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Kurzfassung

Kurzfassung

Die vorliegende Diplomarbeit befa3t sich mit der Auslegung und Konstruktion eines ORC
Prozesses, mit einer thermischen Antriebsleistung von 20 kW. Sie wurde in Zusammenarbeit
mit der Solution Solartechnik GmbH erstellt. Als Wérmequelle werden thermische
Sonnenkollektoren eingesetzt. Ziel der Arbeit war es einen geeigneten ProzeBautbau zu finden,
verschiedene Arbeitsmittel zu untersuchen, die erforderlichen Komponenten zu dimensionieren
und eine Turbine zur Energieumwandlung zu konstruieren.

Der Wérmekraftprozel wurde als Modell in der Simulationssoftware IPSEpro abgebildet. Die
Berechnungsergebnisse dieses Modells dienten als Grundlage fiir die Turbinenauslegung. Es
wurden drei verschiedene Turbinenbauarten hinsichtlich ihrer Eignung fiir den ORC
untersucht.

Die im ProzeB eingesetzte Turbine ist einstufig, wird rein axial durchstrdomt und ist
teilbeaufschlagt. Die Schaufelgeometrien wurden nach der eindimensionalen Theorie von
Turbinenstufen berechnet. Der zu erwartende Turbinenwirkungsgrad wurde durch
Berechnungen abgeschitzt. Im Rahmen der Turbinenkonstruktion werden neben der
Gitterauslegung auch der Generatoreinbau sowie die Lagergestaltung und die
Wellenabdichtungen behandelt. AbschlieBend wurden die anfallenden Kosten fiir den ORC
analysiert.

Abstract

The diploma thesis deals with the engineering and design of an Organic Rankine cycle with 20
kW thermal power input. It has been done in cooperation with Solution Solartechnik GmbH.
Thermal solar collectors are used as heat sources. The objective was to find a capable process
configuration and to analyse different working fluids. Further, the components of the ORC
were layouted and a turbine for power generation was designed.

A model of the heat power process was built with a simulation tool called IPSEpro. The results
of the simulation were used as boundary conditions for turbine engineering. Three different
turbine types were considered to find out the most suitable version for the ORC turbine.

The proposed turbine is an axial flow turbine. It uses a partial admission and consists of one
stage. Blade geometry was calculated by the one-dimensional theory of turbine stages. The
efficiency of the turbine was estimated. Considered issues in context with the turbine
engineering are the generator integration, bearing and sealing. Finally the expenses of the ORC
were analyzed.
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Einleitung

1. Einleitung

1.1. Allgemeines

Die Firma Solution Solartechnik GmbH ist ein Unternehmen, das langjahrige Erfahrungen im
Vertrieb und in der Entwicklung von solartechnischen Komplettanlagen hat. Im Hinblick auf
die Einfilhrung von Innovationen in dieser Branche hat sich das Unternehmen entschieden
meine Diplomarbeit in Zusammenarbeit mit dem Institut fiir Thermische Turbomaschinen und
Maschinendynamik durchzufithren. Diese Arbeit soll kldren, ob es technisch als auch
wirtschaftlich mdglich ist mittels Warmeenergie aus kleinen solarthermischen Anlagen, welche
grundsdtzlich zur Wohnraumbeheizung und Warmwasserbereitung eingesetzt werden,
elektrische Energie zu erzeugen.

1.2.  Ziele

Die Ziele dieser Arbeit werden wie folgt definiert:
Qualitative Ziele:

e Darstellung des Potentials des Organic-Rankine-Cycle (ORC) Prozesses zur
Stromerzeugung im Kleinstleistungsbereich
e Vergleich verschiedener Arbeitsmedien fiir den Prozess

e Erarbeiten eines Kreisprozesses fiir das gewihlte Arbeitsmedium

Quantitative Ziele:

e Erstellung des Prozessmodells im Simulationsprogramm IPSEpro

e Auslegung und Konstruktion der Prozesskomponenten mit Schwerpunkt auf die
Turbine

e Erstellen einer Konstruktionszeichnung

e Beurteilung der wirtschaftlichen Umsetzbarkeit (Kostenabschétzung)

1.3. Ausgangssituation

In den letzten Jahren hat die Anzahl an thermischen Solaranlagen stindig zugenommen. Auch
groBBere Anlagen, welche neben der Warmwasserbereitung auch zur Heizungsunterstiitzung
eingesetzt werden, erlangen immer groBere Bedeutung. Durch diese Entwicklung gibt es
immer mehr mittelgroBe Solaranlagen, die im Winter und in der Ubergangzeit hohe Ertrige
erzielen. In den Sommermonaten jedoch sind diese nur sehr kurz am Beginn des Tages in
Betrieb und verweilen danach im Betriebszustand der Stagnation, da Warme ausschlieBlich fiir




Einleitung

die Warmwasserbereitung bendtigt wird. Es ist daher sinnvoll das Potential dieser
Stillstandszeiten zu nutzen. Diese nahezu kostenlose Wérmeenergie soll zukiinftig in
elektrische Energie umgewandelt werden. Um bestehende Solaranlagen niitzen zu kénnen ist
es sinnvoll, eine verhéltnismidBig kleine Kraftanlage zu entwickeln. Bei grofleren
solarthermischen Anlagen besteht damit die Moglichkeit mehrere Warmekraftmaschinen
nebeneinander parallel zu betreiben. Die héufigsten montierten Solarkollektoren sind als
Flachkollektoren mit hochselektiver Beschichtung ausgefiihrt. Daher ist die maximale
Antriebstemperatur des Kraftprozesses stark nach oben eingeschrinkt. Um fiir ein solches
Produkt geniigend potentielle Kunden zu gewinnen, die bereits im Besitz von bestehenden
Solaranlagen sind, soll die Warmekraftmaschine fiir ein Kollektorfeld mit einer Gréfe von ca.
40 m? ausgelegt werden. Die daraus resultierende thermische Antriebsleistung soll somit 20
kW betragen und als Ausgangspunkt fiir die Auslegung dienen. Als Kraftprozess soll der
Organic-Rankine-Cycle verwendet werden, der sich durch seinen verhiltnisméBig einfachen
Autfbau auszeichnet. Zusitzlich dazu sollen alternative Moglichkeiten untersucht werden. Die
Kernkomponente des ORC Prozesses stellt die Expansionsmaschine dar, deren Auslegung und
Berechnung in dieser Arbeit im Vordergrund stehen.
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2. Theorie der Warmekraftprozesse

In diesem Kapitel sollen die Kreisprozesse, die fiir eine Energieumwandlung in Frage
kommen, beschrieben werden. Dabei werden die beiden Kreisldufe — Organic-Rankine-Cycle
und Kalina Cycle — technisch als auch wirtschaftlich analysiert und verglichen. Des Weiteren
sollen Vor- und Nachteile definiert werden, um Erkenntnisse fiir die darauffolgende Auslegung
Zu gewinnen.

2.1. Organic Rankine Cycle (ORC)

Der ORC Prozess zeichnet sich durch seine einfache Bauweise aus und steht daher im Focus
dieser Arbeit. Im folgenden Kapitel wird dieser Kraftprozess genauer beleuchtet.

2.1.1. Aufbau und Funktionsweise des Organic Rankine Cycles

Der ORC unterscheidet sich nur in wenigen Punkten vom bekannten Clausius Rankine Cycle.
Einen signifikanten Unterschied stellt die Verwendung eines organischen Arbeitsmediums dar,
welches auch der Grund fiir seinen Namen ist. Diese organischen Arbeitsmittel besitzen héufig
eine retrograde Sattdamptfkurve. Das hat zur Folge, dass bei einer Expansion im
dampfformigen Zustand die Uberhitzung, nicht wie bei Wasser abnimmt, sondern ansteigt (s.
Kapitel 3).

Der Aufbau des ORC Prozesses ist in Abbildung 2.1 dargestellt. Dieser besteht, analog zum
Clausius-Rankine Prozess, aus einer Speiswasserpumpe zur Druckerhohung (5), einem
Verdampfer (1) bei dem die Warme von auBlen zugefiihrt wird, einer Expansionsmaschine (2),
um mechanische Arbeit zu entziechen, und einem Kondensator (3), um die
Niedertemperaturwirme an die Umgebung abzugeben.

\

: Kondensator (4) |

‘ Verdampfer (1) \l):'
L]
Speisewasserpumpe (5)
-
Yl

Abbildung 2.1: Schematische Darstellung eines einfachen ORC
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2.1.2. Wirkungsgradsteigernde Malinahmen bei Dampfprozessen

Im folgenden Unterkapitel werden unterschiedlichen Moglichkeiten zur Steigerung des
thermischen Wirkungsgrades bei Dampfkreisldufen diskutiert. Die mogliche Einsetzbarkeit
dieser Verfahren in kleinen ORC Prozessen ist maflgebend fiir die spitere Konstruktion der
Kraftanlage und sie werden daher genauer erldutert.

2.1.2.1. Ausnutzung der Temperatur- und Druckgrenzen

Wie der einschlidgigen Grundlagenliteratur der Thermodynamik zu entnehmen ist, ist der
thermodynamische Wirkungsgrad eines Kreisprozesses vom mittleren Temperaturniveau der
Wiérmezufuhr und der Wérmeabfuhr abhingig. Die maximale Temperatur der Wérmezufuhr
wird durch die Temperatur des Warmetrdgermediums, welche in diesem Fall wiederum von
der Sonnenkollektortemperatur abhéngig ist, eingeschrinkt.

Fiir die mittlere Temperatur der Wéarmeabfuhr ist die Kondensationstemperatur ma3gebend. Da
die Wirme an die Umgebung abgegeben werden muss, bestimmt diese das untere
Temperaturniveau.

Die Ausnutzung dieser Temperaturen beeinflusst somit grundsitzlich die mittleren
logarithmischen Temperaturdifferenzen der Wirmeiibertrager, die einen Kompromiss aus
Effektivitit der Wéarmeiibertragung und Baugré3e und den damit verbundenen Kosten darstellt.

