 2: Zusammensetzung des Erdgases und Anlieferungszustand

Methan (Vol%) 89
Ethan (Vol%) 7
Propan (Vol%) 1,11
CO; (Vol%) 2

N2 (Vol%) 0,89
Unterer Heizwert H, (MJ/kg) 46,502
Temperatur (°C) 15
Druck (bar) 70

o Kiuihlwassertemperatur

Es wurde wie in der Untersuchung von [20] angenommen, dass eine Kihlwassertemperatur
von 15°C verflgbar ist und die Stréme der Kreislaufe damit auf minimal 26°C gekinhlt werden
kénnen.

o Modell der CO»-Reinigung und Verdichtung (Compression and Purification Unit (CPU))

Der abzufiihrende CO,-Strom der Kreislaufe wird zu Pipelines transportiert. Basierend auf
Informationen aus [20] sind folgende Bedingungen flr den Transport und die unterirdische
Speicherung des CO; einzuhalten (siehe Tabelle 3).

Tabelle 3: Vorgaben flir das abzutransportierende CO:2

Abgabezustand des CO,
Druck (bar) 110
Maximale Temperatur (°C) 30

Maximale Verunreinigungen des CO; in Vol% bzw. ppm

H» 4%
No/Ar 4%

CO (Kohlenmonoxid) 0,2%
H,0 50 ppm
0, 100 ppm
H.S (Schwefelwasserstoff) 20 ppm
SOy (Schwefeloxide) 100 ppm

NOy (Stickoxide) 100 ppm
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Um die bendtigte Leistung fir die CPU des abzuflihrenden CO.-Stroms zu ermitteln, wurden
die Daten aus dem Bericht ,Oxy-Combustion Turbine Power Plants® [20] verwendet. In
diesem Bericht wurde der Reinigungs- und Verdichtungsprozess, unter Einhaltung der zuvor
genannten Kriterien flr jeweils beide Kreislaufe modelliert. AuBerdem wird in diesem Bericht
eine CO»>-Auffangrate von 90% gefordert und eingehalten.

ASU Modell

Die ASU lag auBerhalb der Systemgrenzen in der Modellierung der beiden Kreislaufe. Sie
wurde durch Werte aus der Literatur fir den jeweiligen Zustand und fur die jeweilige
Zusammensetzung des Sauerstoffstroms miteingerechnet. (siehe Kapitel 4.2.3 und 4.3.2)

Gekilhltes Turbinenmodell

Das gekihlte Turbinenmodell wurde am Institut fir

' - & Thermische Turbomaschinen und Maschinendynamik der
' ' TU Graz entwickelt und wird hier kurz erklart.
; ) Das Modell berechnet den benétigten Massenstrom zur

Kihlung selbststdndig und berlcksichtigt die vom
Kdhimedium  erzeugte  Leistung. Die  zulassige
=y Metalltemperatur (tmetar) der Schaufeloberflache wird mit

= [
‘P’ C 860°C angenommen. Um diesen Wert einhalten zu kénnen,

a

< TI
,\

werden die Schaufeln mit einer Filmkihlung gekunhlt.
AuBerdem werden die Schaufeln auch von innen durch das
Kihlmedium in den Kihlkanalen gekdhlt. Dabei wurde
angenommen, dass eine Mindesttemperaturdifferenz von
150°C zwischen Oberflachentemperatur und Kihimedium
Abbildung 15: Gekihlte Turbine  pej Austritt in die Hauptstrémung nicht unterschritten

werden darf. Das heif3t, dass das Kuhimedium mit maximal
710°C aus der Schaufel austritt und damit noch ausreichend Kihlwirkung fir die Filmkihlung
vorhanden ist [17].

Der Kiihimassenstrom (m,) berechnet sich aus GI. 4-1 [17]:

t + tr
(hy = hy) * (520 — by Gl 41

0 * (hk(tMemlz—Atkﬁmung) - hk(tk))

Thk=1’hl*

mit
ty — tre
9= —— Gl. 4-2
fax nse *x St* grp
und mit
St=—1""7_ Gl. 4-3

CpGas * W2
Die verwendeten thermodynamischen GréBen sind in Tabelle 4 erklart:

Tabelle 4: Thermodynamische GréBen des gekihlten Turbinenmodells

1y Eintretender Massenstrom in Turbine

hi Spezifische Enthalpie des eintretenden Stroms

haa Spezifische Enthalpie des austretenden Stroms ungekihlt
t Temperatur des eintretenden Stroms

t2a Temperatur des austretenden Stroms ungekiihlt
hk(tMemu—Atkuhzung) Spezifische Enthalpie des KiihIstroms am Schaufelaustritt
Ry Spezifische Enthalpie am Eintritt des Kiihlstroms




Modellierung der beiden Kreislaufe in IPSEpro

AuBerdem geht noch der Warmewiderstand
(9) der Schaufel in den Massenstrom des
Kihlmediums ein. Der Warmewiderstand
setzt sich aus einer Temperaturdifferenz
sowie dem Verhaltnis der Schaufeloberflache =

zur axialen Durchtrittsflache (fa), dem Sinus \ﬂu
des Winkels B2 (in Abbildung 16 definiert), der ff-/ u LBy
Stanton Zahl (St) und der Stufenzahl (ns) W,

zusammen. —

Die Stanton Zahl wird aus dem
WaérmeUlbergangskoeffizienten (o), dem
spezifischen Volumen (v), der spezifischen
Warmekapazitat des Hauptmediums (cpgas)
und einer charakteristischen Geschwindigkeit
(wz) gebildet [17]. Abbildung 16: Definition des Winkels B2 [13]

Der Kihldampf expandiert ebenfalls nach dem Austritt aus den gekuhlten Schaufeln und
erzeugt deshalb auch Leistung. Daher wurde angenommen, dass der
Kihldampfmassenstromanteil kst bei den Leitschaufeln ausgeblasen wird und dieser Anteil
Uber die Laufschaufel expandiert. Der restliche Kiihidampfmassenstrom der Stufe, der aus
den Laufschaufeln austritt, wird fir diese Stufe als ,verloren” betrachtet und leistet erst in der
nachsten Stufe Arbeit.

Fir die Ermittlung der Leistung des Kihldampfes, der an der Expansion teilnimmt (Kstat),
wurde dieser dem Hauptstrom vor Beginn der Stufe beigemischt. Dabei wird die Annahme
getroffen, dass der Kihldampfdruck gleich dem Druck am Stufeneintritt ist. Der restliche
Kuihldampf wird am Austritt der Stufe beigemischt [17].

Sollte das Turbinenmodell mehrere Stufen umfassen, erfolgt die Berechnung
folgendermafBen [17]:

1. Es wird eine lineare Abnahme des Kiihimassenstroms Uber die einzelnen Stufen
angenommen. Bei zwei Stufen wlrde die erste Stufe % und die 2. Stufe V4 des
Kihldampfes erhalten. Bei 3 Stufen sieht das Verhaltnis 5:3:1 aus, usw.

Der Kihimassenanteil im Stator kst ist fUr jede Stufe gleich.

Das Enthalpiegefalle ist in jeder Stufe gleich.

Damit ergibt sich der Anteil des an der Expansion teilnehmenden Kiihimassenstroms
Uber eine geometrische Reihe zu folgendem Wert:

pOD

+1 4 -1
e — 1+ Lo £ D (e = 1 Gl. 4-4

Ngt

fpower =

Fir die Simulation der beiden Kreislaufe wurden folgende Parameter fiir das Modell der
gekuhlten Gasturbine verwendet:

Tabelle 5: Verwendete Parameter flr das gekihlte Turbinenmodell

Variable | Bedeutung Wert

B2 Austrittswinkel 20°

Kstat KihImassenanteil Stator 0,5

ATxuniung | Temperaturdifferenz bei Schaufelaustritt zwischen 150°C

Metalltemperatur und Kihlstromtemperatur

fa Flachenverhaltnis von Beschaufelung/Durchtrittsflache 3

Nst Stufenanzahl 1 (HTT 1.Teil)
2 (HTT 2.Teil)
6 (NC Turbine)

St Stanton Zahl 0,004

tvetall Maximal zuldssige Metalltemperatur der Schaufel 860°C
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O

Stoffdaten

Die in IPSEpro hinterlegte Programmierung der Stoffdaten wurde ebenfalls am Institut fir
Thermische Turbomaschinen und Maschinendynamik der TU Graz entwickelt. Die
physikalischen Eigenschaften von Wasser und Wasserdampf werden dabei mit der
IAPWS_IF97 Formulierung [21] berechnet. CO: wird als reales Gas modelliert, basierend auf
empirischen Korrelationen von REFPROP [22]. Die in geringen Anteilen vorkommenden
Stoffe Oz, N2 und Ar werden als ideales Gas gerechnet. Auch die Mischungen werden wie
Mischungen idealer Gase gerechnet.

Brennkammer

Die Verbrennung wurde als vollstandig ablaufende chemische Bruttoreaktion gerechnet. Das
bedeutet, dass die Edukte vollstdndig zu den Produkten reagieren. Diese Annahme trifft
weitgehend flr rasch ablaufende Reaktionen zu wie etwa die vollstandige Verbrennung mit
Luftiberschuss [23].

Die Verbrennung findet mit einem 3%igen Sauerstoffiberschuss im Vergleich zum
stdchiometrischen Wert statt.

Die Feuerungsverluste wurden mit 0,25% der zugefthrten Warme, berechnet mit dem unteren
Heizwert des Brennstoffs, berticksichtigt.

4.1.2 Annahmen

©)

O

Wirkungsgrade

Vergleichbare Annahmen fiir die Wirkungsgrade flr die jeweiligen Komponenten der beiden
Kreislaufe wurden getroffen und sind in Tabelle 6 zusammengefasst. Hier ist zu erwahnen,
dass die Kuhlungsverluste der gekihlten Turbinen in den Wirkungsgraden berlcksichtigt
sind.

Tabelle 6: Annahmen fir die Wirkungsgrade

NC GC

Isentroper Wirkungsgrad Kompressoren ns 0,88

Isentroper Wirkungsgrad Kompressoren auf 1bar C3/C4 n; 0,88
Isentroper Wirkungsgrad Kompressoren von 1 auf 35bar n; 0,85
Isentroper Wirkungsgrad Kompressoren C1/C2 ns 0,85
Isentroper Wirkungsgrad tberkritische Pumpen n;s 0,85

Isentroper Wirkungsgrad Pumpen ns 0,85
Isentroper Wirkungsgrad Turbine ns 0,90

Isentroper Wirkungsgrad HTT ns 0,90
Isentroper Wirkungsgrad HPT ns 0,90
Isentroper Wirkungsgrad LPT n; 0,88
Polytroper Wirkungsgrad Erdgaskompressor nyol 0,85

Polytroper Wirkungsgrad O, Kompressor Nyl 0,85
Mechanischer Wirkungsgrad nm 0,99 0,99
Generatorwirkungsgrad ngen 0,985 0,985
Transformatorwirkungsgrad ng 0,997 0,997

Druckverluste

Auch far die Druckverluste wurde darauf geachtet, dass vergleichbare Annahmen flr beide
Kreisldufe getroffen wurden. Diese sind in Tabelle 7 dargestellt. Die Prozentwerte beziehen
sich dabei immer auf den Druck des eintretenden Stroms.

Fir den HRSG des GC wurde dabei ein Gesamtdruckverlust von 0,5% flr die heiBe Seite
und 5% fur die kalte Seite angenommen. Der HRSG besteht aus 2 Vorwarmern (VW1, VW2),
einem Verdampfer (VD) und 2 Uberhitzern (UH1, UH2). Flr die kalte Seite dieser 5
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Warmetauscher ergibt sich damit jeweils ein Druckverlust von 1% bezogen auf den Druck vor
dem HRSG. Da auf der heiBen Seite der UH1 extra angenommen wurde, weil er auBerhalb
des HRSG liegt, teilen sich die 0,5% Druckverlust auf die restlichen 4 Warmetauscher mit
jeweils 0,125% auf (wiederum bezogen auf den Druck vor dem HRSG).

Tabelle 7: Annahmen flr die Druckverluste

NC GC
Rekuperator kalte Seite 1%
Rekuperator warme Seite
Turbinenaustrittsstrom 2%
ASU-Luftstrom 0,2bar
VW1 0,125%
VW2 0,125%
VD 0,125%
UH2 0,125%
HRSG heiBe Seite (gesamt) 0,5%
VW1 1%
VW2 1%
VD 1%
UH1 1%
UH2 1%
HRSG kalte Seite (gesamt) 5%
UH1 heiRe Seite 2%
Entgaser heille Seite 0,125%
Entgaser kalte Seite 1%
Frischdampfleitung 5 bar
Brennkammer 2%
Kondensator 1%
Zwischenkihler 2%

o Gréadigkeiten fur Rekuperator und HRSG

Der minimal zulassige Temperaturunterschied (pinch-point) im Rekuperator und im HRSG
wurde mit 5°C festgelegt. AuBerdem wurde jeweils eine minimale Temperaturdifferenz am
Auslass der kalten Strome des Rekuperators bzw. der Uberhitzer des HRSG mit 20°C
gewahlt. Diese Annahmen sind notwendig, damit die bendtigten Warmetauscherflachen nicht
zu grofl3 werden.

Die Einhaltung dieser minimalen Temperaturdifferenzen wird mit Q-T-Diagrammen Uberpruft
(siehe Kapitel 5.1 und 5.3).

o Zusatzverluste (durch das Kiihlungssystem und die Anlagenperipherie)

Die Zusatzverluste wurden wie in [16] mit 0,35% der zugeflihrten Warme, berechnet mit dem
unteren Heizwert des Brennstoffs, angenommen.
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4.2 IPSEpro Modell des NET Power Cycle

Das IPSEpro Modell des NC ist in Abbildung 17 ersichtlich. Auf den Aufbau und auf
Besonderheiten dieses Modells wird in den folgenden Kapiteln eingegangen.
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Abbildung 17: NET Power Cycle Modell in IPSEpro

20



Modellierung der beiden Kreislaufe in IPSEpro

4.2.1 Adaptierung aufgrund von Problemen mit den Stoffdaten

Bei der Erstellung des NC in IPSEpro wurde festgestellt, dass es bei der Verwendung der in
Kapitel 4.1.1 beschriebenen Stoffdaten zu Fehlern im Bereich der Pumpen kommt. Ein Vergleich
mit dem Programm REFPROP zeigte, dass die verwendeten Stoffdaten nach dem letzten
Kompressor bis zum Eintritt in den Rekuperator keine richtigen Ergebnisse lieferten.

Deshalb wurde fiir diesen Bereich und dieses Problem eine Losung erarbeitet (siehe Abbildung
18).

Nach dem letzten Kompressor wurde das Rauchgas, das zu ca. 98,5% (Massenanteile) aus CO»
bestand, im Konverter durch einen reinen CO. Strom ersetzt. Die Temperatur, der Druck und der
Massenstrom blieben gleich. Die 1. Pumpe und die ,recycle” Strom Pumpe (Rec_Pumpe) wurden
mit diesem reinen CO2 Strom gerechnet. Nach der ,recycle Strom Pumpe wurde der reine CO»-
Strom wieder in die urspringliche Rauchgaszusammensetzung zuriickkonvertiert.
Vor der Beimischung des Sauerstoffs wurde das reine CO: ebenfalls zurlickkonvertiert. Um auch
fir die ,oxidant® Strom Pumpen das Problem der Stoffdaten zu umgehen wurde nach der
Beimischung dieser Strom, entsprechend den Massenanteilen, in einen reinen CO. Strom und
einen Strom, der O. und die restlichen Stoffe enthalt, aufgeteilt. Diese beiden Strdme wurden
dann durch die ,oxidant” Strom Pumpen (Oxi_Pumpe1 und Oxi_Pumpe?2) verdichtet und danach
wieder zurlickkonvertiert.