2.1.2.2. Zwischenuberhitzung des Frischdampfes

Wie bereits ersichtlich wurde, ist es bei Dampfkreisprozessen sinnvoll die Warmezufuhr bei
moglichst hoher Temperatur dem Kreislauf zuzufiihren. Das bedeutet, dass das Arbeitsmedium
bei moglichst hohem Druck verdampfen soll. Feuchte Arbeitsmedien, wie z.B. Wasser haben
die thermodynamische Eigenschaft, dass bei der isentropen Expansion von {iberhitztem Dampf
die Uberhitzung abnimmt. Im Hinblick auf Wirkungsgrad und Erosion der Beschaufelung von
Dampfturbinen muss eine zu weite Expansion ins Nassdampfgebiet vermieden werden. Dies
kann durch eine Uberhitzung des Sattdampfes erreicht werden. Bei einem festgelegten
Expansionsendpunkt kann somit der Verdampfungsdruck nur mit gleichzeitigem Erhéhen der
Uberhitzung gesteigert werden [1]. Dieser Zusammenhang wird in Abbildung 2.2a
veranschaulicht.
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Abbildung 2.2: t-s Diagramme von Dampfprozessen [1]

Da jedoch der Uberhitzungsendtemperatur werkstofftechnische Grenzen gesetzt sind, wird die
s.g. Zwischentiiberhitzung eingesetzt. Hierbei kommt es nach einer ersten Teilexpansion zu
einer erneuten Warmezufuhr bei niedrigerem Druckniveau (siche Abbildung 2.2b). Da diese
Methode einen groBen baulichen Mehraufwand zur Folge hat, ist die Anzahl der
Zwischeniiberhitzerstufen aus wirtschaftlichen Uberlegungen stark eingeschrinkt. Vor allem
bei kleinen Dampfkraftwerken wird daher diese Methode aus wirtschaftlicher Sicht nicht
einsetzbar sein.

Bei trockenen Arbeitsmitteln (s. Kapitel 3) flihrt eine Zwischeniiberhitzung bei vorgegebener
Maximaltemperatur jedoch nicht zu einer Steigerung des Wirkungsgrades. Diese Eigenheit der
retrograden Sattdampflinie hat die Auswirkung, dass der Sattdampfprozess die zugfiihrte
Wiérme mit einem hoheren Wirkungsgrad in Arbeit umwandelt als der Heildampfprozess.
Diese Aussage wird durch die Veroffentlichung von T.C. Hung bestitigt [2].

2.1.2.3. Regenerative Speisewasservorwarmung — Rekuperation

Die Erwdrmung des Kreislaufmittels von Kondensationstemperatur auf Verdampfungs-
temperatur stellt im Kreislauf eine Warmezufuhr auf geringem Temperaturniveau dar. Dieser,
den Wirkungsgrad mindernden Gegebenheit kann durch eine Regnerativvorwidrmung
entgegengewirkt werden. Bei diesem Verfahren wird Dampf aus der Turbine entnommen und
vor dem Verdampfer dem Speisewasser beigefiigt. Die Kondensationswarme des noch nicht
vollstindig entspannten Dampfes wird auf das Speisewasser iibertragen [1].

Eine weitere Moglichkeit zur ,,Carnotisierung® ist die Rekuperation. Sie ldsst sich vor allem
bei trockenen Arbeitsmedien effektiv einsetzen. Selbst bei isentroper Expansion ldsst sich eine
Uberhitzung nach der Entspannung in der Turbine nicht vermeiden. Diese verhiltnismiBig
grofle Temperaturdifferenz zwischen Expansionsendtemperatur und Kondensationstemperatur
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kann mit relativ einfachen Mitteln genutzt werden. Durch FEinsatz eines s.g. internen
Wairmetauschers (Rekuperator) kann ein groBer Teil dieser Wérme zur Vorwédrmung des
Speisewassers verwendet werden.

Wird ein Rekuperator eingesetzt, miissen der Verdampfer und der Kondensator geringere
Wirmeleistungen T{bertragen. Somit verringert sich die BaugroBe dieser beiden
Wirmeiibertrager.

Die Wirkungsgradsteigerung mittels Speisewasservorwarmung ist daher gut geeignet fiir den
Einsatz im ORC Bereich. Zusitzlich stellt die verhiltnisméBig einfache technische Umsetzung
mittels eines geeigneten Wérmetauschers keine signifikante Erhohung der Herstellungskosten
dar.

2.2. Kalina Cycle®

Im folgenden Kapitel wird der Aufbau und die Funktionsweise des Kalina Prozesses erklért.
AuBerdem wird geklart, ob sich dieses Verfahren fiir Kleinstanlagen eignet.

Bei den Kalina Prozessen handelt es sich um eine Reihe von Kraftwerksprozessen, welche alle
ein Gemisch von Ammoniak und Wasser als Arbeitsmittel besitzen. Diese beiden Stoffe bilden
ein zeotropes Gemisch. Das Charakteristikum dieser Gemische sind die nicht isotherm
verlaufende Verdampfung und Kondensation. Im Kalina Prozess gibt es jedoch keine
Verdampfung oder Kondensation im eigentlichen Sinn. Die beiden Phaseniibergénge werden
durch die Absorption und Desorption ersetzt. Unter Absorption versteht man in diesem Fall
das Losen von gasformigem Ammoniak in Wasser. Bei diesem Vorgang wird die s.g.
Absorptions- oder Losungswirme frei. Die Desorption stellt den umgekehrten Vorgang dar.
Bei wird das Ammoniak aus dem Losungsmittel durch Wéarmezufuhr ausgetrieben.

Die Temperaturdnderung bei den Phaseniibergdngen fithrt zu einer effizienteren
Wirmeiibertragung zwischen Warmequelle und Arbeitsmedium. Eine Warmeiibertragung im
Gegenstromprinzip mit einem Ammoniak-Wassergemisch wird in Abbildung 2.3
veranschaulicht.
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Abbildung 2.3: Warmiibertagung bei Kalina Prozess [3]

Die Vielzahl der Kalinaprozesse geht zuriick auf eine Reihe von Patenten, die den russischen
Ingenieur Dr. Alexander Kalina im Zeitraum von 1982 — 2004 [4] erteilt wurden. Heute hélt
diese Patente das Unternehmen Exergy Technologies Corp., mit Sitz in Kalifornien.
Europédische Lizenznehmer einzelner Verfahrenstypen sind z.B. die Konzerne M+W und
Siemens.

Derzeit wird der Kalina Cycle sehr selten eingesetzt. Vor allem wird diese Technologie im
Bereich der Geothermie in Leistungsbereichen von mehreren MW verwendet. Ein dort weit
verbreiteter Verfahrenstyp ist der KCS 34 (Kalina Cycle System), der im folgenden Absatz
exemplarisch erldutert wird.

2.2.1. Funktionsbeschreibung

Der schematische Aufbau des Kalina Verfahrens KCS 34 wird in Abbildung 2.4. gezeigt.
Grundsitzlich liegen drei Konzentrationen des Stoffgemisches vor. Die mittlere Konzentration
wird Grundlosung genannt. Durch die Trennung von Dampf und Fliissigkeit des
Zweiphasengemisches im Seperator entsteht eine ammoniakreiche- und eine ammoniakarme
Losung.

Die zur Verfligung stehende Wirme gelangt zuerst in den Desorber und anschlieBend in den
Vorwirmer. In diesen Wirmetauschern wird Wiarmeenergie auf die Grundlosung iibertragen.
Die aus dem Desorber austretende Grundlosung wird im Seperator getrennt. Der
ammoniakreiche Dampf wird in der Turbine entspannt, welche den Generator antreibt. Die
ammoniakarme Fliissigkeit wird in den Hochtemperatur-Rekuperator geleitet, um dort einen
Teil der Warme auf die Grundlosung zu iibertragen. AnschlieBend wird die ammonikarme
Fliissigkeit in einer Drossel an das Druckniveau nach der Turbine angepasst und dem
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entspannten Dampf am Turbinenaustritt beigemischt. Bei diesem Mischvorgang handelt es sich
um eine Absorbtion. Ein Teil der dabei freiwerdenden Wéirme wird durch den
Niedertemperatur-Rekuperator zuriick an die Grundldsung iibertragen. Im Absorber wird das
Ammoniak wieder vollstindig in Wasser gelost. Die dabei abzugebende Losungswéirme wird
mittels Kiihlkreislauf an eine Warmesenke abgefiihrt. Es liegt wieder eine Grundlésung vor,
die durch eine Pumpe wieder auf das Hochdruckniveau gebracht wird und durch die
Rekuperatoren und den Vorwarmer erwarmt wird.
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Abbildung 2.4: Kalina - Kreislauf KCS 34 [5]

2.2.2. Anwendbarkeit bei Kleinstprozessen

Bisher durchgefiihrte Arbeiten [4] haben sich bereits detailiert mit dem Vergleich von Kalina-
und ORC-Prozessen beschiftigt. Je nach Anwendungsfall wird einer der beiden Prozesse
bevorzugt. Speziell bei geringer Quellentemperatur wird dem Kalinaprozess eine hohere
Effizienz zugesagt [4].

Ammoniak-Wasser Prozesse bergen jedoch gewisse Unsicherheiten und Risiken. Auflerdem
liegen bei Kalinaprozessen, im Vergleich zum ORC, weniger Betriebserfahrungen vor [6].
Basierend auf Erkenntnisse aus dem Dauerbetrieb berichten die Betreiber einer Kalina Anlage
in Island von einigen Schwierigkeiten [7]. Neben Problemen mit dem Seperator erweisen sich
Wairmetauscherauslegungen mittels logarithmischer Temperaturdifferenz bei Ammonik —
Wasser Gemischen als unzulénglich. Vier Jahre nach der Inbetriebnahme dieser Anlage musste
die Turbine wegen Korrosionsschiden ausgetauscht werden. Ungewissheit herrscht auch {iber
die Haltbarkeit bzw. Zersetzung des Arbeitsmediums [8]. Das ausschlaggebende Argument,
weshalb dieser Prozess im Kleinstanlagenbereich nicht wirtschaftlich einsetzbar ist, griindet
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auf dem essentiell hoheren apparativen Aufwand im Vergleich zum ORC. Die Anzahl der
Wairmetauscher und Armaturen ist beim einfachen ORC entscheidend geringer.

2.3.  Wahl des Kreisprozesses

In den vorherigen Kapiteln wurden die zur Auswahl stehenden Kreisprozesse beschrieben und
analysiert. Nach meiner Studie der vorhandenen Gegeniiberstellungen von Vor- und
Nachteilen dieser Verfahren hat sich herausgestellt, dass die Vorgabe des Auftraggebers
meiner Diplomarbeit, den Prozess als ORC auszufiihren, gerechtfertigt ist. Die wirtschaftliche
Umsetzung eines Kleinstkaftwerks wird maf3geblich davon abhidngen, ob es moglich ist, mit
wenigen Standardkomponenten und wenigen Regelparametern einen effizienten Kreisprozess
zu finden. Die aussichtsreichere Technologie wird bei diesem Anwendungsfall der Organic
Rankine Cycle sein. Die folgenden Kapitel dieser Arbeit beziehen sich daher ausschlieBlich auf
den ORC. Der Kalina-Prozess wird nicht weiter behandelt.
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3. Auswahl des Arbeitsmediums fiir den ORC

In diesem Abschnitt der Diplomarbeit werden die Faktoren und Eigenschaften definiert, die fiir
die Auswahl des Arbeitsmittels von Bedeutung sind. Dabei werden potentielle Arbeitsmedien
anhand dieser Charakteristiken verglichen. Die Auflistung der Ergebnisse veranschaulicht die
Entscheidungsfindung.

Organische Arbeitsmedien gehoren meist den Gruppen der Parafine, Alkane, heterozyclischen
Verbindungen und Alkohole an [4]. Es werden auch zeotropische und azeotropische
Stoffgemische eingesetzt. Zeotrope Gemische konnen wegen ihrer nicht isothermen
Phaseniibergéinge an die Warmequellen angepasst werden. Vor allem der Massenstrom des
Wirmetrdgermediums kann dadurch entscheidend optimiert werden. Siloxane, wie zum
Beispiel Octamethyltisiloxan (MDM), werden synthetisch hergestellt und finden auch in ORCs
Anwendung. Sie werden jedoch bei Anlagen mit hoheren Antriebstemperaturen, die z.B. bei
Einbindungen in Blockheizkraftwerken oder bei der Prozessabwiarmenutzung auftreten,
eingesetzt. Da bei der angestrebten Nutzung von Solarenergie durch Flachkollektoren mit
wesentlich geringeren Temperaturen der Warmequelle zu rechnen ist, sind Siloxane in diesem
Fall ungeeignet und werden in den folgenden Kapiteln nicht weiter behandelt.

Ein wesentliches Unterscheidungskriterium fiir ORC Arbeitsmittel ist die Steigung der
Sattdampflinie im Ts-Diagramm. Besitzt diese Linie eine negative Steigung, so spricht man
von einem s.g. feuchten Arbeitsmittel. Kreisldufe, die mit feuchten Medien arbeiten, erfordern
immer eine gewisse Uberhitzung, um iibermiBige Kondensation in der Turbine zu vermeiden.
Trockene Arbeitsmittel weisen eine Sattdampflinie mit positiver Steigung auf. Sie besitzen die
Eigenschaft der Zunahme der Uberhitzung bei einer isentropen Entspannung. Es besteht somit
keine Kondensationsgefahr in der Turbine. Insbesondere bei Kleinstturbinen ist
Tropfchenbildung in der Turbine unbedingt zu vermeiden.

Mit der Frage nach dem optimalen Arbeitsmedium fiir ORCs hat man sich bereits am Institut
fiir Verfahrens- und Energietechnik an der Universitét fiir Bodenkultur ausgiebig beschéftigt.
Die Veroftentlichung ,,Workingfluids for low-temperature organic Rankine cycles* [9] hat als
Kern der Arbeit die Berechnung von Kreisldufen mit unterschiedlichen Arbeitsmedien, deren
Randbedingungen aus Vergleichszecken konstant gehalten werden.

Festgehaltene Parameter sind:

e Maximale Fluidtemperatur

e Kondensationstemperatur

e Kleinste Temperaturdifferenz beim Rekuperator
e Generator- und Pumpenwirkungsgrad

¢ Generatorleistung

10
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Verschiedenste Arbeitsmedien werden anhand dieses Prozesses verglichen. Bedingt durch die
unterschiedlichen kritischen Temperaturen und Steigungen werden die Prozesse als
tiberkritisch, mit Uberhitzung oder ohne Uberhitzung ausgefiihrt.

Die maximale Temperatur des Arbeitsmediums bei diesem Referenzprozess ist mit 100 °C
festgelegt. Als minimale Temperatur bzw. Kondensationstemperatur wird 30 °C angesetzt. Fiir
die Berechnung der Volumen- und Massenstrome wird eine elektrische Nettoleistung von 1
MW angenommen. Da diese Parameter fiir eine Prozessfilhrung mit Luftkondensator als
Wiérmesenke und einen Wiarmetrdgerkreislauf als Warmequelle als realistisch anzusehen sind,
konnen die Ergebnisse dieser Publikation als Entscheidungsgrundlage herangezogen werden.

Zusitzlich zu den Arbeitsmitteln, wie sie in ,,Workingfluids for low-temperature organic
Rankine cylces™ [9] behandelt werden, soll ein Kéltemittel des Herstellers Solvey untersucht
werden. Da dieses Medium bereits in einigen Niedertemperatur - ORCs erfolgreich eingesetzt
wird [10], soll dieses Produkt in die Betrachtung miteinbezogen werden. Es handelt sich dabei
um ein azeotropes Gemisch aus einem Fluorkohlenwasserstoff und Perfluorpolyether mit dem
Markennamen Solkatherm© SES36. Das Medium dieses Herstellers verspricht vor allem
sicherheitstechnische Vorteile gegentiber anderen Arbeitsmedien.

Um dieses Fluid thermodynamisch mit den Anderen vergleichen zu kénnen, wurde der bereits
erwidhnte Vergleichsprozess mit der Software Solkane des Herstellers modelliert und
ausgewertet. Die Kenndaten der iibrigen Fluide wurden, falls nicht gesondert angefiihrt, aus
der werden aus der Veroffentlichung von B. Saleh [9] entnommen und sind in der Tabelle 3-1
angefiihrt. Die Medien in dieser Tabelle sind aufsteigend nach den kritischen Temperaturen
geordnet.

11
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Tabelle 3-1: Kenndaten von Arbeitsmitteln mit und ohne internen Wéarmetauscher [9]

Arbeitsmittel Nth Nth Volumenstrom | Expansions-
ohne IHX mit IHX Frischdampf verhaltnis
[%0] [%0] [m?/s] [-]
R134a 7,74 - 0,656 2,357
R227ea 9,2 - 0,423 4,93
R152a 922 9,71 0,599 2,86
RC318 10,55 11,75 0,305 7,76
RC270 8,86 0,761 2,18
RE170 9,68 10,13 0,587 2,896
CF;l 10,93 - 0,512 3,537
R236fa 11,63 12,14 0315 7,54
RE245mc 11,84 12,72 0,411 7,314
R600a 12,12 12,43 0,359 5,854
R236ea 12,02 12,83 0,384 7,47
RE134 12,56 - 0,374 7,173
CsFis 10,49 13,10 0,701 8,89
R600 12,58 13,04 0,454 5,899
R245fa 12,52 13,07 0,468 7,61
R338mccq 11,84 13,30 0,659 8,436
neoCsHj; 12,20 13,37 0,598 6,204
RE347mcc 11,72 13,49 0,799 8,104
RE245 12,59 13,59 0,411 8,208
RE245ca 12,79 13,47 0,619 7,88
R601a 12,75 13,76 0,865 6,793
R601 12,91 13,84 1,007 7,274
n-hexane 13,00 14,14 2,113 9,605

12
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3.1. Thermodynamischer Wirkungsgrad

Zunichst wird das Qualitdtsmerkmal des thermischen Wirkungsgrades eines Prozesses
betrachtet. Dieser Wirkungsgrad steht im Verhiltnis zum theoretisch moglichen Wirkungsgrad
nach dem Vergleichsprozess nach Carnot und wird nach Gleichung (3.1) berechnet. Bei
isothermer Warme Zu- und Abfuhr mit den oben erwéhnten Temperaturgrenzen (100 °C / 30
°C) betragt dieser 18.8 %.

Tab

Ne=1 T, 3.1
Das Kaltemittel R601 (n — Pentan) erreicht im Vergleich (s. Tabelle 3-1) den zweithdchsten
thermischen Wirkungsgrad sowohl mit als auch ohne Rekuperator. Die Wirkungsgrade
betragen 12,91 % und 13,84%. Das Fluid n-Hexan erreicht in diesem Ranking einen um 0,3 %
hoheren Wirkungsgrad. Da fiir dieses Arbeitsmedium keine Stoffdaten fiir die Simulation
verfiigbar waren wurde dieses Arbeitsmittel nicht ndher untersucht. Hinsichtlich des héheren
Wirkungsgrades wire es sinnvoll n-Hexan in weiterfiihrenden Studien genauer zu untersuchen.
Das Kiltemittel der Fa. Solvey SES 36 erreicht im Vergleichsprozess mit Rekuperator einen
noch hoheren Wirkungsgrad als n-Hexane. Dieser betragt 15,15 %. Die Begriindung dafiir liegt
im gednderten Enthalpiegefille bei der Expansion. Die Turbinenaustrittstemperatur ist bei SES
36 um 7,5 K hoher als bei Pentan. Die dadurch hohere Rekuperatorwédrmeleistung fiihrt zu
einer Wirkungsgradsteigerung. Bei einer Kreislaufausfithrung ohne internen Wérmetauscher ist
kein signifikanter Unterschied des thermischen Wirkungsgrades zwischen n — Pentan und
SES36 feststellbar.