Oxi_Pumpe2 Konverter

Konverter‘

b Gon b eon

Oxi_Pumpe1

e

Fcon

Konverter

E

y
1

!

*%‘7

Abbildung 18: Adaptierung des NET Power Cycle

Flr eine ausgewahlte Variation des NC wurden die in IPSEpro erhaltenen Werte mit dieser
Adaptierung den berechneten Werten aus REFPROP fur den urspringlichen Aufbau
gegentbergestellt (sieche Tabelle 8). Daraus lasst sich erkennen, dass die Abweichungen der
jeweiligen Austrittstemperaturen aus den Pumpen (nach der Zurtickkonvertierung) nicht gréBer
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als 2,7°C sind. Die Gesamtleistung der Pumpen weicht um 0,52MW (=1,1%) ab. Daher wird
dieser Lésungsansatz als hinreichend genau angesehen.

Tabelle 8: Vergleich von IPSEpro mit Adaption und REFPROP mit urspriinglichem Aufbau

t[°C] P [MW]
REFPROP IPSEpro REFPROP
p IPSEpro . . . . Lo
ns=0,85 lbar] | mit Adaption mit urspriinglichem mit mit urspriinglichem
P Aufbau Adaption Aufbau
1.p 80 26 26
vor -.rumpe 8,34 8,91
nach 1. Pumpe 122,4 32,84 34,41
vor recycle Pumpe 120 26 26
18,83 19,35
nach recycle Pumpe | 304,6 45,00 46,51
vor oxidant Pumpe 120 16,37 16,37
- 19,30 17,69
nach oxidant Pumpe | 304,6 41,84 44,48
Pumpleistung gesamt | 46,47 45,95

4.2.2 Warmetauscher Modell

Im Rekuperator wird Warme vom Turbinenaustrittsstrom sowie vom ASU-Luftstrom auf den
Jrecycle Strom, den Turbinenkihlungsstrom sowie den ,oxidant* Strom Ubertragen. Es gehen
somit 2 warme und 3 kalte Stréme in den Rekuperator (siehe Abbildung 19).

Die Temperatur des Turbinenaustrittsstroms liegt um 750°C, die des ASU Luftstroms deutlich
niedriger bei 275°C. Der pinch-point im Rekuperator tritt an jener Stelle auf, wo im
Turbinenaustrittsstrom Wasser zu kondensieren beginnt. Aus diesen beiden Griinden wird das
Modell des Rekuperators aus 3 Warmetauschern zusammengesetzt.

Der 1.Warmetauscher (WT1) besteht aus 2 heiBen Strémen (Turbinenaustrittsstrom und
Luftstrom der ASU) und 3 Kkalten Strémen (,recycle® und ,oxidant® Strom sowie
Turbinenkihlungsstrom). Die minimale Temperaturdifferenz am Eintritt der kalten Stréme liegt bei
5°C. Die Temperaturdifferenz am Austritt der kalten Stréme ist mit 5°C definiert (hier beginnt beim
Turbinenaustrittsstrom Wasser zu kondensieren). Die Temperaturdifferenzen im Rekuperator
lassen sich aus dem Q-T-Diagramm in Abbildung 20 ablesen. Um die Krimmungen der Stréme
im Q-T-Diagramm zu erfassen, wurde jeder Warmetauscher auf der x-Achse (Ubertragene
Warme) in 10 gleiche Abschnitte unterteilt und an diesen Punkten wurde die Temperatur
ausgewertet.

Den 2.Warmetauscher (WT2) durchstrémen dieselben Stréme wie zuvor. Am Austritt der kalten
Stréme wurde eine Temperaturdifferenz von 20°C vorgegeben.

Beim 3. Warmetauscher (WT3) handelt es sich um einen Warmetauscher mit einem hei3en Strom
(Turbinenaustrittsstrom) und zwei kalten Stréomen (,recycle” und ,oxidant® Strom). Die
Temperaturdifferenz am Austritt der kalten Stréme ist auch mit 20°C vorgegeben.

Die Austrittstemperatur des Turbinenaustrittsstroms aus dem 1.Warmetauscher ergibt sich
letztendlich durch die Energiebilanz des gesamten Rekuperators.
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Abbildung 19: Modell des Rekuperators
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Abbildung 20: Exemplarisches Q-T-Diagramm des NET Power Cycle; die Linien fir ,oxidant* Strom,
srecycle Strom* und Kiuihlungsstrom liegen Gbereinander
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4.2.3 ASU Modell

Die ASU erzeugt fir den NC einen Sauerstoffstrom mit 99,5% Reinheit (Volumenprozent). Der
Zustand dieses Stroms liegt bei 120bar und 15°C. Um Sauerstoff mit diesen Bedingungen zur
Verfligung zu stellen und gleichzeitig die Abwarme fir den Rekuperator zu liefern, werden laut
[20] 1391kJ/kQsaverstofistom  benodtigt. Dieser Wert multipliziert mit dem Massenstrom des
Sauerstoffs wird fiir die Sauerstofferzeugung bertcksichtigt.

4.2.4 Brennstoffverdichtung

Die Verdichtung des Brennstoffs erfolgt von 70bar und 15°C auf den Druck in der Brennkammer.
Far den Wirkungsgrad des Brennstoffkompressors wurde der Wert aus [14] herangezogen. Da
hier jedoch ein polytroper Wirkungsgrad von 0,85 gegeben ist und das IPSEpro Modell des
Kompressors einen isentropen Wirkungsgrad benétigt, musste der polytrope in einen isentropen
Wirkungsgrad umgerechnet werden. Die Vorgehensweise wird hier kurz erklart.

Der isentrope Wirkungsgrad fur den Kompressor ist definiert als:

T2s
_ hys — g _ lez ‘p dT

= Gl. 4-5
hy —hy fTT;Z cp dT

Ns

Wenn nun vorausgesetzt wird, dass das durchstromende Medium ein ideales Gas ist, ist die
spezifische Warmekapazitat c, nur mehr von der Temperatur abhangig. Wenn nun auch noch
angenommen wird, dass die mittleren spezifischen Warmekapazitaten von Ty bis Tas bzw. T4 bis
T2 gleich sind, ergibt sich:

_ Tos— Ty
Us—TZ_Tl Gl. 4-6
Mithilfe des Isentropen-(k) und Polytropenexponenten (n) wird Gl. 4-6 zu [24]:
k-1
) -
Ns = plT Gl. 4-7
b2\ n _
(pl) 1
AuBerdem gilt fir den polytropen Wirkungsgrad (np) [25]:
k—1 1 n-1
*— = Gl. 4-8
K Np n
Nun I&sst sich der isentrope Wirkungsgrad durch den polytropen Wirkungsgrad ausdricken:
k-1
) -
Ns = P1K_1 1 Gl. 4-9
By
P1

Der Isentropenexponent wurde mithilfe des Programms REFPROP flr den Brennstoff bei den
jeweils vorliegenden Temperaturen und Driicken ermittelt. Somit sind alle Werte vorhanden, um
den polytropen in einen isentropen Wirkungsgrad Gberzufihren. Dabei ergibt sich ein isentroper
Wirkungsgrad von 0,81.

4.2.5 CO:2 Reinigung und Verdichtung

Die Berechnung fur die notwendige Leistung fir die CO. Reinigung und Verdichtung
(Compression and Purification unit (CPU)) auf 110bar basiert auf dem Modell aus [20]. Der
abgeschiedene CO. Strom aus dem NC tritt in dieses Modell mit 33bar und 29°C ein. Da im
IPSEpro Modell der Prozess der CPU auBerhalb der Systemgrenzen liegt, wird der genaue
Aufbau hier nicht naher beschrieben. Fir die Reinigung und Verdichtung auf 110bar ergibt sich
aus [20] eine Arbeit von 139,5kJ/kg.
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Hier ist noch zu erwahnen, dass in [20] der CPU ein Warmestrom zugefiihrt wird, der dem NC
vom Turbinenaustrittsstrom entnommen wird. Dieser Wéarmestrom dient in der CPU zur
Erwarmung des Inertgases vor dem Expander. Diese Warmestromentnahme wurde
vernachlassigt, wobei es sich um kleine Leistungen handelt.

4.2.6 Ermittlung der Stufenanzahl fur die Turbine

Da sich die Stufenanzahl der Turbine direkt auf den Kiihimassenstrom auswirkt und sich deshalb
durch unterschiedliche Stufenanzahlen die gesamten Kreislaufdaten erheblich verandern, muss
die Turbine vorausgelegt werden.

Die unterschiedlichen geklhlten Stufenanzahlen fihren auch zu unterschiedlichen
Austrittstemperaturen aus der Turbine, weshalb die Turbinenvorauslegung ein iterativer Prozess
ist. In einem ersten Schritt wurden die notwendigen thermodynamischen Daten flr die
Turbinenauslegung mit der Annahme einer Stufe, die gekuhlt wird, ermittelt. Weiters mussten
Annahmen fir die Drehzahl, die Druckziffer, den Reaktionsgrad, das Verhaltnis des
Durchmessers in der Mitte der Schaufel zur Lange der Schaufel am Eintritt ((dm/l)ein) SOWie am
Austritt ((dm/l)aus) und den Winkel zwischen der Absolut- und Umfangsgeschwindigkeit am Eintritt
in den Rotor (aein) getroffen werden (siehe Tabelle 9).

Tabelle 9: Notwendige Daten fir die Turbinenauslegung (gelb hinterlegte Daten wurden angenommen)

V_ein [m3/s] 13,10
V_aus [m3/s] 81,91
Enthalpiegefille[kl/kg] | 488,7
Drehzahl [upm] 3000
Druckziffer 5
Reaktionsgrad 0,5
Qein[deg] 20
(dm/l)ein 9
(dm/l)aus 5

Die Annahmen wurden so getroffen, dass die Turbine méglichst wenig Stufen benétigt, da, wie
spater gezeigt wird (Kapitel 5.3.1), der Wirkungsgrad des Kreislaufs mit steigender Stufenanzahl
und damit steigendem Kihlmassenstrom erheblich abnimmt. Das bedeutet aber auch, dass vor
allem die Annahme der Druckziffer sehr hoch ist und es fraglich ist, ob damit der isentrope
Wirkungsgrad von 0,9 erreicht werden kann. Fir die getroffenen Annahmen ergeben sich fur die
Turbine 9 Stufen.

Nun muss noch geklart werden, wie viele Stufen geklhlt werden und wie viele ungekuhlt sind.
Der gekuhlte Teil und der ungekihlte Teil der Turbine sollten so aufgeteilt werden, dass das
Enthalpiegefalle pro Stufe in etwa gleich ist. Dabei ist darauf zu achten, dass das Enthalpiegefélle,
das rein durch den Kihimassenstrom verursacht wird, herausgerechnet werden sollte. Dies
geschieht, damit nur das Enthalpiegefélle, das von der Turbine erzeugt wird, in die Uberlegung
der Aufteilung hineinflief3t.

Far ein gleichméaBiges Enthalpiegefélle pro Stufe wurde eine Aufteilung von 6 gekihlten und 3
ungeklhlten Stufen angenommen. Dadurch konnte im Modell des NC der Druck am Auslass des
gekuhlten Turbinenteils (860°C) mit 77bar ermittelt werden.

Die weitere Vorgehensweise ist in Abbildung 21 dargestellt. Dabei wurde die Turbine separat
betrachtet. Das Enthalpiegefalle des ersten Turbinenteils (gekthlter Teil) wurde als ungekuihlte
Turbine berechnet, damit der Einfluss des Kuhimassenstroms wegféllt. FUr den ungekihlten
zweiten Teil wurde der Eintritt mit 860°C und wiederum 77bar festgelegt. Aus diesem Modell
ergeben sich die in Tabelle 10 zusammengefassten Enthalpiegefalle und Enthalpiegefélle pro
Stufe. Es zeigt sich, dass die Aufteilung passend ist, da das Enthalpiegefélle pro Stufe annahernd
gleich ist.
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Abbildung 21: Aufteilung der Stufen auf gekihlten und ungekihlten Teil der Turbine
Tabelle 10: Aufteilung der Stufen auf den gekiihlten und ungekihlten Teil der Turbine

Enthalpiegefille Stufen Enthalpiegefille

[ki/kg] pro Stufe [kJ/kg]
1.Turbinenteil (Gekuhlter Teil) 320,1 6 53,4
2.Turbinentiel (Ungekiihlter Teil) 155,4 3 51,8

Zuletzt wurde mit den nun erhaltenen Daten (Volumenstrom am Eintritt und Austritt sowie das
Enthalpiegefélle des Hauptmassenstroms) die Vorauslegung erneut durchgefiihrt Da hierbei das
Resultat wiederum 9 Stufen war, konnte der iterative Prozess als abgeschlossen angesehen
werden.

Aufgrund dieser Vorauslegung ergeben sich fiir die Turbine folgende Daten:

Tabelle 11: Aus Turbinenvorauslegung erhaltene Daten
Einlass Auslass
dm [m] 0,709 1,080 dinnen= Durchmesser an der Innenseite der Schaufel
I [m] 0,079 0,216 cax=Axialanteil der Absolutgeschwindigkeit
dinnen [m] O 630 0 864 U= UmfangSgeSChWIndlgkelt
Cax [M/S] 70,944 108,059
u[m/s] 111,382 169,651
Stufenzahl 9,236

Es wurde auch noch eine zweite konservativere Auslegung durchgefihrt. Dabei wurde fir die
Druckziffer ein Wert von 4 statt 5 angenommen. Dadurch ergeben sich insgesamt 10 Stufen, die
sich in 7 geklhlte und 3 ungekiihlte Stufen aufteilen. Das hei3t, dass der gekihlte Teil der Turbine
eine Stufe mehr hatte. Welche weiteren Auswirkungen das auf den NC hatte, wird in Kapitel 5.3.1
diskutiert.

4.2.7 Weitere Bauteile und Annahmen

Durch die Zwischenkihlung zwischen den Kompressoren kann es zur Auskondensation von
Wasser kommen. Um die Kompressorschaufeln vor Beschadigung durch Wassertropfen zu
schitzen, befindet sich vor jedem Kompressor ein Wasserabscheider, der die Tropfen sammelt
und abfihrt. Der darauffolgende Eintritt in die erste Pumpe ist wie in [14] mit 80bar und 26°C
festgelegt. Fir den ,oxidant* Strom wird ebenfalls wie in [14] ein Volumsanteil von 13,34% O-
angenommen.

4.3 IPSEpro Modell des Graz Cycle

Das IPSEpro Modell des GC ist in Abbildung 22 dargestellt. Die Unterschiede zur Beschreibung
des GC aus Kapitel 3.2 sollen im Folgenden kurz erdrtert werden.
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Graz Cycle power plant

5

Abbildung 22: Graz Cycle Modell in IPSEpro
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Es ist ersichtlich, dass sich die HTT aus 3 einzelnen Turbinen zusammensetzt, wobei 2 davon
gekuhlt sind. Der 1. Teil der HTT Turbine treibt die Kompressoren C1 und C2 an. Weiters gibt der
nach dem HRSG abgezweigte und rickgefihrte Strom nochmals direkt nach der Abzweigung
und nach dem ersten Kompressor Warme an den Wasserstrom ab. Durch den Warmestrom nach
dem ersten Kompressor wird der gesattigte Dampf zu tberhitztem Dampf erwarmt.

Vor der LPT wird ein Teil des Arbeitsmediums entnommen, das in den Entgaser (hier ein
Oberflachenwarmetauscher wegen des CO2-Anteils) strémt. Nach der HPT gibt es noch eine
zweite Turbine, die den Kihimassenstrom fir die zweite HTT weiter entspannt und abkuhlt.

Das ASU-Modell sowie die CO2-Reinigung und Verdichtung werden in den Kapiteln 4.3.2 und
4.3.3 erklart.