3.2. Volumenstrome

Fiir die Auslegung der Turbine spielen die Volumenstrome eine entscheidende Rolle. Da es
sich bei der auszulegenden Maschine um eine Kleinstturbine mit sehr geringer Leistung
handelt, werden folglich sehr kleine Volumenstrome verarbeitet. Hierbei werden die zu
durchstromenden Querschnitte derart klein, dass Probleme beziiglich der Schaufelldnge
auftreten konnen. Umso wichtiger ist es nun im Vorfeld der Turbinenauslegung ein
Arbeitsmedium auszuwéhlen, welches einen verhidltnismédBig groBen Frischdampf-
volumenstrom verursacht. In der Abbildung 3.1 werden die thermischen Wirkungsgrade und
Frischdampfvolumenstrome verschiedener Arbeitsmittel gegeniibergestellt. Diese Darstellung
lasst erkennen, dass die bereits durch ihre Wirkungsgrade favorisierten Medien n - Pentan und
SES 36 die hochsten Volumenstrome erreichen. Der erreichte Frischdampfstrom bei n — Pentan
von 987 1/s ist jedoch deutlich hoher als der von SES 36. Dieser betragt bei dem betrachteten
Kreislauf 892 I/s.

Ein weiteres Kriterium in Bezug auf Volumenstrome stellt das Expansionsverhiltnis dar. Eine
Gegeniiberstellung dieses Verhiltnisses mit dem thermischen Wirkungsgrad wird in Abbildung
3.2 dargestellt. Dabei ist zu erkennen, dass Medien mit hohen Wirkungsgraden hohe

13
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Expansionsverhiltnisse mit sich bringen. Allgemein ldsst sich somit feststellen, dass hohere
Volumenstromverhéltnisse groBere Enthalpiegefdlle verursachen und somit anzustreben sind.
Hinsichtlich der Auswirkungen auf die Konstruktion einer Turbomaschine fiir den Kreislauf ist
ein zu grofles Expansionsverhéltnis jedoch nicht anzustreben, da dies hidufig zu Problemen in
der Auslegung fiihrt.

In der Literatur [11] trifft man auf die Forderung nach kleinen Abdampfvolumenstrémen. Der
Grund dafiir ist, der Volumenstrom nach der
Kondensationseinrichtung bestimmt. Bei der hier vorliegenden Leistungskategorie ist das
Problem von zu grofBlen, und folglich zu teuren Kondensationseinrichtungen durch zu hohe

dass Turbine die Baugrofe der

Volumenstrome wenig relevant fiir die Entscheidungsfindung.
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Abbildung 3.1: Thermischer Wirkungsgrad vs. Volumenstrom des Vergleichsprozesses [9]
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3.3. Druckniveaus im ORC

Das Raoult’sche Diagramm stellt eine zusitzliche Modglichkeit da, um verschiedene
Arbeitsmedien zu vergleichen. Diese spezielle Form ermdglicht es Dampfdruckkurven als
Geraden in einem Diagramm darzustellen. Somit ist es mdglich bei gegebenen Verdampfungs-
und Kondensationstemperaturen, die resultierenden Hoch- und Niederdriicke des ORCs
abzulesen. Eine solche Darstellung von potentiellen Arbeitsmedien findet man in der
Abbildung 3.3. Die Steigung der Dampfdruckgeraden im Raoult’schen Diagramm ist nach der
Herleitung von Clausius und Clapeyron [12] direkt proportional der Verdampfungsenthalpie
und indirekt proportional der Volumsdifferenz. Direkte Riickschliisse auf die Eignung als
Arbeitsmedium aus der Steigung im Diagramm zu ziehen, ist jedoch nicht zielfiihrend.
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Abbildung 3.3: Raoult’sches Diagramm verschiedener Arbeitsmittel

Eine gewisse Bedeutsamkeit fiir den baulichen Aufwand, der fiir die Herstellung eines ORC
getrieben werden muss, hat die Hohe das Druckniveaus, bei dem die Kondensation stattfindet.
Dabei ist es relevant, ob dieser Druck iiber oder unter dem atmosphérischen Druck liegt. Je
nach dem é&ndert sich die Abdichtungsrichtung. Liegt der Kondensationsdruck iiber dem
Umgebungsdruck konnen Gase aus der Umgebung nicht in den Kreislauf eindringen.
Arbeitsmittel, dass durch Leckagen nach auflen verloren geht, muss gegebenenfalls dem
Prozess wieder zugefiihrt werden. Bei Kondensation unter Umgebungsdruck konnen nicht
kondensierbare Gase in den Kreislauf eindringen. Diese miissen mittels entsprechender
Entgasungsvorrichtung aus dem Kreisprozess wieder ausgeschieden werden.
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Iso-Butan, n- Butan und R245fa sind beispielsweise Kaltemittel, deren Dampfdriicke bei einer
Temperatur von 30°C iiber dem atmosphdrischen Druck liegen. Weit unter dem
Umgebungsdruck liegt hingegen n — Hexan. Der Dampfdruck von n — Pentan befindet sich
leicht unter Umgebungsdruck. In Tabelle 3-2 sind Dampfdriicke von moglichen Kéltemitteln
aufgelistet.

Tabelle 3-2: Dampfdriicke méglicher Arbeitsmedien

Fluid Kaltemittel- | Dampfdruck bei | Dampfdruck bei
bezeichung 30°C [bar] 100°C [bar]

n — Hexan 0,250 2,481

n — Pentan R601 0,828 5,963
Solkatherm® SES36 0,830 6,320
Pentafluorpropan R245fa 1,230 9,434

n — Butan R600 2,850 15,29

Iso — Butan R600a 4,038 15,74
Propan R290 10,80 20,00 (tiberkritisch)

Neben dem Kondensationsdruck ist auch der Verdampfungsdruck bei der Fluidauswahl zu
beriicksichtigen. Hier wiirden hohe Driicke hohe Kosten bei der Herstellung verursachen.
Zusitzlich ist zu beachten, dass der Gesetzgeber abhingig von auftretenden Driicken
unterschiedliche sicherheitsrelevante Vorschriften erteilt. Ziel ist es Medien zu finden, die
moderate Verdampfungsdriicke besitzen. In Hinsicht auf die Verrohrung der Komponenten
sind Kreisldufe, bei denen Standardrohrmaterialen verwendet werden kdnnen, zu bevorzugen.

3.4. Umwelteinflisse und Sicherheit

Um einen langfristigen Einsatz des Arbeitsmittels sicherzustellen, sollen dessen negative
Einfliisse auf die Umwelt so gering wie mdglich sein. Speziell der Einsatz von fluorierten
Kohlenwasserstoffen als Kéltemittel ist in der Zukunft wegen deren Treibhauspotential
fraglich [13]. Sie sollen daher wenn moglich nicht eingesetzt werden. Um die Arbeitsmittel
miteinander vergleichen zu konnen, werden deren Umweltfaktoren, ODP (ozone depletion
potential) und GWP, (global warming potential) in der Tabelle 3-2 gegeniiber gestellt. Die
angefiihrten Arbeitsmittel besitzen kein ODP da diese kein ozonschichtschiddigendes Chlor
enthalten. SES 36 und Pentaflourporpan weisen durch ihre Fluorverbindungen ein, um
vielfaches, hoheres Treibhauspotential auf als die reinen Kohlenwasserstoffe Propan, Butan,
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Pentan und Hexan. Aus dieser Sicht sind somit die reinen Kohlenwasserstoffe als
Arbeitsmedium zu bevorzugen.

Tabelle 3-3: ODP und GWP von Arbeitsmitteln

Fluid ODP GWP10
n — Hexan 0 3

n — Pentan 0 20
Solkatherm® SES36 | 0 890
Pentafluorpropan 0 950

n — Butan 0 3

Iso — Butan 0 3
Propan 0 3

Fiir die Sicherheit einer ORC — Anlage sind im Wesentlichen die toxischen Eigenschaften,
sowie die Brennbarkeit bzw. die Explosionsgefahr von Bedeutung. Durch den Verband
ASHRAE (American society of heating, refrigerating and air-conditioning engineers) werden
diese Faktoren mit Hilfe des Standards 34 klassifiziert. Dieser Standard definiert folgende
sechs Sicherheitsklassen, welche in der Tabelle 3-4 angefiihrt sind.

Tabelle 3-4: ASHRAE 34 Sicherheitsklassen

nicht giftig giftig
leicht entflammbar A3 B3
schwer entflammbar A2 B2
nicht entflammbar Al B1

Welche Sicherheitsklassen den potentiellen Arbeitsmitteln zugeordnet sind, ist in Tabelle 3-5
ersichtlich. Die Sicherheitsklassifizierung nach ASHRAE ist grundsétzlich nur fiir
Arbeitsmittel der Kéltetechnik vorgesehen, deshalb gibt es laut Hersteller des Arbeitsmediums
SES 36 fiir deren Fluid keine offizielle Sicherheitsklasse. Angesichts der relevanten
Eigenschaften entspricht es der Klasse A2.
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Tabelle 3-5: Sicherheitsklassen von Arbeitsmitteln

Fluid ASHRAE Sicherheitsklasse
n — Hexan A3

n — Pentan A3
Solkatherm® SES36 (A2)
Pentafluorpropan B1

n — Butan A3

Iso — Butan A3

Propan A3

Die Angaben in Tabelle 3-5 lassen darauf schlieBen, dass ein GroBteil der betrachteten
Arbeitsmedien leicht oder zumindest schwer entflammbar sind. Fiir einen sicheren Einsatz
dieser Fluide werden entsprechende MalBnahmen hinsichtlich des Explosionsschutzes
erforderlich sein. Um abschdtzen zu konnen, in welchem Umfang etwaige Absicherungen
notwendig sind, werden diese Eigenschaften ndher betrachtet. In der Tabelle 3-6 werden die
Kennwerte Ziindtemperatur, Explosionsgrenzen (UEG, OEG) und die minimale Ziindenergie
(MIE) gegeniibergestellt. Es ist ersichtlich, dass die Explosionsgrenzen und Ziindenergien der
Kohlenwasserstoffe sich nicht bedeutend unterscheiden. Hinsichtlich der Ziindtemperatur gibt
jedoch beachtliche Unterschiede. Erwdhnenswert ist, dass das Stoffgemisch SES 36 keine
Zindtemperatur besitzt. Dieses Medium befindet sich bei Normalbedingungen [14] (1,013 bar,
0 °C) im flissigen Zustand und ist dabei nicht entflammbar. Im dampfférmigen Zustand
konnen jedoch zusammen mit Luft leicht entziindliche bzw. explosionsfahige Gasgemische
entstehen. Die zur Ziindung mindestens erforderliche Ziindenergie dieser Gasgemische ist
jedoch im Vergleich mit den Kohlenwasserstoffen um ein Vielfaches hoher.
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Tabelle 3-6: Auflistung von Kennwerten entflammbarer Stoffe [15],[16]

Fluid Zundtemperatur UEG OEG MIE
in °C in Vol.- % in Vol.- % inmJ
n — Hexan 240 °C 1,2 7,4 0,29
n — Pentan 285 °C 1,4 8 0,22
Solkatherm® SES36 - 3,9 11,7 130
n — Butan 365 °C 1,4 9,4 0,25
Iso — Butan 460 °C 1,5 9,4 0,25
Propan 490 °C 1,7 10,9 0,26

3.5. Weitere Aspekte

Ein in dieser Arbeit bislang noch nicht diskutiertes Thema betrifft die Wérmeiibertragung in
den Wirmetauschern. Das verwendete Medium sollte idealerweise eine hohe spezifische
Wiérmekapazitéit, hohe Warmeleitfahigkeit und eine geringe Viskositit sowohl im fliissigen als
auch im gasformigen Zustand aufweisen. Diese StoffgroBen sind fiir den fliissigen
Aggregatszustand in der Abbildung 3.4 aufgetragen. Es ist erkennbar, dass die reinen
Kohlenwasserstoffe wegen ihren hohen spezifischen Wirmekapazititen und geringen
Viskositidten zu bevorzugen sind. Bei den Warmleitfahigkeiten sind keine gro3en Unterschiede
zwischen den Medien feststellbar.

Zusitzlich zu den bereits genannten Einflussfaktoren auf die Auswahl des Mediums gibt es
weitere Kriterien, die beachtet werden miissen. Es ist zum Beispiel fiir die Auswahl von
Dichtungen entscheidend, mit welchen Materialen das Medium kompatibel ist. Vor allem im
Bereich der Kunststoffe konnen leicht Inkompatibilititen auftreten. Ebenfalls wiirden
korrosive Arbeitsmittel wesentliche Nachteile in der Materialauswahl verursachen, das sie den
Einsatz von hochwertigsten Materialen verlangen. Die Herstellkosten der ORC — Anlage
wiirden dadurch erheblich ansteigen. Auch die thermische und chemische Bestdndigkeit soll
langfristig gewdhrleistet sein.
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Abbildung 3.4: Relevante Stoffdaten fir die Warmeubertragung

3.6. Festlegung des Arbeitsmittels

In diesem Abschnitt wird aufbauend auf den Erkenntnissen der vorangegangenen Kapitel ein
Medium ausgewaihlt, welches am geeignetsten fiir die gegenwértigen Anforderungen ist. Die
getroffene Entscheidung wird begriindet. Dabei werden das Verhalten und die Eigenschaften
des bevorzugten Arbeitsmittels genauer betrachtet.

In Anbetracht der Erkenntnisse {iber die Besonderheiten und Charakteristiken der betrachteten
Arbeitsmedien werden zwei Medien weiter betrachtet. Als favorisiertes Medium wird der
Reinstoff n — Pentan als Vertreter der Kohlenwasserstoffe in der Prozess-Untersuchung weiter
verfolgt. Als Erginzung soll das Gemisch SES36, welches hauptsdchlich aus fluorierten
Kohlenwasserstoffen besteht, betrachtet werden.

Es gibt zwei primédre Argumente, die fiir den Einsatz von n — Pentan sprechen. Erstens ist der
thermische ~ Wirkungsgrad des Vergleichsprozesses mit internem  Warmetauscher
vergleichsweise hoch. Zweitens besitzt dieser Prozess mit n — Pentan als Kreislaufmedium den
hochsten Frischdampfvolumenstrom. Diese Eigenschaft erweist sich spéter (s. Kapitel 6) als
wichtige Basis dafiir, dass eine Turbomaschine mit akzeptablen Kenngroen entworfen werden
kann. Als sekundédre Vorteile von n- Pentan sind z.B. die moderaten Druckniveaus im
Kreislauf zu bezeichnen. AuBlerdem spricht der, im Vergleich zu Fluorkohlenwasserstoffe,
geringe GWP,o0 Wert fiir dessen Verwendung. Lediglich die Eigenschaften beziiglich
Brennbarkeit und Explosionsfahigkeit stellen einen Nachteil dar. Da n-Pentan bereits in
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Anlagen erfolgreich eingesetzt wird [9], diirfte dieses unglinstige Attribut zu keinen
ernsthaften =~ Problemen  filhren. Um  den  Einsatz  von  Sicherheits-  und
Uberwachungseinrichtungen einer Anlage so gering wie mdglich zu halten, wird alternativ
SES36 fiir den Einsatz in Betracht gezogen. Dieses Medium befindet sich laut Hersteller in der
ASHRAE Sicherheitsklassifizierung eine Kategorie unter n-Pentan. Zusitzlich kann wegen der
hoheren Turbinenaustrittstemperatur mehr Wérmeenergie im Rekupator libertragen werden.
Somit wird ein hoherer thermodynamischer Wirkungsgrad im vergleich zu n-Pentan erzielt.
Ein erwéhnenswerter Nachteil ist hier jedoch das hohe ,,Global warming potential, das durch
Existenz von Fluor in der Verbindung verursacht wird.
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4. Prozesssimulation

In diesem Kapitel wird die Entwicklung eines Modells erldutert, welches den Prozess zur
Energieumwandlung abbildet. Die Bildung des Modells stellt den ersten Schritt fiir die
Dimensionierung und Berechnung des Kreisprozesses dar, ermoglicht Prozessstudien und dient
als Grundlage fiir die Auslegung der benétigten Turbomaschine.

4.1. Simulationssoftware IPSEpro

Das Prozessmodell wurde mit Hilfe der Softwarelosung IPSEpro der Fa. Simtech erstellt.
IPSEpro wird in der Dokumentation des Programmmoduls PSE (Process Simulation
Environment) wie folgt beschrieben:

IPSEpro ist eine hoch flexible und umfassende Umgebung flir das Modellieren und die Analyse
von Prozessen in der Energietechnik, Verfahrenstechnik, und vielen anderen Bereichen.
IPSEpro wurde mit dem Ziel entwickelt Probleme zu l6sen, welche aus Netzwerken von
diskreten Komponenten und deren bestehenden Verbindungen bestehen. Mit IPSEpro erstellen
Sie Modelle von beliebigen Prozesssystemen. Diese bestehen aus Komponenten, enthommen
aus einer Standard-Bibliothek oder aus Modellen, die selbst erstellt wurden. Keine
vordefinierten Prozessmodelle schrénken die Flexibilitat des Pakets ein.[17]

IPSEpro ermdglicht Flexibilitat, auf zwei Ebenen:

e Komponentenebene:

IPSEpro ermdglicht uneingeschrankte Flexibilitait bei der Definition der
Charakteristiken der Komponentenmodelle, die zur Modellierung von Prozessen
benotigt werden. Dies ermdglicht, Komponenten-Modellbibliotheken genau nach den
Anforderungen lhrer Anwendung zu bauen. Der Modellbau ist einfach und interaktiv.
Sie gestalten Ihre Modelle mathematisch und grafisch innerhalb IPSEpro's Model
Development Kit (MDK). Falls erforderlich konnen Sie auch vorhandene
Komponenten von der Standard-Modellbibliothek verandern und anpassen.[17]

e Prozessebene:

IPSEpro ermdglicht groRBe Freiheiten bei der Anordnung von verfugbaren
Komponenten, um ein Prozesssschema zu konstruieren. Eine grafische
Benutzeroberflache vereinfacht und beschleunigt erheblich die Entwicklung von
Prozessen, Regelungen und die Pr&sentation der Berechnungsergebnisse. Um ein
Prozessmodell mit IPSEpro's Process Simulation Environment (PSE) zu erzeugen,
kann das Komponentensymbol aus der Bibliotheksleistein das Projektfenster gelegt
werden und durch definiertes Verknipfen mit Strémen und anderen Komponenten zu
einem Verfahrensschema ausgebaut werden. Numerische Daten und Ergebnisse der
Berechnung werden direkt im Projektfenster eingegeben und angezeigt.[17]
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In IPSEpro kann das Verhalten der einzelnen Bausteine von Prozessen, von Teilprozessen
und / oder Modelle von kompletten Anlagen simuliert werden. Daruber hinaus verfugt IPSEpro
uber eine effiziente Datenverwaltung und benutzt robuste Algorithmen, um kurze Rechenzeiten
zu erreichen.[17]

4.2.  Modellbildung

4.2.1. Modellaufbau

Um ein Prozessschema zu konstruieren, wurden Standardmodelle der LTP (Low Temperature
Processes) Bibliothek verwendet. Die fiir die Simulation bendtigten Komponentenmodelle
sind:

e  Wirmetauscher Wasser — ORC Arbeitsmittel
e ORC Turbine

e Generator

e Wirmetauscher ORC AM — ORC AM

e Luftgekiihlter Kondensator

e Motor

e Umgebungsluft- Quelle u. Senke

e Wasserquelle u. Wassersenke

e Robhrleitung

Die Wiarmezufuhr zum Kreisprozess wird mit zwei getrennten, als Gegenstromwérmetauscher
ausgeflihrten Wérmeiibertrdgern realisiert (s. Abbildung 4.1). In Vorwarmer wird das
Arbeitsmittel sekundirseitig auf Verdampfungtemperatur erwérmt. AnschlieBend kommt es im
Verdampfer zum Phaseniibergang von fliissig auf gasformig. Primérseitig werden in der
Simulation die beiden Wérmetauscher mit Wasser beaufschlagt. In der Realitdt wird dieser
Wirmetrdgerkreis mit einem Gemisch aus Wasser und Propylenglycol betrieben. Die dadurch
resultierenden unterschiedlichen spezifischen Warmekapazitidten werden nicht beriicksichtig.
Die Abweichungen hinsichtlich Massenstrom und Temperaturen im Primérkreislauf werden
vernachlédssigt. Der Verdampfer wird wegen des hoheren Temperaturniveaus zuerst
durchstromt. Eine Frischdampfiiberhitzung wird nicht ausgefiihrt, da n — Pentan und SES36
retrograde Sattdampflinien aufweisen (siche Kapitel 2.1.2.2).