4.3.1 Warmetauscher Modell

Der HRSG des GC besteht aus 2 Vorwarmern (VW1 und VW2), einem Verdampfer (VD) sowie 2
Uberhitzern (UH1 und UH2) (siehe Abbildung 23). Es wird Warme vom warmen Rauchgas aus
der HTT auf das kalte Wasser aus der Speisewasserpumpe Ubertragen.

heiBes Rauchgas

von der HTT
zur Brennkammer

zur HPT

UH1
vo [
VW2 [T“!
=]
Eﬂ zur LPT
] Wasser von
VWIEﬂ der Speisewasserpumpe
|

Abbildung 23: Aufbau des HRSG des Graz Cycle

Der UH1 wird auf der warmen Seite zur Kompressorzwischenkiihlung genutzt. Die restlichen
Warmetauscher werden auf der heiBen Seite vom Rauchgas der HTT durchstrémt, wobei vor
dem VW1 ein Teil des Stromes abgezweigt wird und zur LPT geht. Das Wasser von der
Speisewasserpumpe durchlauft alle 5 Warmetauscher wie bei einem gewdhnlichen
Dampfprozess und tritt als Uberhitzter Dampf aus.

Die Temperaturdifferenzen am Ein- und Austritt der Warmetauscher wurden so gewahlt, dass im
VW1, VW2 und VD die minimale Temperaturdifferenz (pinch point) bei 5°C liegt und im UH1 und
UH2 bei 20°C (siehe Abbildung 24). Der pinch point von 5°C tritt dabei am Eintritt des
Wasserstroms in den VW1 auf, innerhalb des VW2 werden die 5°C nicht unterschritten.
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Abbildung 24: Exemplarisches Q-T-Diagramm Graz Cycle;
rot=Rauchgasstrom bzw. Kompressorstrom (in UH1), blau= Wasser- bzw. Wasserdampfstrom

4.3.2 ASU Modell

Die ASU erzeugt Sauerstoff mit 97% Reinheit (Volumsprozent) bei 16bar und 15°C. Nach [20]
ergibt sich fir diesen Sauerstoffanteil ein Maximum in der Net efficiency wobei
1049kJ/kgsauerstofistrom ENGLigt Wwerden. In [20] sowie in dieser Arbeit wird keine Abwarme aus der
ASU fir den Prozess genutzt. Hier kénnte noch ein Verbesserungspotential fiir den GC bestehen.
Nach der ASU wird der Sauerstoffstrom mit Abwarme aus der CPU vorerwadrmt, sodass durch
den folgenden Kompressor eine Temperatur von 150°C und der Brennkammerdruck erreicht
werden. Dabei wurde der polytrope Wirkungsgrad von 0,85, wie in Kapitel 4.2.4, in einen
isentropen Wirkungsgrad von 0,828 umgerechnet.

4.3.3 CO:2 Reinigung und Verdichtung

Nach dem Kondensator wird das CO- von ca. 0,05bar in den Kompressoren C3 und C4 auf 1 bar
verdichtet. FUr die spatere Wirkungsgradberechnung wird diese Leistung noch zum Kreislauf
gezahlt.

Die CO- Verdichtung und Reinigung startet ab 1 bar. Durch die zwei Kompressoren C5 und C6
wird der CO, Strom auf 34,5bar verdichtet und anschlieBend auf 28°C gekuihlt. Fir die Reinigung
und weitere Verdichtung auf 110bar wurde wieder das Modell aus [20] herangezogen. Daraus
lasst sich eine spezifische Arbeit von 114,5kJ/kg errechnen.

Wie bei der Modellierung des NC wurde auch hier ein Warmestrom, der dem GC entzogen und
der CPU zugefuhrt wird, vernachléssigt, wobei es sich wiederum um eine geringe Leistung
handelt. Dieser Warmestrom dient in der CPU zur Erwarmung des Inertgases vor dem Expander.

4.3.4 Weitere Bauteile und Annahmen

Das Erdgas flr die Verbrennung wird wie der Sauerstoffstrom aus der ASU durch Warme aus
der CPU vorerwarmt und tritt mit 100°C in die Brennkammer ein.
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Der erste Teil der HTT dient zum Antrieb der Kompressoren C1/C2 und muss deshalb die gleiche
Leistung liefern wie die beiden Kompressoren benétigen. Der erste Teil der HTT besteht aus einer
gekunhlten Stufe, der zweite Teil der HTT aus zwei gekdihlten Stufen. Der Austritt aus dem letzten
Teil der HTT liegt knapp Uber 1bar, damit im HRSG leichter Uberdruck herrscht und dieser somit
nicht zu viel Leckage hat. AuBerdem bendtigt auch der Entgaser einen Druck Gber 1 bar. Das
auskondensierte Wasser aus dem Kondensator wird vor dem Entgaser durch eine Pumpe auf
1bar gebracht.

Die Austrittstemperatur aus dem Kompressor C2 ist auf 600°C beschrankt, um die Belastungen
fir das Material des Kompressors nicht zu hoch werden zu lassen.

Der Druck fir den Kondensator ist stark von der minimal mdglichen Kreislauftemperatur
abhangig. Wenn die minimale Kreislauftemperatur angehoben wird, muss auch der
Kondensatordruck erhéht werden. Ansonsten wird weniger Wasser abgeschieden und somit
steigen der Massenstrom und die Leistung in den Kompressoren, die das Gemisch wieder auf
34,5bar verdichten, stark an.

Die Leitung vor der HPT (Frischdampfleitung) wurde mit einem Druckverlust von 5bar und einem
Temperaturverlust von 5°C beaufschlagt.
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5 Untersuchung der beiden Kreislaufe unter Volllast

In diesem Kapitel werden die beiden Kreislaufe far den Volllastfall mit 400 Megawatt (MW)
Leistung genauer untersucht und miteinander verglichen.

5.1 Ausgangsfall

Fir beide Kreislaufe wurde zuerst ein Ausgangsfall erstellt und untersucht. Fir den NC wurden
dabei die Kreislaufeckdaten aus [14] herangezogen. In weiterer Folge wurde dieser Ausgangsfall
fur beide Kreislaufe optimiert (siehe Kapitel 5.2).

5.1.1 Angenommene Parameter fir den Ausgangsfall

Far den NC sind die wichtigsten Parameter fiir den Ausgangsfall, auBer die schon in Kapitel 4
diskutierten, in Tabelle 12 zusammengefasst dargestellt. Fiir den GC sind diese Parameter in
Tabelle 13 ersichtlich.

Tabelle 12: Wichtigste Parameter NET Power Cycle

Parameter Einheit Wert
Turbineneinlasstemperatur °C 1150
Turbineneinlassdruck bar 300
Turbinenauslassdruck bar 34
Druck vor 1.Pumpe bar 80
Druck vor 2.Pumpe bar 120
Tabelle 13: Wichtigste Parameter Graz Cycle
Parameter Einheit Wert
HTT Einlasstemperatur °C 1400
HTT Einlassdruck bar 40
HTT Auslassdruck bar 1,05
Druck nach Kompressor C1 bar 13,7
Kondensatordruck bar 0,07
Druck nach 2. Kompressor der bar 1
CO,-Verdichtung

HPT Einlassdruck bar 170

5.1.2 Ermittlung der Wirkungsgrade

Far den Vergleich der beiden Kreislaufe wurden 4 verschiedene Wirkungsgrade bestimmt. Wie
diese zustande kommen, wird in den folgenden Gleichungen erklart.

Wirkungsgrad des thermodynamischen Prozesses flir den NC und den GC
(,Thermal cycle efficiency"):

Pr — Z Pcrec — 2 Pp — Peprs
Nine = . Lrec 2 Pe ~ Posret Gl. 5-1
QZ‘U.
NP —YiZiPci—XPp Gl. 5-2
Niee = 0

Dabei werden von der Turbinenleistung (Pt) die Leistungen fir die Kompressoren (Pc,rec beim
NC bzw. P. beim GC) sowie die Pumpenleistungen (Pp) abgezogen. Beim NC wird noch
zusatzlich die Kompressionsleistung fir den Brennstoff (Pcgrst) abgezogen. Die Kompressoren
C5 und C6 des GC sind in diesem Wirkungsgrad nicht enthalten, da diese Leistungen zur CO»
Verdichtung und Reinigung hinzugezahlt werden. Bei Q,, handelt es sich um die zugefiihrte
Brennstoffwarme, berechnet mit dem unteren Heizwert.
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Wirkungsgrad unter Berlcksichtigung der mechanischen- und elekirischen- sowie der
Zusatzverluste (,Net electrical cycle efficiency"):

YPc P P
(PT*nm_ﬁ)*nGen*nﬂ”—z’;—mp—%_PZusatz G/ 5-3
N2ne = -
' Qzu
P P P
(Z PT *Nm — 5711:2 *MNeen * Nrr — % - % - PZusatZ G/ 5'4
N2,6c = :
' Qzu

Da beim NC die ,recycle“-Kompressoren mit der Turbine bzw. beim GC die Kompressoren C1
und C2 mit den Turbinen auf einer gemeinsamen Welle liegen, wird hier die Differenz der beiden
mit dem Generator- (neen) und dem Transformatorwirkungsgrad (nt:) multipliziert. AuBerdem
werden noch die Zusatzverluste Pzusat: berticksichtigt.

Wirkungsgrad unter Beriicksichtigung der mechanischen- und elektrischen- sowie der
Zusatzverluste und der Leistung flir die Sauerstofferzeugung (Pasu) und -kompression

_ ZPC,rec) ZPP PC,Brst

, (Pr *np . *Neen *N1r — n—m - n—m — Pzusatz — Pasu Gl. 5-5
3,NC = )
QZ‘LL
P P P P
nSG(::(ZPT*nm_ %:2)*776&1*UTT_%_%_PZLLSMZ_ (;,}:U_PASU Gl 5-6
! Qzu

Fir den GC fallt hier noch die zuséatzliche Leistung Pc asu an, da der Sauerstoffstrom nach der
ASU noch von 16 auf 40,8bar verdichtet wird.

Wirkungsgrad unter Bericksichtigung der mechanischen- und elekirischen- sowie der
Zusatzverluste, der Leistung fiir die Sauerstofferzeugung und -kompression und der Leistung fir
die CO, Kompression und Reinigung (Pcpu) (,Net efficiency)

_ ZPC,rec) ZPP PC,Brst

, (Pr * 1, . *Neen * N1r — n—m - n—m — Pzusatz — Pasu — Pepu Gl. 5-7
4NC = )
Qzu
P, P, P P, P,
. GC—(ZPT*nm_ %:2)*7762n*nTr_%_%_PZusatz_ (;,;::U_PASU_PCPU_ %:6 Gl. 5-8
sge = -
’ Qzu

Da beim GC vor der CPU noch der abzufiihrende CO2 Strom von 1bar auf 34,5bar verdichtet
werden muss, féllt hier noch eine zuséatzliche Kompressionsleistung (Pcs.6) an.

5.1.3 Ergebnisse fiir den Ausgangsfall

Mit den gewéhlten Parametern ergeben sich die in Tabelle 14 aufbereiteten Leistungen und
Wirkungsgrade fir den NC und den GC. In diesem Abschnitt sollen aber nur die Unterschiede
der beiden Kreislaufe herausgearbeitet werden. Der Vergleich der Wirkungsgrade erfolgt spater
in Kapitel 5.3, da ein aussagekraftiger Vergleich dieser Werte erst nach der Optimierung der
beiden Kreislaufe moglich ist.

Bei Betrachtung der beiden Prozesse fallt auf, dass im GC die Kompressorleistung héher ist als
im NC. Die hohe Kompressorleistung im GC ist auf die Kompressoren C1 und C2 zurtckzufuhren.
Dadurch, dass aber auch die Turbinenleistung im GC hdher ist, gleicht sich die erhéhte
Kompressorleistung ann&hernd wieder aus.

Im NC féallt noch eine zusétzliche Leistung an, da das Erdgas noch vom Anlieferzustand von 70bar
auf rund 300bar verdichtet werden muss. Im GC ist keine zusatzliche Verdichtung notwendig.
Far die Oz Erzeugung und Kompression ist im GC weniger Leistung notwendig. Beim NC wird
daftr der Oz mit 120bar (im GC zum Vergleich 40,8bar) zugeflhrt und zusétzlich kann
entstandene Warme vom Prozess der ASU (ca. 63MW) fir den NC genutzt werden.
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Aufféllig ist auch noch, dass die Leistung des NC bei der Reinigung und Verdichtung des CO-
deutlich unter der des GC liegt. Dies lasst sich hauptséchlich dadurch erklaren, dass beim NC
der CO2 Strom von rund 33bar und beim GC von rund 1bar auf 110bar verdichtet wird.

Fir die Parameter des Ausgangsfalls ergibt sich eine leicht bessere Net efficiency flr den NC mit
52,36% gegentber dem GC mit 51,87%.

Tabelle 14: Leistungen und Wirkungsgrade des NC und des GC fiir den Ausgangsfall

NC GC
Zugefiihrte Brennstoffwdarme [MW] 763,93 771,13
Turbinenleistung [MW] 619,09 738,34
HTT [MW] 627,35
HPT [MW] 48,02
LPT [MW)] 62,97
Kompressoren und Pumpen [MW] 103,26 222,76
Kompressor C1 und C2 [MW] 206,31
Brennstoffkompressor [MW] 4,69 0,00
Wellenleistung [MW] ohne mechanische 511,15 515,58
Verluste
Thermal cycle efficiency [%] 66,91% 66,86%

Elektrische Leistung [MW] inklusive

491,23 493,86
mechanischer-, elektrischer- und Zusatzverluste

Net electrical cycle efficiency [%] 64,30% 64,04%
0, Erzeugung & Kompression [MW] 85,06 74,23
Wirkungsgrad inklusive O,-Versorgung [%] 53,17% 54,41%
CO, Kompression und Reinigung [MW] 6,16 19,42
Net power output [MW] 400,00 400,00
Net efficiency Nnet [%] 52,36% 51,87%

Das zum NC gehdérende Q-T-Diagramm des Rekuperators ist in Abbildung 25 dargestellt. Mit
diesem Diagramm lIasst sich gut nachvollziehen, ob die geforderten Gradigkeiten eingehalten
werden. Die Austrittstemperaturdifferenz betragt 20°C und der pinch-point liegt mit 5°C beim
Taupunkt des Turbinenaustrittsstroms. Fir den Turbinenaustrittsstrom ergibt sich nach dem
Rekuperator eine Temperatur von 55°C. Der Turbinenkihlungsstrom verldsst den Rekuperator
mit 188°C. Der ASU-Luftstrom tritt mit 275°C ein und verlasst den Rekuperator mit 50°C.

Beim Q-T-Diagramm des HRSG des GC (siehe Abbildung 26) ist ersichtlich, dass der pinch-point
im VW2 auftritt. Durch die Aufteilung des Warmetauschers in 10 Punkte ist erkennbar, dass die
geforderte minimale Temperaturdifferenz von 5°C nicht unterschritten wird. Am Eintritt des HRSG
betragt die Temperaturdifferenz 5°C, am Austritt 20°C.
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Abbildung 26: Q-T-Diagramm des Graz Cycle fir den Ausgangsfall;
rot=Rauchgasstrom bzw. Kompressorstrom (in UH1), blau= Wasser- bzw. Wasserdampfstrom
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Bei der Betrachtung der Warmetauscher féllt schon auf, dass beim NC viel héhere Warmestréme
im Rekuperator Ubertragen werden als beim GC im HRSG. Die beiden Kreislaufe sind aus
thermodynamischer Sicht sehr unterschiedlich. Mithilfe der in Tabelle 15 zusammengefassten
Daten sollen die Unterschiede aufgezeigt und in weiterer Folge diskutiert werden.