Die Berechnung dieser Wairmetauscher erfolgt nach der Methode der logarithmischen
Temperaturdifferenzen, die wie folgt definiert ist:

23



Prozesssimulation

ﬂ) 4.1)

AT,, =In ( AT,

Die beiden Temperaturdifferenzen AT; und AT, in dieser Gleichung resultieren aus dem Q-t
Diagramm und sind in der einschldgigen Grundlagenliteratur beschrieben.
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Abbildung 4.1: Modelierung der Warmezufuhr in der Simulation

Das gesamte Prozessmodell wird in der Abbildung 4.2 dargestellt.
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Abbildung 4.2: Prozessmodell des ORC mit Rekuperator
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Die Zustandsdnderung in der Turbine wird durch den isentropen Wirkungsgrad beschrieben,
der durch die Gleichung (4.2) definiert ist. Dabei ist zu beachten, dass es sich bei den in der
Simulation verwendeten Enthalpien um Totalzustdnde handelt. Dieser Wirkungsgrad ist ein
Teil des Ergebnisses der Turbinenauslegung in Kapitel 5.4. Um zusétzliche Verluste, die
keinen Einfluss auf die ZustandsgroBen des Strémungsmediums haben, zu berticksichtigen, ist
ein mechanischer Wirkungsgrad der Turbine im Turbinenmodell integriert.

hOtot - h2 tot

Nr—s = (4-2)

hOtot - hZS tot

Fiir die nach der Expansion in der Turbine folgende Wérmeriickgewinnung durch den
Rekuperator wird ein Gegenstromwirmetauschermodell eingesetzt, welches ebenfalls mit
Methode der logarithmischen Temperaturdifferenz berechnet wird.

Die Warmeabfuhr aus dem Prozess wird mit einem trockenen Luftkondensator ausgefiihrt. Das
Frischluftgebldse ist unten, und somit driickend angeordnet. Das Modell des Geblédses wird
dhnlich wie die Turbine {iber den isentropen Wirkungsgrad bestimmt. Der Auftrieb der Luft
durch die Erwdrmung wird dabei nicht beriicksichtigt. Die Warmetiibertragung der Frischluft
auf das Arbeitsmedium ist wiederum mit logarithmischer Temperaturdifferenz modelliert. Fiir
die erforderliche Antriebsenergie des Ventilators sorgt das Motormodell, welches einen
elektrischen und einen mechanischen Wirkungsgrad besitzt.

Fiir die Druckerh6hung im System sorgt die Pumpen. Die dafiir erforderliche Energiezufuhr
wird tiber die Enthalpiedifferenz und zwei Wirkungsgrade bestimmt (isentroper Wirkungsgrad
und mechanischer Wirkungsgrad).

Um Druckverluste und Wairmeverluste der Rohrleitungen darzustellen, konnen s.g.
Rohrmodelle in der Simulation eingesetzt werden. Da diese Verluste sehr gering ausfallen
werden und genaue Rohrleitungsldngen nicht bekannt sind, werden Wiarmeverluste und
Druckverluste in den Rohrleitungen nicht beriicksichtigt.

4.2.2. Eingabedaten fiir die Simulation

In diesem Abschnitt wird beschrieben, welche Randbedingungen und Annahmen fiir die
Prozessberechnung herangezogen werden. AuBlerdem soll der Weg von einem kleinen
tibersichtlichen Modell zu einer komplexeren Variante erldutert werden.

4.2.2.1. Allgemeine Randbedingungen

Bei dem simulierten Betriebszustand handelt es sich um den maximalen Lastfall, welcher fiir
die Auslegungsparameter der Turbine sorgt. Auswirkungen des Anlagenbetriebs in Teillast
werden in dieser Arbeit nicht behandelt, sollten jedoch im Rahmen von weiteren
Untersuchungen analysiert werden.

Die erste Randbedingung betrifft die Forderung nach einem bestimmten Temperaturniveau der
Wiérmezufuhr. Die maximal erreichbare Kollektortemperatur wurde seitens der Unternehmung
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vorgegeben und soll 95°C betragen. Wiarmeverluste zwischen Sonnenkollektor und
Verdampfer  werden  vernachldssigt.  Die  Verdampfer - Eintrittstemperatur ~ des
Warmetrdgermediums ist folglich gleich der Kollektortemperatur. Ein weiterer fixer
Eingabewert stellt die zur Verfiigung stehende Wiarmeleistung dar. Dieses Wéarmeangebot ist
auf 20 kW beschrinkt. (sieche Kapitel 1.3) Im anfinglichen Simulationsmodell wurde die
Wirmezufuhr mit einem einfachen Dampfkesselmodells ohne Wiarmetrdgerkreis realisiert.
Dabei wurde nur die zugefiihrte Warmemenge vorgegeben. Im detailierten Prozessmodel wird
die gewiinschte zugefiihrte Wiarmemenge (20 kW) durch Vorgabe der Wirmetridger-
Austrittstemperatur am Vorwérmer definiert. Diese Temperatur wird nach Gleichung (4.3)
berechnet (s. Abbildung 4.1).
Qzu
tVW—aus tVW—ezn Cp—Wasser . mWTr (4-3)

Der Massenstrom des Warmetrdgermediums steht im Zusammenhang mit dem Pinchpoint
bzw. Auslegung des Verdampfers.

Die fiir die Kondensation entscheidende Umgebungstemperatur betrigt fiir den Auslegungstall
28°C und représentiert damit einen Sommertag.

4.2.2.2. Auslegung der Warmetauscher zur Ermittlung der Eingabedaten

Um die Verhéltnisse der ORC Anlage moglichst realistisch in der Simulation abbilden zu
konnen, wurden in Zusammenarbeit mit Herstellern von Wiarmetbertrdgern entsprechende
erwerbbare Produkte ausgewdhlt, konfiguriert und berechnet. Verdampfer, Vorwarmer und
Rekuperator werden als Plattenwédrmetauscher ausgefiihrt. Der luftgekiihlte Verfliissiger hat
eine lamellierte Bauweise. Die Blocklage ist horizontal.

Um Baugroflen der Plattenwéirmetauscher bestimmen zu kdnnen wurde zuerst eine vorldufige
Kreislaufsimulation mit einfachen Annahmen durchgefiihrt. Die Druckverluste in den
Wairmetauschern wurden vernachléssigt und Temperaturdifferenzen an den Warmetauschern
angenommen. Dabei wurde beim Rekuperator eine kleinste Temperaturdifferenz von 8 K
gewihlt. Die Temperaturdifferenz am Verdampfer zwischen Warmetrager-Eintrittstemperatur
und Verdampfungstemperatur wurde mit 10 K festgelegt. Die Ergebnisse dieser Berechnung
wurden den Wiarmetauscherherstellern als Grundlage fiir deren Auslegung tibermittelt.

Die dafiir relevanten Grof3en sind:
e Massenstrome der Medien
e zuiibertragende Warmemengen

e Temperaturen an den Ein- u. Austritten der Warmetauscher
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Anhand dieser Daten wurden entsprechende Warmetauscher von den Herstellern ausgewéhlt
und berechnet. Die Ergebnisse der Kalkulation fiir die spezifischen Plattenwirmetauscher
dienen anschlieBend als EingabegrofBen fiir die finale Prozesssimulation. Dazu wurden
folgende Daten verwendet:

e  Wirmedurchgangskoeffizienten

e  Wirmetauscherfldache

e Berechnete Druckverluste in den Warmetibertragern

e Massenstrom des Wiarmetrdgermediums (Warmezufuhr)

Die Berechnungsergebnisse der Plattenwiarmetauscherauslegung des Herstellers sind im
Anhang 6 dokumentiert.

Bei der Auslegung des Kondensators wurde &dhnlich vorgegangen wie bei den
Plattenwarmetauschern. In der vorldufigen Prozesssimulation wurden die Sekundérseite und
die Druckverluste des Kondensators nicht beriicksichtigt. Um die erforderliche
Kondensationsleistung berechnen zu konnen, wurde die Kondensationstemperatur, im
vorldaufigen Modell anlehnend an[9] mit 30°C festgelegt. Die erforderliche
Kondensatorleistung, Dampfiiberhitzung und Umgebungslufttemperatur wurden dem
Hersteller tibermittelt. Zusétzlich besteht die Forderung nach einer kleinstmdglichen
Kondensationstemperatur sowie einem minimalen Einsatz an elektrischer Energie zum Antrieb
des Ventilators. Fiir eine minimale Ventilatorleistung ist es erforderlich, die
Luftgeschwindigkeit so gering wie moglich zu halten. Um nun zusétzlich eine geringe
Kondensationstemperatur zu erreichen, muss ein moglichst hoher Luftvolumenstrom an den
Kondensatorlamellen vobeigefiihrt werden. Hohe Volumenstrome zusammen mit geringen
Geschwindigkeiten fiihren aufgrund der Kontinuitdt zu grolen Stromungsquerschnitten und
Wirmetauscherabmessungen. Weil die Kosten des Kondensators in direktem Zusammenhang
mit der BaugroBe stehen, muss hier ein Kompromiss zwischen Effektivitit der
Wirmeiibertragung und den Kosten getroffen werden.