Tabelle 15: Wichtige Kreislaufdaten von NC und GC

Einheit NC GC
Zusammensetzung nach Brennkammer
Ar [kg/kg] 0,51 0,86
Cco,| [ke/kel 95,94 23,77
H,0|  [kg/kg] 2,67 74,45
N, [kg/kg] 0,73 0,43
0 [kg/kg] 0,14 0,49
Massenstrom nach der Brennkammer [kg/s] 1257,60 378,79
Volumenstrom nach der Brennkammer [m3/s] 12,48 62,29
Brennkammerdruck [bar] 300 40
HPT Einlassdruck [bar] 170
Brennkammertemperatur [°C] 1150 1400
Turbinenauslassdruck [bar] 34
HTT [bar] 1,05
LPT [bar] 0,07
HPT [bar] 40,8
Turbinendruckverhaltnis [-] 8,82
HTT [-] 38,10
LPT [-] 15
(HTT mal LPT) [-] 571,50
HPT [-] 4,17
Rekuperator bzw. HRSG
Ubertragene Wirme [MW] 1196 359
Druck kalte Seite [bar] 309 184
Druck warme Seite [bar] 34 1,05
Kihlmassenstrom Turbine bzw. HTT [kg/s] 89,58 24,16
Temperatur Kithimassenstrom [°C] 187,80 366,94
Verhaltnis Kuhlmasseqstron? . (%] 71 6,4
zu Massenstrom Turbineneintritt
zugefiihrter O, Strom [kg/s] 61,15 64,38
abgefiihrtes Wasser [kg/s] 33,43 33,65
abgefihrter CO, Strom [kg/s] 44,15 47,31
Zusammensetzung des abgefiihrten
CO; Stroms
Ar [ke/kg] 0,53 3,37
CO; [ke/kg] 98,56 92,82
H.0 [ke/kg] 0,01 0,23
N, [ke/kg] 0,75 1,67
0, [ke/kg] 0,15 1,90
Menge CO; im abzufiihrenden CO»- [ke/s]
Strom 43,52 43,92
Verwendete Warme aus ASU [MW] 63,17
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Der wichtigste Unterschied ist die Zusammensetzung des Rauchgases. Beim NC ist der
dominierende Anteil das CO., beim GC besteht im Gegensatz dazu das Rauchgas zum gré3ten
Teil aus H20. AuBerdem besitzt der GC auch noch einen Teil, der mit reinem Wasser betrieben
wird. Somit ergeben sich ganz unterschiedliche Eigenschaften fiir die Fluide und auch die
unterschiedlichen Kreislaufeckdaten. Der NC arbeitet im Uberkritischen und gasférmigen Gebiet,
der GC im gasférmigen und im Zweiphasengebiet.

Die Brennkammer des NC arbeitet mit deutlich héheren Dricken, wahrend beim GC die
Brennkammertemperatur deutlich héher liegt.

Das Rauchgas wird im GC deutlich mehr entspannt, was sich bei einem Blick auf das
Turbinendruckverhaltnis (HTT mal LPT) zeigt. Beim GC betragt es 571,50 zu 8,82 beim NC. Um
auf gleiche Leistungen zu kommen, muss dafir im NC der Massenstrom nach der Brennkammer
deutlich héher sein als im GC. (ca. 3,3-mal so hoch)

Im Rekuperator sind die Druckunterschiede noch héher als im HRSG, auBerdem wird auch
deutlich mehr Warme Ubertragen und die Temperaturen liegen bei tiber 700°C. Diese Umstande
machen den Rekuperator zu einer herausfordernden und kritischen Komponente.

Das Verhaltnis des Kiihimassenstroms zum Gesamtmassenstrom, der in die Turbine bzw. HTT
eintritt, ist beim NC um 0,7%-Punkte héher als beim GC und auch die Temperatur liegt beim NC
deutlich niedriger (187,8°C zu 366,9°C). Dieses hdéhere Kihlmassenstromverhaltnis ist unter
anderem eine Folge der gréBeren Anzahl an geklhlten Stufen (NC: 6 gekihlte Stufen, GC:3
gekulhlte Stufen). Diese folgt wiederum vor allem aus der niedrigeren Drehzahl der Turbine des
NC gegeniber dem ersten Teil der HTT des GC (NC Turbine:3000 upm, GC: HTT erster Teil:
8500 upm, HTT 2. und 3.Teil:3000 upm). Dies ist deshalb interessant, da ein erhéhter
Kihlmassenstrom bei gleichzeitig niedrigerer Temperatur, bei einer Betrachtung des Carnot-
Prozesses, zu schlechteren thermodynamischen Wirkungsgraden fuhrt, da die Warmezufuhr bei
durchschnittlich niedrigeren Temperaturen stattfindet. Jedoch sei hier auch erwéhnt, dass es sich
um zwei sehr komplexe Kreislaufe handelt und viele unterschiedliche Einflisse Auswirkungen auf
den Wirkungsgrad haben. Vor allem wirkt sich bei einer thermodynamischen Betrachtung die
unterschiedliche Zusammensetzung der Medien des NC und des GC stark aus.

Die zugeflihrten und abgefihrten Massenstrome (O. Strom, Wasser, CO. Strom) sind sehr
ahnlich. Auch das abgefihrte CO, aus dem Kreislauf ist mit 43,52kg/s (NC) zu 43,92kg/s (GC)
annahernd gleich.

Ein wesentlicher Unterschied ist noch, wie oben schon diskutiert, dass beim NC Warme aus der
ASU genutzt wird.

In den T-s-Diagrammen der beiden Kreisldufe lassen sich einige der beschriebenen Unterschiede
noch einmal gut erkennen (Abbildung 27). Hier ist zu erwdhnen, dass es sich bei den
Sattdampfkurven beim NC um die Sattdampfkurve von CO und beim GC um die Sattdampfkurve
von HxO handelt. AuBerdem sind die Diagramme stark vereinfacht, da Strébme mit
unterschiedlichen Zusammensetzungen auftreten, aber diese trotzdem im gleichen Diagramm
abgebildet sind. Die beiden Springe beim NC ergeben sich durch die in Kapitel 4.2.1
beschriebenen Konvertierungen der Stoffstromzusammensetzungen.
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Abbildung 27: T-s-Diagramm des NET Power Cycle (oben) und des Graz Cycle (unten)
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5.1.3.1 Vergleich der Resultate des NC-Ausgangsfalles dieser Arbeit mit den Resultaten von [14]

In diesem Abschnitt werden die Ergebnisse fiir den NC mit den Resultaten aus [14] verglichen
und es wird aufgezeigt, wodurch Unterschiede zustande kommen. Grundsétzlich wurden fir
beide Falle die gleichen Kreislaufeckdaten benutzt.

In [14] wird eine Net electrical efficiency inklusive O2-Versorgung mit 54,58% angegeben. Bei der
IPSEpro Simulation lag dieser Wert bei 53,17%.

Far die Unterschiede in den Werten konnten 3 Faktoren ausfindig gemacht werden:

e Die isentropen Wirkungsgrade der Turbine und der Kompressoren sowie die
Druckverluste wurden in dieser Arbeit fir die Vergleichbarkeit mit dem GC geringflgig
anders angenommen (siehe Tabelle 6 und Tabelle 7). Dadurch verbessert sich aber die
Net electrical efficiency inklusive O2-Versorgung in dieser Arbeit im Vergleich zu [14] um
ca. 0,15%-Punkte.

e In [14] wurde ein mechanischer Wirkungsgrad von 0,98 bericksichtigt. In dieser Arbeit
betragt der mechanische Wirkungsgrad 0,99 und zusatzlich wurden noch ein
Generatorwirkungsgrad mit 0,985 und ein Transformatorwirkungsgrad mit 0,997
berlcksichtigt. Diese Annahmen bewirken in dieser Arbeit eine Reduktion der Net
electrical efficiency inklusive O2-Versorgung um etwa 0,35%-Punkte.

e Die oben angefiihrten Punkte erklaren nur einen Unterschied im Wirkungsgrad von 0,2%,
womit noch rund 1,2% Ubrigbleiben. Diese lassen sich hauptsachlich durch die
unterschiedlichen Stoffdaten erklaren.

Da die Auswirkung der Stoffdaten so stark ist, soll darauf ndher eingegangen werden. In [14]
wurden die Peng-Robinson Zustandsgleichungen verwendet. REFPROP verwendet das ,Kunz
and Wagner model for hydrocarbon mixtures” [26]. Die verwendeten Stoffdaten far IPSEpro sind
in Kapitel 4.1.1 beschrieben.

Es wurde fir die Kreislaufeckdaten des Ausgangsfalls des NC einmal nur die Turbine mit Kiihlung
und einmal nur die Kompression mit denselben Daten wie in [14] fir IPSEpro und fir REFPROP-
Stoffdaten gerechnet (siehe Tabelle 16). AuBerdem wurde die Turbine noch fur eine zweite
Variante aus [14] (Case P250-T725) untersucht.

Dabei zeigt sich, dass in [14] deutlich hdhere Leistungen fur die Turbine erzielt werden als mit
IPSEpro und in REFPROP, obwohl die Stréme mit der gleichen Zusammensetzung, Temperatur
und dem gleichen Druck wie in [14] in die Turbine strémen und aus ihr austreten. Dieser
Unterschied lasst sich nur dadurch erklaren, dass die unterschiedlichen Stoffdaten zu
unterschiedlichen spezifischen Enthalpien vor und nach der Turbine fihren. Die Kompressor- und
Pumpleistung ist zwar im Ausgangsfall daftr in IPSEpro und in REFPROP geringer, aber wenn
man diese von der Turbinenleistung abzieht, bleibt noch immer ein deutlicher Unterschied.

Da sich fur die gesamte Betrachtung des Ausgangsfalls durch die unterschiedlichen Stoffdaten
auch unterschiedliche Massenstréme ergeben, wirkt sich dieser Einfluss nicht ganz so stark aus,
aber trotzdem kann ein GroBteil der 1,2%-Punkte Differenz darauf zurlickgefiihrt werden.

Die wichtigsten Kreislaufdaten des Ausgangsfalls dieser Arbeit und aus [14] sind in Tabelle 17
gegenibergestellt.
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Tabelle 16: Vergleich der Turbinen, Kompressor- und Pumpleistung fiir unterschiedliche Stoffdaten

Ausgangsfall Massenstrom [kg/s] | Temperatur [°C] | Druck [bar]
Turbineneinlass 1271,00 1150,00 300,00
Turbinenauslass 1370,40 741,18 34,00
Turbinenkiihlungsstrom 99,40 183,00 300,00
[14] IPSEpro REFPROP
Turbinenleistung [MW] 622,42 600,94 595,19
Kompressor- und Pumpenleistung [MW] 111,15 106,78 105,17
Turbine minus Kompr. und Pumpe [MW)] 511,27 494,16 490,02
Case P250-T725 Massenstrom [kg/s] | Temperatur [°C] | Druck [bar]
Turbineneinlass 1288,09 1131,05 245,81
Turbinenauslass 1373,37 725,00 26,11
Turbinenkiihlungsstrom 85,28 142,10 247,37
[14] IPSEpro REFPROP
Turbinenleistung (ohne n.) [MW] 629,14 621,26 622,05

Tabelle 17: Vergleich der wichtigsten Kreislaufdaten des Ausgangsfalls von dieser Arbeit und von [14]

IPSEpro [14]
Turbinenauslasstemperatur (°C) 737,91 741,20
Temperatur “recycle” Strom nach Rekuperator (°C) 717,91 721,20
Temperatur Kihlungsstrom nach Rekuperator (°C) 187,80 183,00
Temperatur Turbinenaustrittsstrom nach Rekuperator (°C) 55,04 62,10
Temperatur “recycle” Strom vor Rekuperator (°C) 45,39 54,20
Turbineneinlass Massenstrom (kg/s) 1264,80 1271,00
TurbinenkUhlungsmassenstrom (kg/s) 90,10 99,40
total recycle flow rate (kg/s) 1338,38 1353,90

5.2 Optimierung

Um die optimalen Parameter der beiden Prozesse zu finden, wurden in einem ersten Schritt
diverse Parameter der beiden Kreislaufe genauer betrachtet. Es wurde so vorgegangen, dass
der Ausgangsfall hergenommen wurde und jeweils ein Parameter Gber einen gewissen Bereich
variiert und dabei jeweils die Net efficiency ermittelt wurde.

Dies ist jedoch nur eine Vorabbetrachtung, um die Auswirkungen der Parameter besser
einschatzen zu kénnen und den Bereich der Parameter flr eine weitere Optimierungsrechnung
einzuschranken. Da die Parameter stark interagieren, wird im néachsten Schritt eine
Optimierungsrechnung mit dem IPSEpro-PSOptimize-Modul, bei dem mehrere Parameter
freigegeben werden, durchgefihrt (siehe Kapitel 5.2.2)

5.2.1 Variation ausgewahlter Parameter

5.2.1.1 Untersuchung des NET Power Cycle

Fir den NC wurden die Parameter Turbineneinlassdruck, Turbinenauslassdruck und
Brennkammerspitzentemperatur untersucht.

Der Turbineneinlassdruck wurde in einem Bereich von 240 bis 360bar variiert. Fir den
Ausgangsfall ergibt sich dabei ein Maximum der Net efficiency zwischen 320 und 340bar. Uber
den Bereich von 300-360bar ist die Anderung jedoch gering (0,16%-Punkte) (siehe Abbildung
28).
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Interessant ist, dass bei 340 und 360bar die Temperaturdifferenz am Austritt aus dem
Rekuperator von 20°C nicht mehr eingehalten werden kann sondern gréBer wird. Gleichzeitig
steigt auch am Eintritt die Temperaturdifferenz zwischen dem ,recycle® Strom und dem
Turbinenaustrittsstrom (siehe Abbildung 29). Das bedeutet, dass die zur Verfigung stehende
Warme im Turbinenaustrittsstrom weniger genltzt werden kann. Dies erklart auch, warum der
Wirkungsgrad in diesem Bereich bei steigendem Druck nicht weiter ansteigt bzw. sogar sinkt.
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Abbildung 28: Auswirkung des Turbineneinlassdrucks auf die Net efficiency
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Abbildung 29: Q-T-Diagramm fir einen Turbineneinlassdruck von 300bar (links) und 360bar (rechts);
Die Linien fir ,oxidant* Strom, ,recycle Strom“ und Kihlungsstrom liegen Ubereinander

Far den Turbinenauslassdruck wurde die Betrachtung zwischen 28 und 42bar durchgeflhrt. Bei
steigenden Turbinenauslassdriicken sinkt zwar die spezifische Turbinenarbeit, aber gleichzeitig
sinkt auch die spezifische Kompressorarbeit. Der Turbinenauslassdruck hat weiters eine
Auswirkung darauf, mit welchem Druck der abgeschiedene CO.-Strom in die CPU eintritt. Hohere
Driucke sind vorteilhaft fir die spatere Verdichtung auf 110bar. Um diesen Effekt abzubilden,
wurde so modelliert, dass der abzuscheidende CO2 Strom eine Turbine durchstrémt, die den
Strom auf 33bar entspannt (Eintrittsdruck in die CPU).

Die Anderungen der Net efficiency sind im untersuchten Bereich gering (0,18%-Punkte)
(Abbildung 30). Wichtig zu erwahnen ist jedoch, dass hier die Druckverhéltnisse der ,recycle*-
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Kompressoren einen starken Einfluss haben und bei unterschiedlichen Auslassdricken
angepasst werden sollten.