Da der Hersteller fiir die Kondensatorauslegung keine Stoffdaten der eingesetzten Medien zur
Verfiigung hatte, wurden deshalb zusétzlich die relevanten Stoffdaten iibermittelt.

Der Berechnung des Herstellers liegen folgende Stoffdaten des Auslegungspunktes zu Grunde:
e Dichte der fliissigen und gasformigen Phase
e Kondensationswiarme
e Spezifische Warmekapazitit beider Phasen
e Dynamische Viskosititen
o Wirmeleitfahigkeiten

e Verdampfungsdruck
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o % (Zusammenhang von Verdampfungsdruck und Verdampfungstemperatur)

e Temperaturglide der Kondensation

Diese Stoffdaten von n — Pentan wurden mit der NIST Online-Stoffdatenbank [18] ermittelt.
Fiir die exakte Darstellung des Kondensators in der Simulation wurden folgende Parameter der
Herstellerauslegung iibernommen:

e  Wirmedurchgangskoeffizient

e  Wirmeaustauschfldche

e Luftvolumenstrom

e Kondensationstemperatur

e Unterkiihlung

e Druckverluste der Primir- und Sekundérseite

Da unterschiedliche Moglichkeiten bestehen den oben erwihnten Kompromiss zu finden,
konnen mehrere KondensatorgroBen und Kondensatorbauarten verwendet werden. Bei dem,
flir die Simulation verwendeten Kondensator handelt es sich um eine entsprechend
stromsparende Variante, die mit der Absicht gewdhlt wurde, einen hohen Gesamtwirkungsgrad
zu erreichen. Die Ergebnisse der Kondensatorauslegung sind im Kapitel 7 néher erldutert. Die
Datenblitter bzw. Berechnungsprotokolle sind im Anhang 7 angefiihrt.

4.2.2.3. Wirkungsgrade der Maschinen als Einflussgrofien

Die Berechnung der Zustandsdnderung durch die Expansion in der Turbine wurde bereits in
Kapitel 4.2.1 erldutert. Die fiir die Simulation benétigten Gréfen sind der isentrope und der
mechanische Wirkungsgrad der Turbine. Der isentrope Wirkungsgrad der Turbine ist jedoch
ein Resultat der Turbinenauslegung und somit bei der anfinglichen Simulation noch nicht
bekannt. Dem zufolge ist eine geschlossene Losung der Simulation nicht moglich. Sie bildet
zusammen mit der Turbinenauslegung einen iterativen Prozess. Der mechanische
Wirkungsgrad berticksichtigt die Lagerverluste des Laufers. Dieser wird mit 95 % abgeschatzt.
Die Wirkungsgrade der Turbine der finalen Simulation sind in der Tabelle 4-1 angefiihrt.

Tabelle 4-1: Turbinenwirkungsgrade

Nr-s Nr-m

57,56 % 95 %

Die Wirkungsgrade der elektrischen Antriebe und Generatoren haben im Prozessmodell keinen
Einfluss auf die thermodynamischen Zustinde. Sie beeinflussen jedoch die abzugebende bzw.
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benotigte Energie dieser Maschinen und sind somit maflgebend fiir den gesamten
Wirkungsgrad des Prozesses. Der elektrische Wirkungsgrad des Generators wurde nach
Absprache mit potentiellen Herstellern mit 98 % festgelegt. Da der Generator direkt auf der
Turbinenwelle sitzt und somit keine eigene Lagerung bendtigt, treten keine separaten
mechanischen Generatorverluste auf.

Bei der Speisepumpe und deren Antriebsmotor wurden die Wirkungsgrade entsprechend des
Leistungsbedarfs einer passenden Pumpe gewéhlt. Beziiglich Pumpenauswahl siehe Kapitel 7.
Um erste Wirkungsgradabschédtzungen im vorldufigen Prozessmodel durchfiihren zu konnen,
wurden bei diesem Modell die Motorwirkungsgrade auf 100 % gesetzt. Fiir die Wirkungsgrade
der Pumpe, 1, und n,,, wurden die Werte 0,6 und 0,9 eingesetzt.

4.2.2.4, Stoffdaten

IPSEpro speichert alle Modellinformationen in Bibliotheken. In der verwendeten Low
Temperature Processes Bibliothek sind die Stoffdaten mehrerer Arbeitsmittel hinterlegt. Der
Simulations-Software Anbieter hat diese Stoffdaten mittels des Programmmoduls FLUIDCAL
der Ruhr-Universitit Bochum eingebunden. Dieses Programmmodul wurde fiir die
Berechnung der thermodynamischen Eigenschaften aus Zustandsgleichungen in der heutigen
iiblichen Form als Fundamentalgleichung der freien Energie entwickelt [19]. Fiir das beniitzte
Medium n — Pentan wurden die Zustandsgleichungen anhand der Verdftentlichung von Span
R. und Wagner W. [20] definiert.

Um eventuelle Abweichungen in den Stoffdatenbibliotheken und die daraus resultierenden
Ungenauigkeiten der Berechnungen abzuschitzen, wurden im Falle von n—Pentan die
ZustandsgroBen der vorldufigen Simulation mit Daten der Online-Stoffdatenbank von
NIST[18] verglichen. Die darin referenzierten Stoffdaten basieren auf einer fritheren
Publikation von Span [21]. Zur Uberpriifung wurden die Stoffwerte der isobaren
Zustandsdanderungen der Simulation mit Hilfe der NIST — Datenbank erstellt und mit den
Simulationsergebnissen verglichen.. Als Vergleichsgrolen dienten Entalpiedifferenzen,
Temperaturen, spezifische Volumen und Phasenédnderungen. Bei diesem Vergleich konnten
keine Abweichungen in der Berechnung festgestellt werden.

4.3. Ergebnisse der Simulation

In diesem Kapitel werden die Berechnungsergebnisse fiir die beiden AM présentiert,
analysiert, beurteilt und auf deren Plausibilitét tiberpriift. Die in diesem Kapitel dargestellten
Simulationsergebnisse sind Endergebnisse, beruhend auf den Iterationsprozessen mit
Resultaten der Turbinenauslegung, durchgefiihrt in Kapitel 5.
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4.3.1. Simulation mit n — Pentan

Das detailierte Prozessmodell und die Ergebnisse der Simulation sind in Abbildung 4.3
dokumentiert. Die wichtigsten Leistungsdaten dieses ORCs sind in Tabelle 4-2 dargestellt.

Tabelle 4-2: ORC Modell mit n-Pentan - Leistungsdaten

zugefiihrte Wéarmeleistung 20 kW
Leistung der Turbine 1,27 kW
elektrische Leistung Generator 1,19 kW
elektrische Nettoleistung 0,96 kW
Riickkiihlleistung 18,84 kW
Rekuperatorleistung 2,12 kW
Hochdruck 4,15 bar
Niederdruck 1,02 bar
Massenstrom 49,86 g/s
Bruttowirkungsgrad 591 %

Nettowirkungsgrad 4,78 %

Die Simulation zeigt, dass der Bruttowirkungsgrad deutlich geringer als der theoretische
Carnotwirkungsgrad dieser Temperaturniveaus (13,9 %) ausfillt. Durch den elektrischen
Eigenverbrauch des Dampfprozesses sinkt der Wirkungsgrad der Anlage auf 4,78 %. Die
deutliche Abweichung zum Carnotwirkungsgrad wird durch die Wirkungsgrade und
Effizienzen der im  Kreisprozess angeordneten Komponenten verursacht. Als
Haupteinflussgrof3e ist hier der Turbinenwirkungsgrad (57,56 %) zu nennen. Dadurch kénnen
nur etwas mehr als die Hélfte der zur Verfligung stehenden Enthalpiedifferenz in mechanische
Energie umgewandelt werden.
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Die Zustandsédnderungen des Prozesses werden in Abbildung 4.4 veranschaulicht. Dabei wird
ersichtlich, dass die Turbinenaustrittstemperatur (2), bedingt durch die retrograde
Sattdampfkurve wesentlich hoher als die Kondensationstemperatur ist. Ein GrofBteil der Wéarme
zur Enthitzung des Arbeitsmediums (2->3) wird mittels Rekuperator auf das Kondensat
tibertragen. Das Kondensat wird dadurch von 32,9 °C auf 43,0 °C vorgewédrmt (5-6). Durch
diese interne Wirmeiibertragung wird 32 % der zur Vorwirmung benétigten Wirmemenge
bereitgestellt. Die restliche Vorwdrmung erfolgt durch den Warmetragerkreilauf iiber einen

Warmetauscher (Vorwérmer). Der Punkt (4) stellt den Zustand (Unterkiihlung) am
Kondensatoraustritt dar.
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Abbildung 4.4: t-s Diagramm des ORC mit n-Pentan
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4.3.2. Simulation mit SES36

Der ORC mit SES 36 als Arbeitsmittel konnte nicht mit IPSEpro simuliert werden, da die
benotigten Stoffdaten bis zum Abschluss der Diplomarbeit, trotz Bemiihungen der Fa.
Simtech, in der Simulationssoftware nicht verfligbar waren. Die Ermittlung der Kenndaten des
SES36 Kreislaufes wurden daher anhand der Software Solkane [22] durchgefiihrt. Dieses
Programm des Arbeitsmittelherstellers ermdglicht die Simulation eines einfachen ORC
Kreislauf mit Rekuperator. Um das Arbeitsmittel SES 36 mit n-Pentan vergleichen zu konnen,
werden die erforderlichen Eingabedaten den Ergebnissen der n-Pentan Simulation angepasst
(s. Tabelle 4-3).