Da die Druckverhaltnisse der Kompressoren untereinander aber auch mit dem
Turbinenauslassdruck stark interagieren, wurde dies spater mit dem IPSEpro-PSOptimize-Modul
untersucht.
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Abbildung 30: Auswirkung des Turbinenauslassdrucks auf die Net efficiency

Bei der Variation der Brennkammeraustrittstemperatur zeigen sich starkere Wirkungsgrad-
anderungen (siehe Abbildung 31). Das Maximum wurde erreicht, indem die
Brennkammeraustrittstemperatur freigegeben wurde und im Rekuperator beim ersten
Warmetauscher am Austritt der kalten Strome zum ASU-Luftstrom eine Temperaturdifferenz von
5°C vorgegeben wurde (siehe Abbildung 32). Durch diese Einstellungen liegt auch die
Temperaturdifferenz des Turbinenaustrittstroms zum ,recycle“ Strom am Eintritt der kalten
Stréme in den Rekuperator bei nur knapp Uber 5°C, was bedeutet, dass die Abwarme fast optimal
weitergenutzt wird. Beim Ausgangsfall liegt diese Temperaturdifferenz zum Vergleich bei rund
10°C.

Links und rechts dieses beschriebenen Punktes nimmt der Wirkungsgrad stark ab.
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Abbildung 31: Auswirkung der Brennkammeraustrittstemperatur auf die Net efficiency
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Abbildung 32: Q-T-Diagramm fiir optimale Brennkammeraustrittstemperatur; die Linien fiir ,oxidant*
Strom, ,recycle Strom* und Kiihlungsstrom liegen Ubereinander

5.2.1.2 Untersuchung des Graz Cycle

Far den GC wurden die Parameter Brennkammeraustrittstemperatur, Brennkammerdruck, HPT
Eintrittstemperatur, HPT Eintrittsdruck, Kondensatordruck, Zwischenstufendruck Kompressor
C1/C2, Zwischenstufendruck Kompressor C3/C4 und Zwischenstufendruck Kompressor C5/C6
untersucht.

Bei der Variation der Brennkammeraustrittstemperatur zeigt sich deutlich, dass der Wirkungsgrad
mit héheren Temperaturen ansteigt (Abbildung 33). Dies lasst sich damit erklaren, dass dadurch
die Warme bei durchschnittlich h6heren Temperaturen zugefihrt wird und dies nach dem Carnot-
Prozess zu besseren Wirkungsgraden fuhrt.

Die maximal erlaubte Temperatur wurde dabei mit 1500°C beschranki.
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Abbildung 33: Auswirkung der Brennkammeraustrittstemperatur auf die Net efficiency
Auch beim Brennkammerdruck ist zu beobachten, dass hohere Driicke einen hoheren

Wirkungsgrad bewirken (Abbildung 34). Jedoch ist hier die Auswirkung bei Weitem nicht so stark
wie bei der Brennkammeraustrittstemperatur, da bei héheren Driicken auch die Kompressoren
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C1 und C2 sowie die Pumpen mehr Leistung verrichten missen. Der Maximaldruck wurde hier
mit 50bar beschrankt.
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Abbildung 34: Auswirkung des Brennkammerdrucks auf die Net efficiency

Bei der HPT-Eintrittstemperatur zeigt sich wiederum der Trend, dass hdéhere Temperaturen zu
einem besseren Wirkungsgrad fihren (Abbildung 35). Bei niedrigeren HPT-Eintrittstemperaturen
ergibt sich am Austritt aus dem HRSG eine deutlich gréBere Temperaturdifferenz als 20°C und
somit wird nicht das ganze Potential des HRSG ausgeschdépft (siehe Abbildung 36).

Die niedrigeren HPT-Eintrittstemperaturen bewirken also wie zuvor bei der Brennkammer-
austrittstemperatur niedrigere Wirkungsgrade. Ein Teil dieser Auswirkung wird jedoch dadurch
kompensiert, dass der Massenstrom fur die Kompressoren C1 und C2 sinkt und damit fur die
beiden Kompressoren weniger Leistung notwendig ist.

Aus Materialgriinden liegt bei der HPT-Eintrittstemperatur eine Grenze von 600°C vor. Da jedoch
am Austritt aus dem HRSG eine Temperaturdifferenz von minimal 20°C vom Wasserdampfstrom
zum HTT-Austrittsstrom vorliegen muss und danach die Temperatur noch um 5°C in der
Frischdampfleitung sinkt, werden fiir den Ausgangsfall nur maximal rund 588°C fiir die HPT-
Eintrittstemperatur erreicht (siehe auch Abbildung 35).
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Abbildung 35: Auswirkung der HPT-Eintrittstemperatur auf die Net efficiency
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Abbildung 36: Q-T-Diagramm fiir HTP-Eintrittstemperatur von 545°C;
rot=Rauchgasstrom bzw. Kompressorstrom, blau= Wasser- bzw. Wasserdampfstrom

Hohere HPT-Einlassdriicke fiihren auch zu héheren Wirkungsgraden (Abbildung 37). Da es sich
hier um einen unterkritischen Prozess handelt, wurde ein Druck von 170bar als Maximaldruck
gewahlt.
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Abbildung 37: Auswirkung des HPT-Eintrittsdrucks auf die Net efficiency

Beim Druck zwischen den Kompressoren C1 und C2 verhalt es sich so, dass der Wirkungsgrad
bei geringeren Driicken geringfligig steigt (Abbildung 38). Der Kompressor C1 hat im
Ausgangsfall ein deutlich héheres Druckverhéltnis als der Kompressor C2. Wenn der Druck
zwischen den beiden Kompressoren gesenkt wird, nimmt dieser Unterschied ab.

Bei niedrigeren Dricken am Auslass vom Kompressor C1 sinkt auch die Temperatur am Auslass
von C1. Wenn jedoch der Druck zu tief abgesenkt wird, kénnen am Auslass der warmen Seite
des UH1 die 20°C Temperaturdifferenz nicht mehr eingehalten werden. Dies ware nur méglich,
wenn auch gleichzeitig der HPT-Einlassdruck gesenkt wird, was aber insgesamt zu
Verschlechterungen des Wirkungsgrads flihrt.

Wenn die 20°C Temperaturdifferenz anstatt des Drucks vorgegeben werden, ergibt sich der beste
Wirkungsgrad bei einem Druck von 12,72bar.
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Abbildung 38: Auswirkung des Zwischenstufendrucks der Kompressoren C1/C2 auf die Net efficiency

Der Kondensatordruck muss auf die minimale Kreislauftemperatur aufgrund des Kihlwassers
abgestimmt werden, um optimale Wirkungsgrade zu erzielen.

Bei einer vorgegebenen minimalen Kreislauftemperatur ergibt sich, dass bei steigendem
Kondensatordruck mehr Wasser abgeschieden wird. Dies hat zur Folge, dass mehr Wasser im
Kreislauf verbleibt und der Massenstrom des abgeflihrten CO, Stroms geringer ist. Das bedeutet,
dass die Leistung, die fiir die CO.-Verdichtung auf 110bar notwendig ist, abnimmt. Jedoch ist
auch zu beachten, dass héhere Kondensatordrlicke zu geringeren Leistungen in der LPT fUhren.
Deshalb ergibt sich fir 26°C als minimale Kreislauftemperatur (15°C Kihlwassertemperatur und
11°C Temperaturdifferenz im Kondensator) ein Maximum zwischen 0,06 und 0,07bar (siehe
Abbildung 39).
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Abbildung 39: Auswirkung des Kondensatordrucks auf die Net efficiency

Beim Druck zwischen den Kompressoren C3 und C4, die den CO.-Strom auf 1 bar verdichten,
zeigt sich ein Wirkungsgradmaximum zwischen 0,15 und 0,25bar (Abbildung 40).

Beim Druck zwischen den Kompressoren C5 und C6, die den CO.-Strom von 1bar auf 34,5bar
verdichten, ist die Kurve noch deutlich flacher und ein Wirkungsgradmaximum liegt zwischen 6
und 8bar (Abbildung 41).
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Abbildung 40: Auswirkung des Zwischenstufendrucks der Kompressoren C3/C4 auf die Net efficiency
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Abbildung 41: Auswirkung des Zwischenstufendrucks der Kompressoren C5/C6 auf die Net efficiency

5.2.2 Optimierung mit IPSEpro-PSOptimize-Modul

Da, wie schon erwahnt, die Parameter sich gegenseitig stark beeinflussen, wurde in einem
nachsten Schritt der Kreislauf mit dem IPSEpro-PSOptimize-Modul untersucht.

Hier ist es moglich, fir mehrere Parameter Bereiche zu definieren, in denen ein Lésungs-
algorithmus dann ein Maximum fir eine vorgegebene Funktion sucht. Bei der Funktion handelt
es sich in diesem Fall um die Net efficiency.

Die untersuchten Parameter und die Parameterbereiche wurden durch die Analyse aus Kapitel
5.2.1 bzw. beim NC auch durch die Analysen aus [14] gewahlt und sind Tabelle 18 und Tabelle
19 zu entnehmen.

Fir den NC ist noch zu erwéhnen, dass beim Recycle-Kompressor 3 (C_rec3) die Dampfziffer
von CO. mit 1,001 festgelegt wurde, da ansonsten bei der Optimierung der Eintritt zum
Kompressor im Zweiphasengebiet gelegen ware.

Da sich fir den GC gezeigt hat, dass fir die Parameter Brennkammeraustrittstemperatur,
Brennkammerdruck, HPT-Eintrittstemperatur und HPT-Eintrittsdruck das Wirkungsgradmaximum
beim jeweils gréBtmdglichen Wert liegt, wurden diese Werte vorgegeben. Bei der HPT-
Eintrittstemperatur  ergibt sich die hochste Temperatur erzielen, indem man die
Temperaturdifferenz am Auslass der kalten Seite aus dem UH2 mit 20°C festlegt. Beim
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Zwischenstufendruck C1/C2 ergibt sich der beste Wert (gleichzeitig minimal mdglicher Druck),
wenn die Temperaturdifferenz am Einlass der kalten Seite des UH1 mit 20°C vorgegeben wird.

Tabelle 18: Parameter und Parameterbereiche des NC fir die Optimierung

Parameter Parameterbereich
Turbineneinlassdruck 290-360bar
Turbinenauslassdruck 28-50bar
Brennkammeraustrittstemperatur 1050-1250°C

Druckverhaltnis Recycle-Kompressor 1 und 2 1,05-1,5

Tabelle 19: Parameter und Parameterbereiche des GC fiir die Optimierung

Parameter Parameterbereich
Brennkammeraustrittstemperatur 1500°C

Brennkammerdruck 50bar

HPT-Eintrittstemperatur Maximal mogliche Temperatur (Grenze 600°C)
HPT-Eintrittsdruck 170bar

C1/C2 Zwischenstufendruck Minimal moéglicher Druck

Kondensatordruck 0,05-0,07bar

C3 Druckverhaltnis 2-6

C5 Druckverhaltnis 4-8

Die Auswirkungen der Optimierung auf den NC sind in Tabelle 20 dargestellt. Es konnte eine Net
efficiency-Steigerung von 0,36%-Punkten erzielt werden. Der bessere Wirkungsgrad fuhrt dazu,
dass fur die Erzeugung von 400MW weniger Brennstoffleistung notwendig ist. Es sinkt zwar die
Turbinenleistung, diese wird aber fast komplett durch die geringere Leistung der Kompressoren
kompensiert. Diese beiden Leistungsanderungen lassen sich durch die niedrigere Brennkammer-
austrittstemperatur (Abnahme Turbinenleistung) und durch den héheren Turbinenauslassdruck
(Abnahme Turbinen- und Kompressorleistung) erklaren. AuBerdem bewirken die optimierten
Druckverhéltnisse in den Kompressoren auch eine Abnahme der benétigten Leistung.

Deutlich wird die Zunahme des Wirkungsgrades auch, wenn man die abgefihrten Warmen Uber
die Systemgrenzen betrachtet. Wenn bei gleicher Leistungszufuhr in den Kreislauf weniger
Leistung Uber die Systemgrenzen abgefiihrt wird, muss dies zu einer Wirkungsgradsteigerung
fihren. Die zu- und abgefihrte Leistung durch die Stréme des zugeflhrten Sauerstoffs bzw. des
abgefuhrten Wassers und des abgefiihrten CO2-Stroms sind beim optimierten- und Ausgangsfall
in etwa gleich gro3. Jedoch wird beim optimierten Fall weniger Warme nach auf3en abgegeben
(siehe Tabelle 20), was die Wirkungsgradzunahme erklart. Diese geringere Abgabe an Warme
erklart sich dadurch, dass einerseits die Eintrittstemperatur in den Kondensator geringer ist (die
Abwarmenutzung im Rekuperator ist besser (siehe Abbildung 42)) und andererseits nach den
Kompressoren weniger zwischengekUhlt werden muss.

Tabelle 20: Wichtige Kreislaufdaten des NC vor und nach der Optimierung

Ausgangsfall | Optimiert
Turbineneinlassdruck [bar] 300,00 317,94
Turbinenauslassdruck [bar] 34,00 46,44
Brennkammeraustrittstemperatur [°C] 1150,00 1120,44
Recycle-Kompressor 1 Druckverhaltnis 1,3 1,255
Recycle-Kompressor 2 Druckverhaltnis 1,3 1,133
Net power output [MW] 400 400
Net efficiency [%] 52,36 52,72
Zugefiihrte Brennstoffleistung [MW] 763,94 758,79
Turbinenleistung [MW] 619,10 607,32
Kompressoren und Pumpen [MW] 103,26 92,59
0,-Versorgung [MW] 85,06 84,48
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CO; Kompression und Reinigung [MW)] 6,16 5,56
abgefiihrte Warme an Kiihlwasser [MW] 365,66 358,61
Turbinenauslasstemperatur (°C) 737,91 755,51
Temperatur “recycle” Strom nach Rekuperator (°C) 717,91 735,51
Temperatur Kithlungsstrom nach Rekuperator (°C) 187,80 204,72
Temperatur Turbinenaustrittsstrom nach Rekuperator (°C) 55,04 52,29
Temperatur “recycle” Strom vor Rekuperator (°C) 45,39 47,01
Turbineneinlass Massenstrom (kg/s) 1257,60 1402,45
Turbinenkihlungsmassenstrom (kg/s) 89,58 92,55
Ausgangsfall Optimiert
800 738 800 756
700 ap 700 736
~— 600 ~— 600
O (§)
L. -
« 500 — 500
= =
=) =
T 400 © 400
o o
275 275
g 300 ASU-Luftstrom g- 300 ASU-Luftstrom
ﬁ 200 Turbinenaustrittsstrom |°_" 200 Turbinenaustrittsstrom
"oxidant" Strom "oxidant" Strom
100 °° "recycle" Strom 100 52 "recycle" Strom
116 i 123 )
Kthlungsstrom Kihlungsstrom
0 45 0 47
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 0O 200 400 600 800 1000 1200 1400
Ubertragene Wirme [MW)] Ubertragene Wirme [MW)]

Abbildung 42: Q-T-Diagramm des NC fur den Ausgangsfall (links) und nach der Optimierung (rechts);
Die Linien fur ,oxidant® Strom, ,recycle Strom“ und Kiihlungsstrom liegen tbereinander

Fiar den GC lassen sich teilweise &hnliche Auswirkungen der Optimierung erkennen (siehe
Tabelle 21). Die Wirkungsgradsteigerung betragt hier 1,35%-Punkte und lasst sich hauptsachlich
durch die hdhere Brennkammeraustrittstemperatur erklaren (ca. 1,1%-Punkte). Die hdhere
Brennkammeraustrittstemperatur flihrt auch zu einem Anstieg der Temperatur des Rauchgases
am Eintritt in den HRSG. Dies wiederum bewirkt, dass mit 599°C die Eintrittstemperatur der HPT
nahezu der maximal mdglichen Temperatur von 600°C entspricht, was sich auch positiv auf den
Wirkungsgrad auswirkt. Durch den besseren Wirkungsgrad ist auch wieder weniger
Brennstoffleistung notwendig. Ebenso ist weniger Turbinenleistung notwendig, um 400MW
Leistung zu erzeugen, da auch die Kompressorleistungen geringer sind. Die Abonahmen kommen
durch die geringeren Massenstréme zustande (Abnahme von 378,79kg/s zu 331,65kg/s im
optimierten Fall beim Massenstrom nach der Brennkammer). Bei der Turbine wird dies teilweise
durch die héhere Eintrittstemperatur und den héheren Eintrittsdruck kompensiert. Auch beim GC
wird beim optimierten Fall weniger Warme nach auf3en abgegeben, da weniger Masse durch den
Kondensator bzw. durch die Zwischenk(hler strémt.
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Tabelle 21: Wichtige Kreislaufdaten des GC vor und nach der Optimierung

Ausgangsfall | Optimiert
Brennkammeraustrittstemperatur [°C] 1400,00 1500,00
Brennkammerdruck [bar] 40,00 50,00
HPT-Eintrittstemperatur [°C] 587,82 599,15
HPT-Eintrittsdruck [bar] 170,00 170,00
C1/C2 Zwischenstufendruck 13,70 15,57
Kondensatordruck 0,0700 0,0605
C3 Druckverhaltnis 3,61 2,48
C5 Druckverhaltnis 5,86 6,67
Net power output [MW] 400,00 400,00
Net efficiency [%] 51,87 53,22
Zugefiihrte Brennstoffleistung [MW] 771,13 751,57
Turbinenleistung [MW] 738,34 714,43
HTT [MW] 627,35 612,77
HPT [MW] 48,02 41,55
LPT [MW] 62,97 60,11
Kompressoren und Pumpen [MW] 222,76 200,37
Kompressor C1 und C2 [MW] 206,31 182,59
abgefiihrte Warme an Kihlwasser [MW] 358,42 337,70
0,-Versorgung [MW] 74,23 73,68
CO; Kompression und Reinigung [MW] 19,42 18,98
Massenstrom nach der Brennkammer [kg/s] 378,79 331,65
Turbinenkihlmassenstrom (kg/s) 24,16 30,14
Kompressor C1/C2 Massenstrom [kg/s] 206,45 171,51
Wasserdampf Massenstrom [kg/s] 115,54 111,31

Abbildung 43 zeigt den Vergleich des Q-T-Diagramms des HRSG des Ausgangsfalls mit dem
optimierten Fall. Dabei ist die héhere Austrittstemperatur des Wasserdampfstroms aus dem

HRSG gut erkennbar.
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5.3 Vergleich nach Optimierung

Nach der Optimierung der beiden Kreislaufe zeigt der Vergleich, dass die Net efficiency beim GC
mit 53,22% um 0,50%-Punkte héher liegt als beim NC mit 52,72%.

Aufgrund des héheren Wirkungsgrads wird beim GC um ca. 7MW weniger Brennstoffleistung fr
die Erzeugung von 400MW benétigt. Der Wirkungsgrad des thermodynamischen Prozesses ist
ebenfalls fur den GC, mit 68,40% zu 67,19% fur den NC, besser. Dadurch, dass der GC aber
mehr Turbinen- und Kompressorleistung aufweist, wirkt sich hier der mechanische Wirkungsgrad
starker aus und bei der Net electrical cycle efficiency betragt der Unterschied nur mehr 1,00%-
Punkt. Fir den NC wird dann, wie schon in Kapitel 5.1.3 erlautert, mehr Leistung fir die
Erzeugung des Sauerstoffs und weniger Leistung fir die Reinigung und Verdichtung des CO;
bendbtigt.

Die grundlegenden Unterschiede der beiden Kreislaufe wurden schon in Kapitel 5.1.3 diskutiert.

Tabelle 22: Leistungen und Wirkungsgrade fiir NC und GC nach der Optimierung

NC GC
Zugefiihrte Brennstoffwarme [MW] 758,79 751,57
Turbinenleistung [MW] 607,32 714,43
Kompressoren und Pumpen [MW] 92,59 200,37
Brennstoffkompressor [MW] 4,87 0,00
Wellenleistung [MW] ohne mechanische 509,86 514,06
Verluste
Thermal cycle efficiency [%] 67,19% 68,40%
Elektrische Leistung [MW] inklusive 490,04 492,87
mechanischer-, elektrischer- und Zusatzverluste
Net electrical cycle efficiency [%] 64,58% 65,58%
0, Erzeugung & Kompression [MW] 84,48 73,68
Wirkungsgrad inklusive O,-Versorgung [%] 53,45% 55,77%
CO; Kompression und Reinigung [MW] 5,56 18,98
Net power output [MW] 400,00 400,00
Net efficiency Nnet [%] 52,72% 53,22%

Die IPSEpro Modelle der beiden optimierten Kreislaufe mit den Daten aller Stréme sind in
Abbildung 44 und Abbildung 45 dargestellt.
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5.3.1 Untersuchung des NET Power Cycle bei konservativerer Turbinenauslegung

Da die Anzahl der gekihlten Stufen einen erheblichen Einfluss auf die Net efficiency des NC hat
(wie schon in Kapitel 4.2.6 erwahnt), soll nun gezeigt werden, wie sich diese bei einer
konservativeren Auslegung der Turbine @ndert. Die konservativere Auslegung aus Kapitel 4.2.6
hat 10 Turbinenstufen, aufgeteilt auf 7 geklhlte und 3 ungekihlte, ergeben, also eine gekinhlte
Stufe mehr als zuvor. Mit diesen Daten wurde der NC noch einmal gerechnet und optimiert.

Der Kiihimassenstrom nimmt aufgrund dieser Annahmen von 92,55kg/s auf 101,98kg/s zu. Die
Net efficiency sinkt durch die Erhéhung der Anzahl an gekuhlten Stufen um eine Stufe um 0,66%
auf 52,06%. Damit zeigt sich, dass die Anzahl der gekihlten Stufen und die zugrundeliegende
Turbinenvorauslegung einen erheblichen Einfluss auf die Net efficiency haben, der keinesfalls
unterschétzt werden darf.

5.3.2 Untersuchung des Graz Cycle bei geanderten isentropen Wirkungsgraden
far die Kompressoren C1/C2 bzw. C3/C4

In Kapitel 4.1.2 wurde fir die Kompressoren C1/C2 ein isentroper Wirkungsgrad von 0,85 und fir
die Kompressoren C3/C4 ein isentroper Wirkungsgrad von 0,88 angenommen. Da es sich jedoch
bei den Kompressoren C1/C2 um deutlich gréBere Maschinen handelt als bei den Kompressoren
C3/C4 ist eine umgekehrte Annahme der Wirkungsgrade sinnvoller, also 0,88 fir C1/C2 und 0,85
fur C3/C4.

Far diese Annahmen wurde der Graz Cycle nochmals optimiert und eine Net efficiency von
53,47% erhalten. Da die Kompressoren C1/C2 deutlich mehr Leistung aufweisen als C3/C4 steigt
durch die geanderten Vorgaben die Net efficiency. Damit ist bei dieser sinnvolleren Annahme der
isentropen Wirkungsgrade die Net efficiency des Graz Cycle gegenuber der urspringlichen
Annahme um 0,25%-Punkte besser (53,47% zu 53,22%).

In weiterer Folge wurde jedoch die Untersuchung des Graz Cycle mit den urspringlichen
Annahmen fir die isentropen Wirkungsgrade der Kompressoren C1/C2 (0,85) sowie C3/C4 (0,88)
fortgeflhrt.

5.4 Auswirkung von geanderten Rahmenbedingungen auf die
Net efficiency

Da far die isentropen und polytropen Wirkungsgrade der Maschinen, die Druckverluste in den
Warmetauschern und der Brennkammer und die minimalen Kreislauftemperaturen Annahmen
gemacht wurden, wird in diesem Abschnitt die Auswirkung der beiden Kreislaufe auf geanderte
Annahmen untersucht.

Hierbei wurde wie folgt verfahren: Einmal wurden die isentropen Wirkungsgrade der Maschinen,
einmal die Druckverluste und einmal die minimalen Kreislauftemperaturen geandert und danach
wurde noch einmal eine Optimierung des Kreislaufs mit dem IPSEpro-PSOptimize-Modul, wie in
Kapitel 5.2 beschrieben, durchgefihrt.

Far den Fall der schlechteren Wirkungsgrade wurden dabei die isentropen Wirkungsgrade der
Maschinen um 5%-Punkte gesenkt.

Beim Fall der hdheren Druckverluste wurden doppelt so hohe Druckverluste in den
Warmetauschern und der Brennkammer angenommen.

Um kihlere Regionen, wo Kihlwasser mit einer niedrigeren Temperatur zur Verfligung steht,
abzubilden, wurde fir den Fall der geanderten minimalen Kreislauftemperaturen die
Kihlwassertemperatur mit 10°C und damit die minimale Kreislauftemperatur mit 21°C festgelegt.
Die Ergebnisse fir diese Falle sind in Abbildung 46 dargestellt.

Schlechtere Wirkungsgrade wirken sich beim GC deutlich starker aus als beim NC. Fir diesen
Fall ergibt sich fir den NC sogar eine héhere Net efficiency als fir den GC (50,29% zu 50,15%).
Die Auswirkung ist beim GC deshalb gréBer, da dieser mehr Turbinen- und mehr Kompressor-
und Pumpenleistung aufweist.

Far die Annahme hdherer Druckverluste zeigt sich ein umgekehrtes Bild. Diese wirken sich beim
NC mit 1,36%-Punkten an EinbuBen deutlich stérker aus als beim GC (0,29% EinbuB3e). Beim
NC steigen durch die héheren Druckverluste die Leistungen in den ,recycle“-Kompressoren und
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Pumpen stark an. Beim GC wirkt sich der Druckverlust hauptsachlich im Wasserstrom aus, da
jedoch die Pumpenleistungen hier gering sind, lasst sich auch die geringe Auswirkung erklaren.

Eine niedrigere minimale Kreislauftemperatur fihrt beim NC zu 0,24% und beim GC zu 0,48%
besseren Wirkungsgraden. Die Zunahme beim NC folgt aus der besseren Zwischenkihlung der
Kompressoren. Beim GC ist es so, dass durch die niedrigere minimale Kreislauftemperatur auch
der Kondensatordruck sinkt und damit die LPT das Fluid stérker entspannen kann und mehr
Leistung erzeugt.
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Abbildung 46: Auswirkung von gednderten Rahmenbedingungen auf die Net efficiency
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6 Untersuchung der beiden Kreislaufe unter Teillast

Durch wechselnde Lastanforderungen des Netzes missen Kraftwerke teilweise auch in Teillast
betrieben werden. Wichtig ist dabei, dass auch in Teillast gute Wirkungsgrade erzielt werden.
Einen groBen Einfluss darauf hat das Teillastregelungskonzept des Kraftwerks. Gangige
Regelungsarten werden in Kapitel 6.1 beschrieben.

6.1 Teillastregelung

Da der NC aus einer Gasturbine besteht und der GC aus einer Gasturbine und einer
Dampfturbine, werden hier zuerst die Teillastregelungskonzepte von Dampfkraftwerken und von
Gaskraftwerken beschrieben.

6.1.1 Regelung von Dampfturbinen

Zur Steuerung von Dampfkraftwerken eignen sich folgende Konzepte [27]:

e Drosselregelung

e Massenstromregelung

e Gleitdruckregelung
Bei der Drosselregelung wird der Frischdampfdruck gedrosselt, wodurch der Druck und der
Massenstrom sinken. Die Massenstromregelung funktioniert so, dass der Dampfstrom vor der
Hochdruckturbine um deren Beschaufelung segmentweise aufgeteilt wird. Der Strémungs-
querschnitt dieser Segmente ist dabei jeweils einstell- bzw. abstellbar. Jedoch sind diese beiden
Regelungsarten mit gréBeren Verlusten verbunden [27].
Deshalb hat sich ihrer geringen Verluste wegen die Gleitdruckregelung durchgesetzt. Der
Frischdampfdruck und der Massenstrom kénnen (ber die Drehzahl der Speisewasserpumpe
geandert werden [27].
Diese Art der Regelung wird auch beim Dampfkreislauf des GC verwendet.

6.1.2 Regelung von Gasturbinen

Die abgegebene Leistung einer Gasturbine kann Uber die wesentlichen Eingriffsparameter
Ansaugmassenstrom und Turbineneintrittstemperatur (TET) geregelt werden.

Bei abnehmender Last wird zuerst der Ansaugmassenstrom mittels Verdichterleitreihen-
verstellung des Kompressors reduziert. Die Turbineneintrittstemperatur wird dabei zun&chst
konstant gehalten, um hohe Wirkungsgrade zu erzielen. Da durch diese MaBnahme das
Druckverhéltnis in der Turbine sinkt und die Turbineneintrittstemperatur konstant bleibt, fihrt dies
zu einer Zunahme der Turbinenaustrittstemperatur (siehe dafir exemplarisch Abbildung 47). Die
maximal erlaubte Turbinenaustrittstemperatur kann durch Materialgrenzen der Gasturbine oder
des nachgeschalteten Dampfkessels begrenzt sein. Wird diese Temperatur erreicht, muss bei
weiterer Lastreduktion auch die Turbineneintrittstemperatur gesenkt werden, damit die
Turbinenaustrittstemperatur nicht weiter ansteigt. Dies wird durch die Reduktion des
Brennstoffmassenstroms erzielt [28].

Heute kommen Gasturbinen hauptsachlich in Kombikraftwerken zum Einsatz. Damit der
Dampfprozess des Kraftwerks auch in Teillast in einem thermodynamisch ginstigen Zustand
betrieben werden kann, empfiehlt es sich, die Turbinenaustrittstemperatur hoch zu halten, damit
auch die Frischdampftemperatur hoch bleibt. Dies wird, wie oben beschrieben, durch die
Verdichterleitreihenverstellung ermdglicht.

Abbildung 48 zeigt den Verlauf der wichtigsten Prozessparameter Gber der relativen Last der
Gasturbine fir ein Teillastbetriebskonzept, wie es z.B. bei der Alstom-Gasturbine GT13E2
angewendet wird [28]. Die Turbineneintrittstemperatur wird bis ca. 80% Last konstant gehalten,
danach bis ca. 60% Last leicht und mit noch weiter abnehmender Last starker abgesenkt. Die
Regelung erfolgt mittels Einstellen des Ansaugmassenstroms durch eine entsprechende
Vorleitreihenstellung.
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Abbildung 47: T-s-Diagramm fiur den Teillastbetrieb einer Gasturbine [28]

Entropies

Poo

110% |
Turbinenaustrittstemperatur 4 — — — — — — -~ .
fu 4 ~ P>
2100% ~—~ P
@ , // - Ay
£ . - . L -
© Turbineneintrittstemperatur L] ya
§ 90% \<‘ —= - A
0 / . e ;
3 K erliungsgrad ?// ,
= - A1
g 80% - e ;
i e .- 7 K
2 s -7 !
+— - ————————— —— 7
T 70%—— £
v /// - \
”’_‘ . - "
- Gesamtdruckverhdltnis , -~
60% y —
,~" Ansaugmassenstrom -
e Vorleitreihenstellung
1R EEEEEESELEED S EC L CLE |
20% 40% 60% 80% 100%

relative Last P

Volllaststellung

Vorleitreihenverstellung

Leerlaufstellung

Abbildung 48: Typische Abhangigkeit der Betriebsparameter einer stationaren Gasturbine in Teillast [28]

6.2 Teillastmodellierung

Die Teillast der beiden Kreislaufe wurde von 100% bis 30% Last in Schritten von 10%

betrachtet.

Zur Vereinfachung wurden der Verbrennungsdruckverlust sowie der Verbrennungswarmeverlust,
mechanische und elektrische Wirkungsgrade und die Zusatzverluste als konstant angenommen.
Ebenfalls wurden die notwendigen spezifischen Arbeiten der ASU und der CPU als konstant

angenommen, da es hier zu wenige Erfahrungen Uber das Teillastverhalten gibt.
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6.2.1 Turbine

Bei Teillast andert sich der zugefihrte Massenstrom zur Turbine. Dies hat aber ebenso eine
Auswirkung auf die Dricke und Temperaturen in der Turbine. Die Anderungen des
Massenstroms, des Eintritts- und Austrittsdrucks sowie der Eintrittstemperatur von Volllast auf
Teillast werden durch das Kegelgesetz, auch Dampfkegel nach Stodala, beschrieben [29]:

Pro? — Pao® Pr® — Pa? Gl 6-1

me * = My *
f 10 Tf

ng

Die Indizes stehen fur: f* fur ,feed” (Eintritt) und ,d* fur ,drain“ (Austritt), sowie der Index ,0“ fur
die Volllast.

Far den isentropen Wirkungsgrad wurde ein einfacher Ansatz gewahlt, der den Zusammenhang
zwischen zugefiihrter Masse und Wirkungsgrad beschreibt:
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Abbildung 49: Isentroper Wirkungsgrad in Abhangigkeit des Eintrittsmassenstroms

6.2.2 Kompressor und Pumpe

FOr die Kompressoren wird vorausgesetzt, dass eine Leitschaufelverstellung bzw. eine
Leitschaufelverstellung und Drehzahlregelung mdglich sind. Dies ermdglicht ein variableres
Anfahren von Betriebspunkten im Verdichterkennfeld. Fir die Pumpen wird angenommen, dass
sie drehzahlregelbar sind, wodurch verschiedene Betriebspunkte realisiert werden kénnen, ohne
dass dabei allzu hohe Verluste auftreten. Im Gegensatz zur Turbine wird deshalb bei den
Kompressoren und Pumpen somit keine zusatzliche Gleichung zur Beschreibung der
Zusammenhange der thermischen Zustandsgréen mit dem Massenstrom verwendet.

Lediglich die Anderung des isentropen Wirkungsgrads tUber dem Massenstrom wurde mit der
gleichen Annahme wie bei der Turbine beschrieben.

6.2.3 Warmetauscher

Bei den Warmetauschern andern sich in Teillast der Druckverlust und die Warme-
durchgangszahl. Die beiden Anderungen kommen durch geadnderte Massenstréme zustande, die
in weiterer Folge zu geénderten Geschwindigkeiten fihren. Die Zusammenhange fir den
Druckverlust und die Warmedurchgangszahl mal Warmetbertragungsflache (htcarea) in Teillast
sind in Gl. 6-2und GlI. 6-3 beschrieben [30].
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6.3 Modellierung des NET Power Cycle in Teillast

Im Teillastbetrieb des NC wurden die in Kapitel 6.2 beschriebenen Modelle verwendet

Fiar die drei Warmetauscher des Rekuperators konnte fir die Teillast jedoch nur die
Teillastbeziehung fir den Druckverlust berlcksichtigt werden. Bei Verwenden der
Teillastbeziehung flr htcarea (Gl. 6-3) traten unrealistische Temperaturdifferenzen am Austritt
des warmen Stroms von WT1 auf. Diese lieBen sich weder durch zusatzliche Drosseln noch durch
zusétzliche Wassereinspritzungen beheben.

Eine Beobachtung, die dabei gemacht wurde, war, dass beim WT1 am Eintritt der warmen Seite
die Temperaturdifferenz des Wéarmetauschers zunahm und am Austritt so stark abnahm, dass
sie schon bei unter 0,1°C lag. Dies kann im Warmetauschermodell in der Simulation deshalb
passieren, da die mittlere logarithmische Temperaturdifferenz (eine Gleichung des
Warmetauschermodells) fir den beschriebenen Fall trotz dieser 0,1°C am Austritt durch die stark
zunehmende Temperaturdifferenz am Eintritt kaum sinkt.

Um die ermittelte L6sung (ohne die Teillastbeziehung fir htcarea bei den Warmetauschern des
Rekuperators) besser einschatzen zu kénnen, wurden flir die drei Warmetauscher des
Rekuperators die htcarea-Werte naher betrachtet. Zuerst wurden die aus der Teillastsimulation
erhaltenen Werte gesammelt (htc_area_simulation). Dem gegenibergestellt wurden die htcarea-
Werte, die man durch Anwenden der Teillastbeziehung mit Gl. 6-3 erhélt (htc_area_berechnet).
Exemplarisch dafir ist der htcarea-Wert des ,recycle” Stroms zum Turbinenaustrittsstrom des
zweiten Warmetauschers in Abbildung 50 dargestellt.

Warmetauscher 2
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[kW/K]

htc area

htc_area_berechnet

Abbildung 50: Vergleich des Wertes htcarea aus der Simulation und mit Berechnung

Es zeigt sich, dass alle Teillast-htcarea-Werte der Simulation geringer sind als die berechneten
Werte. Das bedeutet, dass zumindest keine héheren und damit physikalisch unmdéglichen
htcarea-Werte in der Simulation auftreten. AuBerdem wirken sich die schlechteren htcarea-Werte
der Simulation so aus, dass die Temperaturdifferenzen an Aus- und Eintritt der Warmetauscher
hdéher liegen als bei Anwendung der Teillastbeziehung. Das wiederum flihrt dazu, dass der heil3e
Turbinenaustrittsstrom weniger abgekihlt wird und der Wirkungsgrad dadurch schlechter ist.
Durch Anwendung der berechneten htcarea-Werte wirde die Temperatur des
Turbinenaustrittsstroms nach Verlassen des Rekuperators gegenlber der Simulation aber nur
um wenige Grad sinken. Damit kann auch gesagt werden, dass die Auswirkung auf den
Wirkungsgrad nicht allzu hoch ist.
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Somit Iasst sich zusammenfassend sagen, dass die erhaltene Lésung keine physikalisch
unmdglichen htcarea-Werte liefert, jedoch den Wirkungsgrad des NC in Teillast etwas
unterschétzt, und hier Verbesserungsbedarf bei weiteren Untersuchungen besteht.

Bei sinkender Last erhdht sich die Turbinenaustrittstemperatur beim NC. Da dies zu
mechanischen Problemen an den letzten Stufen der Turbine sowie am Eintritt des Rekuperators
fihren kann, wurde diese Temperatur mit 850°C begrenzt.

6.4 Modellierung des Graz Cycle in Teillast

Fiar den Teillastbetrieb des GC wurden die in Kapitel 6.2 beschriebenen Modelle verwendet.

Um weiterhin den Austrittsdruck aus der LPT, der auch fiir den Anteil an abgeschiedenem Wasser
verantwortlich ist, einstellen zu kénnen, wurde vor der LPT eine Drossel eingebaut.

Vor der HPT wurde ebenfalls eine Drossel eingebaut, um einen weiteren Freiheitsgrad zur
Verflgung zu haben, mit dem entweder die Brennkammeraustrittstemperatur oder die HPT-
Eintrittstemperatur festgelegt werden kann.

Durch die Verwendung der Teillastmodelle sind weniger Freiheitsgrade im System vorhanden.
Dadurch ergibt sich, dass die Leistung der Kompressoren C1 und C2 nicht mehr gleich der
Leistung des ersten Teils der HTT ist. Es entsteht eine Differenz, die aber durch einen
Zusatzmotor ausgeglichen werden kann.

Als Erstes wurde bei der Berechnung der Teillast versucht, die Brennkammeraustrittstemperatur
konstant bei 1500°C zu halten, da die Beibehaltung einer hohen Spitzentemperatur vorteilhaft far
den Wirkungsgrad ist (siehe auch Kapitel 6.1). Dabei steigt jedoch am Einlass der HPT die
Temperatur (HPT-T_ein) mit fortschreitender Lastabnahme. Die Temperatur steigt dabei Uber die
maximal zulassige Temperatur (T_max) von 600°C (siehe Abbildung 51).
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Abbildung 51: Zunahme von HPT- Einlasstemperatur bei
fixierter Brennkammeraustrittstemperatur von 1500°C

Die Erklarung dafiir ist, dass durch die Leistungsabnahme weniger Brennstoffmasse zugeflhrt
wird und dadurch auch die weiteren Massenstréme im Kreislauf abnehmen. Daraus resultiert eine
Abnahme des isentropen Wirkungsgrads der Maschinen. Bei einer Gesamtleistung von z.B. 90%
missen die Massenstréme in den Turbinen im Verhaltnis zur Volllast Gber 90% liegen, um die
Wirkungsgradabnahme zu kompensieren.

Eine Betrachtung der Verschiebungen der Massenstréme, die in die Brennkammer flieBen, zeigt,
dass der Massenstrom nach der HPT bei rund 99,6%, der Massenstrom nach dem Kompressor
C2 bei 89,9%, der Sauerstoffmassenstrom und der Brennstoffmassenstrom bei rund 93,4% im
Vergleich zur Volllast liegen. Somit wirkt sich nun der HPT-Strom starker auf die
Brennkammeraustrittstemperatur aus als in Volllast. Damit nun noch immer eine Temperatur von
1500°C erreicht werden kann, muss die Temperatur des HPT-Stroms zunehmen.
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Damit die maximale Temperatur von 600°C vor der HPT eingehalten werden kann, wurden drei
Varianten untersucht:

Die erste und einfachste Variante ist die Brennkammeraustrittstemperatur freizugeben und daftir
die Temperatur vor der HPT mit 600°C zu begrenzen. Mithilfe dieser MaBnahme konnte die
Teillast untersucht werden, ohne dass weitere Probleme auftraten.

Bei der zweiten und dritten Variante wurde hingegen die Brennkammeraustrittstemperatur auf
1500°C fixiert.

Um bei der zweiten Variante die geforderte Temperatur am HPT-Eintritt einhalten zu kénnen,
wurde kaltes Wasser vor der HPT eingespritzt. Die Idee der dritten Variante war es, die
Uberschissige Warme vor der HPT abzufiihren und vor der LPT wieder zuzufiihren.

Im Vergleich zur ersten Variante traten bei diesen beiden Varianten aber deutlich schlechtere
Wirkungsgrade auf (siehe Abbildung 52 rechts). Dies lasst sich dadurch erklaren, dass bei
Variante zwei und drei der Massenstrom im Kondensator unter Teillast deutlich weniger abnimmt
als bei der ersten Variante (siehe Abbildung 52 links). Dies hat auch eine héhere Warmeabgabe
im Kondensator zur Folge (siehe Abbildung 52 Mitte). Dieser Effekt wirkt sich so stark aus, dass
die ersten Variante die besten Wirkungsgrade erzielt, obwohl hier die maximale Temperatur
(Brennkammeraustrittstemperatur) des Kreislaufs mit zunehmender Teillast abnimmt.

Somit werden in weiterer Folge die Ergebnisse der ersten Variante betrachtet.
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Abbildung 52: Massenstrom und Warmeabgabe im Kondensator sowie Net efficiency fiir die 3 Varianten
unter Teillast

6.5 Vergleich der beiden Kreislaufe in Teillast

In diesem Abschnitt werden die erhaltenen Ergebnisse fir das Teillastverhalten des NET Power
Cycle und des Graz Cycle sowie ein Vergleich der beiden préasentiert. Des Weiteren wird naher
darauf eingegangen, wie sich die beiden Kreislaufe im Teillastverhalten unterscheiden.

6.5.1 Vergleich der Net efficiency

Unter Volllast wies der GC beziiglich der Net efficiency leichte Vorteile gegenliiber dem NC auf
(53,22% zu 52,72%). In Teillast zeigt sich jedoch, dass die Wirkungsgradabnahme des NC
niedriger ist als jene des GC (siehe dazu Abbildung 53). Bei 90% Last ist die Net efficiency des
GC nur mehr um 0,17%-Punkte besser. Danach wirkt sich die starkere Abnahme beim GC aus
und bei 50% Last ist der Wirkungsgrad des NC schon um 1,85%-Punkte besser. Bis 30% Last
steigt dieser Unterschied auf 3,23%-Punkte an.

Zusammenfassend lasst sich beim Vergleich der Net efficiency sagen, dass der GC unter Volllast
leicht zu bevorzugen ist. Von 90% bis 80% Last sind beide Kreislaufe nahezu gleich effizient. Bei
vermehrtem Einsatz im weiteren Teillastbereich (also ab 70% abwarts) weist der NC mit
fortschreitender Lastabnahme héhere Wirkungsgrade auf und hat hier einen erkennbaren Vorteil.
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Abbildung 53: Vergleich der Net efficiency in Teillast

Wodurch die stérkere Abnahme der Net efficiency des GC gegeniber dem NC zustande kommt,
soll in den nachsten Kapiteln untersucht werden. Au3erdem werden die Veranderungen einiger
ProzessgréBen, Massenstréme und Zusammensetzungen und diverser Leistungen unter Teillast
genauer betrachtet.

6.5.2 Anderung wichtiger ProzessgréBen
Aus Abbildung 54 I&sst sich fur den NC und den GC das Teillastregelungskonzept erkennen.
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Abbildung 54: Normalisierte Darstellung wichtiger ProzessgréBen in Teillast

Beim NC nimmt der Turbineneintrittsmassenstrom mit fortschreitender Lastsenkung ab. Damit
geht ein niedrigerer Turbineneintrittsdruck einher. Der Turbinenauslassdruck wurde wie bei
konventionellen Teillatregelungen konstant gehalten. Da beim NC die Turbineneintrittstemperatur
(TET) unter Volllast nur bei 1120°C liegt, muss diese nicht konstant gehalten werden, sondern
kann in Teillast ansteigen. Dies geschieht auch bis 50% Last geringflgig (um 1,47% auf
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1136,9°C). Bei weiterer Lastsenkung muss die TET sinken, damit fir die
Turbinenauslasstemperatur (TAT) die maximal erlaubten 850°C nicht Uberschritten werden.

Fir den GC sieht das Teillastregelungskonzept anders aus. Wie schon in Kapitel 6.4 beschrieben,
kann die Turbineneintrittstemperatur der HTT (TET_HTT, entspricht der Brennkammer-
austrittstemperatur) nicht auf 1500°C gehalten werden und muss gesenkt werden. Die
Temperatursenkung ist fir den Wirkungsgrad nachteilig, aber dafir sind die Temperaturen in
Teillast zumindest schonender fir die HTT. Wie auch beim NC wird der HTT-
Eintrittsmassenstrom (m_HTT) gesenkt, der wiederum mit einer Druckabnahme am
Turbineneintritt verbunden ist. Wie beim NC wird auch beim GC der Turbinenaustrittsdruck
(p_HTT_aus) konstant gehalten. Durch die Senkung der TET und des konstanten Austrittsdrucks
bleibt auch die HTT-TAT nahezu konstant. Weiters ersichtlich sind noch das Verhalten des
Speisewasserdrucks der HPT (p_Speisew) und des Drucks zwischen den Kompressoren C1 und
C2 (p_C1/C2).

Das Verhalten der Turbineneintrittstemperaturen in Teillast (beim NC kann sie sogar lange leicht
héher als in Volllast gehalten werden, beim GC muss sie deutlich gesenkt werden) Iasst sich als
ein Grund fur die starkere Wirkungsgradabnahme des GC gegentber dem NC in Teillast
festmachen.

6.5.3 Anderung diverser Massenstréme

Die Darstellung der Massenstréme des NC Uber der Last zeigt, dass der Brennstoffmassenstrom
starker abnimmt als der Turbineneintrittsmassenstrom (siehe Abbildung 55). Eine Erklarung daftr
ist, dass in der Turbine mit Verringerung der Last das Druckverhaltnis abnimmt. Alleine dadurch
nimmt schon die Turbinenleistung ab und der Massenstrom, der durch die Turbine flie3t, muss
nicht mehr so stark abnehmen. Gleichzeitig kénnen auch der ,recycle und der ,,oxidant* Strom
im Rekuperator durch die erhéhte Turbinenauslasstemperatur auf hdéhere Temperaturen
aufgeheizt werden, was wiederum bedeutet, dass durch die Brennkammer eine geringere
Temperaturdifferenz bzw. spezifische Enthalpiedifferenz Gberwunden werden muss.

Der Massenstrom des ,oxidant* Stroms hat wegen des konstant gehaltenen Sauerstoff-
Uberschusses in der Brennkammer den selben Verlauf wie der Brennstoffmassenstrom. Damit
nun der im Vergleich dazu hdhere relative Turbineneintrittsmassenstrom zustande kommt, zeigt
sich beim ,recycle“ Strom die geringste Massenstromabnahme.

Die Zusammensetzung des Rauchgases im Kondensator bleibt beim NC anndhernd konstant
(siehe Abbildung 56, zur Vereinfachung wurden hier die Anteile von Argon, Stickstoff und
Sauerstoff nicht dargestellt).

Beim GC ist ebenfalls die Massenstromabnahme am HTT-Eintritt geringer als die des
Brennstoffmassenstroms. Hier ist auch zu beobachten, dass das Druckverhéltnis in der Turbine
sinkt und in der Brennkammer durch die niedrigere Spitzentemperatur eine geringere spezifische
Enthalpiedifferenz Gberwunden werden muss.

Der Massenstrom der LPT wird durch die Menge des abzuscheidenden CO. bestimmt, was
bedeutet, dass er im gleichen MaBe abnehmen sollte wie der Brennstoffmassenstrom. Die
Abnahme ist jedoch geringer, da mit abnehmender Last auch der COz-Anteil im Rauchgas
abnimmt (siehe Abbildung 56). Die Anderung der Stoffzusammensetzung ist flr die Simulation
nicht vorteilhaft, da sich dadurch auch die Stoffdaten und z.B. die Warmelbergangszahlen
andern und dies mit den vereinfachten Teillastbeziehungen nicht erfasst werden kann. Dies kann
zu Abweichungen der Simulation zur Realitat fihren.

Der HPT-Massenstrom stellt sich aufgrund der aufzunehmenden Warme im HRSG ein und nimmt
etwas starker ab als der HTT-Massenstrom. Diese starkere Abnahme und die starkere Abnahme
des Brennstoffmassentroms wird durch eine geringere Abnahme des Kompressormassenstroms
(C1/C2) gegeniiber dem HTT-Massenstrom kompensiert.
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Abbildung 55: Anderung diverser Massenstréme des NC und GC in Teillast
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Abbildung 56: Veranderung der Rauchgaszusammensetzung im Kondensator

Betrachtet man beim GC das Verhéltnis des LPT-Massenstroms mit dem Kompressor-
massenstrom (C1/C2), dann zeigt sich, dass bei geringerer Last verhaltnismaiig weniger Masse
durch den Kreislaufteil mit der LPT lauft (siehe Abbildung 57).
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Abbildung 57: Veranderung des Verhélinisses des LPT-Massenstroms

zum Kompressormassenstrom (C1/C2)
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6.5.4 Vergleich diverser Leistungen

Aufgrund der besseren Net efficiency muss bei geringerer Last im NC auch weniger
Brennstoffwarme im Vergleich zum GC zugefihrt werden (siehe Abbildung 58). Die Leistungen
der Turbine sowie der Kompressoren und Pumpen nehmen beim GC und NC anndhernd gleich
ab, obwohl beim NC weniger Warme zugefthrt wird. Dies ist eine Folge des besseren
Wirkungsgrads bzw. der geringeren abgefihrten Warme.

Bei einer genaueren Betrachtung der Leistungen der Turbine sowie der Kompressoren und der
Pumpen zeigt sich, dass beide beim GC um einiges hdher liegen als beim NC. Da in Teillast die
isentropen Wirkungsgrade dieser Maschinen sinken, wirkt sich das (wie auch schon in Kapitel 5.4
diskutiert) wegen der hdheren Leistungen beim GC starker aus als beim NC. Dies ist ebenfalls
ein Grund fir das schlechtere Teillastverhalten des GC gegeniiber dem NC.
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Abbildung 58: Vergleich der zugefiihrten und abgefuhrten Warme sowie der Turbinenleistungen und
Kompressor- und Pumpenleistungen unter Teillast

6.5.5 Anderung von NC und GC in Teillast im T-s-Diagramm

Abbildung 59 zeigt auf der linken Seite die Verédnderungen im T-s-Diagramm des NC unter Teillast
und auf der rechten Seite die Veranderungen des GC unter Teillast.

Beim NC lasst sich die angesprochene zuerst stattfindende Zunahme der TET bei 70% Last,
sowie die Zunahme der TAT bis auf 850°C bei 30% Last erkennen. Auch die notwendige Senkung
der TET bei 30% Last ist zu sehen. AuBerdem ist auch die mit geringerer Last zunehmende
Austrittstemperatur des ,recycle” und ,oxidant* Stroms aus dem Rekuperator ersichtlich.
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Beim GC ist deutlich die Abnahme der HTT_TET mit abnehmender Last erkennbar. Der
schlechtere isentrope Wirkungsgrad der HTT-Turbinen ist dadurch ersichtlich, dass der HTT-
sowie der LPT-Turbinenaustrittspunkt deutlich weiter rechts bei niedrigerer Last liegen. Der
Austrittspunkt des Verdampfers liegt bei niedrigeren Lasten schon im leicht Uberhitzten Bereich.
Bei 30% Last sind auch die Drosseln vor der HPT sowie der LPT gut erkennbar.
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Abbildung 59: T-s-Diagramm von NC und GC unter 100%, 70% und 30% Last
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6.5.6 Teillastverhalten bei konstanten isentropen Wirkungsgraden

Um besser einschatzen zu kénnen, wie sehr sich die Abnahme des isentropen Wirkungsgrads
der Maschinen unter Teillast auf die Net efficiency auswirkt, wurden die beiden Kreislaufe auch
mit konstanten isentropen Wirkungsgraden betrachtet. Dies ist auch deshalb wichtig, um die
Bedeutung der Annahme der Anderung der isentropen Wirkungsgrade Gber dem Massenstrom
besser beurteilen und gegebenenfalls bei weiteren Untersuchungen hier Verbesserungen
einbauen zu kdnnen.

Beim Blick auf die Ergebnisse fir diese Simulationen im Vergleich zur Simulation mit
abnehmenden isentropen Wirkungsgraden lassen sich zwei interessante Entwicklungen
feststellen (siehe Abbildung 60).

Die abnehmenden isentropen Wirkungsgrade in Teillast haben einen sehr starken Einfluss auf
die Net efficiency beider Kreislaufe. Bei 50%-Last ist die Net efficiency des NC flir konstante
isentrope Wirkungsgrade um 5,76%-Punkte héher als fiir abnehmende isentrope Wirkungsgrade
(44,08% zu 49,84%). Beim GC betragt der Unterschied sogar 10,34%-Punkte (49,01% zu
38,67%).

AuBerdem fallt auf, dass bei dieser Betrachtung die Net efficiency des GC auch in Teillast besser
ist als die des NC. Durchschnittlich betragt dieser Unterschied zwischen 100% und 40%-Last
0,39% Punkte.
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Abbildung 60: Ergebnisse fir die Net efficiency bei konstanten isentropen Wirkungsgraden in Teillast im
Vergleich zu abnehmenden isentropen Wirkungsgraden

Dieses Ergebnis unterstreicht auch die Aussage aus Kapitel 6.5.4, dass sich beim GC die
Anderungen der isentropen Wirkungsgrade in Teillast stérker auswirken als beim NC, was
hauptsachlich fir das schlechtere Verhalten des GC in Teillast verantwortlich ist.

Bei der Abhangigkeit des isentropen Wirkungsgrads vom eintretenden Massenstrom aus Kapitel
6.2 handelt es sich um eine grobe Annahme. Die jetzige Betrachtung hat gezeigt, wie stark der
Einfluss des abnehmenden isentropen Wirkungsgrads ist. Eine optimistischere Annahme dieser
Kurve (Abbildung 49) wirde sich auf den GC positiver auswirken und den Unterschied im
Teillastverhalten der beiden Kreislaufe geringer ausfallen lassen.

Aufgrund des starken Einflusses des isentropen Wirkungsgrades kann hier die Aussage getroffen
werden, dass flr diese Kurve bei weiteren Untersuchungen eine genauere Annahme getroffen
werden sollte.
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7 Schlussfolgerungen

In dieser Arbeit wurden die beiden nahezu COz-freien und vielversprechenden Kreisldufe NET
Power Cycle (NC) und Graz Cycle (GC) in Volllast sowie in Teillast untersucht und verglichen.

Um eine gute Vergleichbarkeit zu gewahrleisten, wurde stark darauf geachtet, dass fir beide
Kreislaufe vergleichbare Rahmenbedingungen (Brennstoff, Kihlwassertemperatur, CO»-
Verdichtungs- und Kompressions- (CPU)-Modell, Air separation unit (ASU)-Modell, Stoffdaten,
Maschinenmodelle, und Brennkammermodell) und Annahmen (Wirkungsgrade, Druckverluste,
Gradigkeiten und Zusatzverluste) getroffen wurden.

Bei der Modellierung des NC traten Probleme mit den Stoffdaten auf, weswegen hier eine geringe
Adaption im Kreislaufmodell vorgenommen werden musste. Die Auswirkung dieser Adaption
wurde untersucht und konnte als gering bewertet werden. Fir die Auslegung der Stufenanzahl
der Turbine des NC wurden optimistische Werte angenommen, womit sich eine Stufenanzahl von
9 Stufen ergab.

Bei der Untersuchung der beiden Kreisldufe unter Volllast wurde von einem Ausgangsfall
ausgegangen, wobei die Werte dafir der Literatur entnommen wurden. Anhand dieses
Ausgangsfalls wurden die grundlegenden Unterschiede der beiden Kreislaufe aufgezeigt.
e Vor allem weisen NC und GC sehr unterschiedliche Zusammensetzungen des
Rauchgases auf. Beim NC dominiert CO:z (rund 96% Massenanteil), beim GC H20O (rund
74% Massenanteil).
e Der NC arbeitet im Uberkritischen und gasférmigen Bereich, der GC im gasférmigen
Bereich und im Zweiphasengebiet.
e Die maximale Temperatur ist beim NC deutlich niedriger als beim GC (ungefahr 1150°C
zu 1400°C), dafur ist der maximale Druck beim NC héher als beim GC (300bar zu 40bar).
e Der Massenstrom nach der Brennkammer ist beim NC mehr als dreimal so hoch wie beim
GC und auch im Rekuperator des NC wird mehr als dreimal so viel Warme wie im Heat-
Recovery-Steam-Generator des GC Ubertragen.
e Beim NC kann ein Teil der Abwarme aus der ASU genutzt werden.

Beim Vergleich der Simulation des Ausgangsfalls des NC in IPSEpro mit den Werten aus der
Literatur zeigen sich Abweichungen in der Net electric efficiency inklusive O.-Versorgung.
Interessant dabei ist, dass die unterschiedlichen Stoffdaten, die in der Simulation bzw. in der
Literatur verwendet wurden, flr einen erheblichen Anteil dieser Abweichung verantwortlich
gemacht werden kénnen. Hier besteht weiterer Bedarf an Untersuchungen, welche Stoffdaten fur
die Untersuchung der beiden Kreislaufe am geeignetsten sind.

In einem weiteren Schritt wurden die beiden Kreisldufe mithilfe der Betrachtung der Auswirkung
einzelner ProzessgréBen sowie mithilfe des IPSEpro-PSOptimize-Moduls hinsichtlich der Net
efficiency optimiert. Dabei konnten folgende Ergebnisse gewonnen werden:

e Im optimierten Fall unter Volllast ist die Net efficiency des GC mit 53,22% besser als die
des NC mit 52,72%.

e Wird die Turbine des NC konservativer (mit 10 Stufen) ausgelegt, sinkt die Net efficiency
auf 52,06%. Damit zeigt sich, dass die Stufenanzahl der Turbine eine starke Auswirkung
hat.

e Werden beim GC die isentropen Wirkungsgrade der Kompressoren C1/C2 mit 0,88 statt
mit 0,85 und die isentropen Wirkungsgrade der Kompressoren C3/C4 daflr mit 0,85 statt
0,88 angenommen, steigt die Net efficiency des GC um 0,25%-Punkte auf 53,47%.

e Schlechtere Wirkungsgrade (minus 5 Prozent beim isentropem Wirkungsgrad der
Maschinen) wirken sich beim GC starker aus als beim NC. Hier weist der NC sogar eine
bessere Net efficiency als der GC auf (50,29% zu 50,15%)

e Ein erhdhter Druckverlust (doppelt so hohe Druckverluste in den Warmetauschern und
der Brennkammer) sind fir den NC kritischer. Hier ist der GC mit 52,93% Net efficiency
deutlich besser als der NC mit 51,36%.
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e Eine Senkung der minimalen Kreislauftemperatur von 26°C auf 21°C wirkt sich beim GC
etwas positiver als beim NC aus. Die Net efficiency betragt beim GC 53,70%, beim NC
52,96%.

Far die Modellierung der Teillast wurden Teillastmodelle far die Turbinen, die Kompressoren, die
Pumpen und die Warmetauscher verwendet.

Fur die ASU und die CPU wurde aus Mangel an Erfahrungswerten die gleiche Modellierung wie
in Volllast verwendet. Fir den Rekuperator des NC musste ein vereinfachtes Teillastmodell
verwendet werden, da sonst unrealistische Temperaturdifferenzen in den Warmetauschern
aufgetreten waren.

Die Untersuchung der Teillast lieferte folgende Ergebnisse:
e Im Bereich von 90% und 80% Last unterscheiden sich die Net efficiencies des NC und
GC kaum (weniger als 0,2%).
e Mit weiter abnehmender Last zeigt der NC bessere Net efficiencies als der GC.
e Bei 50% Last weist der NC eine Net efficiency von 44,08% auf, der GC dahingegen nur
42,23%. Bei 30% Last ist der Unterschied noch gréBer: NC 37,41%, GC 34,18%.

Zwei Grunde konnten flr die stéarkere Abnahme der Net efficiency des GC gegenlber dem NC
ausgemacht werden:

e Die maximale Kreislauftemperatur kann beim GC bei einer Lastminderung von Volllast
weg nicht konstant gehalten werden und muss sofort gesenkt werden. Hingegen steigt
beim NC die maximale Kreislauftemperatur sogar bis 50% Last leicht an, bevor sie
gesenkt werden muss.

e Eine noch starkere Auswirkung hat, dass der GC héhere Leistungen bei den Turbinen wie
auch bei den Kompressoren und Pumpen als der NC aufweist. Dadurch wirkt sich die
Abnahme des isentropen Wirkungsgrads in Teillast beim GC starker aus als beim NC.

Wenn der isentrope Wirkungsgrad der Maschinen als konstant angenommen wird, zeigt der GC
zwischen 40% und 100% Last sogar um durchschnittlich 0,39% bessere Net efficiencies als der
NC.

Aus den letzten beiden Aussage lasst sich schlieBen, dass das Verhalten des isentropen
Wirkungsgrads in Teillast eine sehr starke Auswirkung auf die Net efficiency und damit auch auf
einen Vergleich der Net efficiency des NC und GC hat. Da es sich bei der Kurve, welche fir die
Modellierung dieses Verhaltens herangezogen wurde, um eine einfache Annahme handelt, sollte
fur weitere Untersuchungen das Verhalten des isentropen Wirkungsgrads in Teillast genauer
untersucht und modelliert werden. Weitere Verbesserungen der Teillastuntersuchung kénnten
weiters durch Implementieren der vollstandigen Teillastmodelle fir den Rekuperator des NC
sowie durch das Erstellen eines Teillastmodells fir ASU und CPU erzielt werden.
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