Verdampfungstemperatur, Uberhitzung, Wiérmezufuhr, Kondensationstemperatur,
Unterkiihlung und Temperaturdifferenz des Rekuperators wurden von der n-Pentan Simulation
iibernommen. Da dieses Simulationsprogramm andere Komponentenmodelle als IPSEpro
besitzt, konnen die Wirkungsgrade nur bedingt iibernommen werden. Das Turbinenmodell
besitzt keinen mechanischen Wirkungsgrad. Somit wird der mechanische Wirkungsgrad dem
Generator angelastet. Der Generatorwirkungsgrad wird durch das Produkt von elektrischen
Generatorwirkungsgrad und mechanischen Turbinenwirkungsgrad berechnet. Das Modell der
Speisepumpe weist keinen isentropen Wirkungsgrad auf. Der Einfluss dieses Wirkungsgrades
auf die thermodynamischen Zustandsgrofen ist jedoch &uBerst gering. Die geforderten
Eingabedaten der Simulationssoftware Solkane sind in Tabelle 4-3 angefiihrt.

Tabelle 4-3: Eingabedaten fiir SES36 Simulation

Verdampfungstemperatur 86,0 °C
Uberhitzung 0 K
Wirmezufuhr 20,0 kW
Kondensationstemperatur 36,1 °C
Kondensatunterkiihlung 35 K
Wirkungsgrad der Turbine 57,6 %
Wirkungsgrad des Generators 93,1 %
Mechanischer Wirkungsgrad Speisepumpe 90,0 %
Kleinste Temperaturdifferenz des internen WT 10,1 °C

Der SES36-Prozess zeigt, ebenso wie der SES36-Vergleichsprozess (s. Kapitel 3), einen
hoheren Bruttowirkungsgrad als der n-Pentan Prozess. Dieser ist bei SES 36 mit 7,4 % um
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1,5 % hoher als der Bruttowirkungsgrad des n-Pentan Prozesses. Die direkte Ermittlung des
Nettowirkungsgrades anhand dieser Kreislaufrechnung ist nicht moglich, da der Kondensator
als elektrischer Verbraucher nicht beriicksichtigt ist. Wird die elektrische Leistung des
Kondensators der n-Pentan Simulation in der SES36 Simulation beriicksichtigt, so ergibt sich
ein Nettowirkungsgrad von 6,6 %. Die hoheren Wirkungsgrade sind, wie bereits in Kapitel 3.1
erwihnt, auf die hohere Warmetibertragungsleistung des Rekuperators zuriickzufiihren. Diese
betrdgt bei diesem Prozess 3 kW und ist somit um 41 % hoher als bei n-Pentan. Die Ergebnisse
dieser Simulation sind in der Tabelle 4-4 ersichtlich.

Es ist jedoch nicht mdoglich, gesicherte Vergleiche wegen der unterschiedlichen
Prozessmodelle durchzufiihren. Einerseits werden im SES 36 Prozessmodell Druckverluste in
den Wérmetauschern nicht beriicksichtigt. Des Weiteren beruht die Simulation des SES 36
Kreislaufes auf der Annahme, dass deren Turbine denselben isentropen Wirkungsgrad besitzt
wie die n-Pentan Turbine.

Tabelle 4-4: ORC Modell mit SES 36 - Leistungdaten

Zugefiihrte Warmeleistung 20 kW
Turbinenleistung 1,60 kW
elektrische Leistung Generator 1,49 kW
Riickkiihlleistung 18,45 kW
Rekuperatorleistung 2,98 kW
Hochdruck 4,45 bar
Niederdruck 1,03 bar
Massenstrom 132,50 g/s
Bruttowirkungsgrad 7,40 %
Nettowirkungsgrad 6,60 %

Die Prozesswirkungsgrade der beiden Simulationen lassen bereits vermuten, dass ORC
Kleinstanlagen aus wirtschaftlicher Sicht schwer zu realisieren sind. Trotz der nahezu
kostenlosen Warmezufuhr stehen geringe Ertrdge den hohen Anschaffungskosten gegentiber.
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5.  Auslegung der Expansionsmaschine

Dieses Kapitel beschreibt die Vorgangsweise der Konstruktion einer geeigneten
Expansionsmaschine fiir die moglichst effiziente Umsetzung des, in der Simulation ermittelten
Enthalpiegefilles. Zur Verfiigung stehende Maschinen werden hinsichtlich ihrer Eignung
diskutiert. Fiir den gewéhlten Maschinentyp soll eine thermodynamische und konstruktive
Auslegung durchgefiihrt werden.

5.1. Maschinenauswahl

Grundsitzlich konnen Kraftmaschinen zur technischen Umwandlung von gebundenen
Energieformen in mechanische oder elektrische Nutzarbeit, nach dem Wirkprinzip des
Energieaustausches zwischen Arbeitsfluid und bewegten Maschinenteilen, in die
Hauptgruppen Turbomaschinen und Verdriangermaschinen unterteilt werden. Unter
Turbomaschinen versteht man ein thermodynamisch offenes System, in dem durch
Impulsdanderung  gerichtete  stromende  Fluidteilchen =~ Umfangsarbeit an  einer
Laufradbeschaufelung leisten [23]. Bei Verdrangerkraftmaschinen erfolgt der Arbeitsumsatz
im Gegensatz zu Turbomaschinen periodisch und instationdr in Form von
Druckénderungsarbeit durch statische Druckkréfte [24].

Die Studie von Zahoransky et al. [25] vergleicht und bewertet verschiedene Turbinenbauarten,
Hubkolbendampfmotoren und  Schraubenexpansionsmaschinen zur  Nutzung von
Niedertemperaturwédrme. In  dieser Betrachtung geht hervor, dass Schrauben-
expansionsmaschinen eine attraktive Alternative zu Turbomaschinen sein konnen.

Der Entscheidung zu Grunde liegenden Auswahlkriterien konnen nach Hinsenkamp [24] in
duBere (iibergeordnete) und innere (maschinenspezifische) Auswahlkriterien unterteilt werden.
Zu den dufleren Kriterien zéhlen u.a.:

e das technische Umfeld:
o Anforderungen an die Sicherheit, Wirkungsgrad, Leistungsgewicht, etc.
o0 Auslegungspunkt (Druck, Temperatur, Leistung) und Kennlinienverhalten
o Potentielle Wechselwirkungen mit angrenzenden Anlagenkomponenten
0 Begrenzung von Drehzahl, Schwingungen, Pulsation, etc.
o0 Infrastrukturelle Bedingungen am Einsatzort
e das wirtschaftliche Umfeld:
0 Amortisationszeit und Lebensdauer

o A-B-E- F-Kosten: Anschaffungs-, Betriebes-, Entwicklungs- und potentielle
Folgekosten (z.B. Risikoabdeckung, Verschrottung, Sanierung)
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0 Marktlage: Verfiligbarkeit und Lieferzeit
e das politisch / soziale / 6konomische Umfeld:
o Vereinbarkeit mit bestehenden Energiekonzepten
0 Akzeptanz bzw. Durchsetzbarkeit
0 Sozio-kulturelle Fragestellungen
o Auswirkungen auf Okosysteme [24]

Nach Beriicksichtigung dieser Kriterien kann fiir den gegenwirtigen Anwendungsfall die
Auswahl nach inneren Kriterien getroffen werden. Als verallgemeinertes Auswahlkriterium
kann nach Hinsenkamp [24] der isentrope Wirkungsgrad verwendet werden, da dieser keine
Abhingigkeit von der Bauart aufweist. Laut dieser Studie haben optimal ausgelegte,
vollbeaufschlagte Turbomaschinen einen leichten Wirkungsgradvorteil gegeniiber
Schraubenexpansionsmaschinen.

In Anbetracht dieser FErkenntnis fiir die vorliegende Anwendung beschrinken sich
weiterfiihrende Untersuchungen auf radiale u. axiale Turbomaschinen. Verdringer-
kraftmaschinen werden im Rahmen dieser Arbeit nicht weiter untersucht. Die Tauglichkeit
dieser Maschinen kann jedoch keinesfalls ausgeschlossen werden und wire in nachfolgenden
Untersuchungen zu tiberpriifen.

5.2.  Auslegungsbedingungen und Eingabegroéf3en

Die fiir die Berechnungen notwendigen Gréfen werden der Prozesssimulation entnommen,
welche n — Pentan als Arbeitsmedium beniitzt. Es sei angemerkt, dass alle folgenden
Berechnungen mit diesem Arbeitsmedium durchgefiihrt werden. Fiir die Berechnungen in
Kapitel 5.3 werden die erforderlichen Daten der vorldufigen Prozesssimulation, mit den darin
getroffenen Annahmen, entnommen. Diese sind in Tabelle 5-1 aufgelistet. Fiir die
eindimensionale Auslegung der Turbine werden zu Beginn dieselben Daten verwendet. Wegen
der Riickwirkung dieser Auslegung auf die Prozesssimulation dndern sich diese Daten
fortlaufend entsprechend dem Iterationsprozess.

Tabelle 5-1: Eingabegréfien fir die GroRenauslegung, erstellt mit dem vorlaufigen Prozessmodell

Volumenstrom vor der Turbine VO 420 /s
Volumenstrom nach der Turbine v, 18,17 /s
Isentropes Enthalpiegefille Ahg 53042 /s
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Fiir die Turbinenauslegung in Kapitel 5.4 sind die wesentlichen Angaben in Tabelle 5-2
angefiihrt. Diese beziehen sich einerseits auf den letzten Iterationsschritt hinsichtlich
Turbinenwirkungsgrade. Andererseits sind bereits alle Einflussfaktoren seitens der
Prozesskomponenten in diesem Modell beriicksichtigt. Die Gegeniiberstellung der beiden
Tabellen ldsst den Unterschied zwischen Berechnungen aufgrund von Annahmen und genau
bestimmten Einflussfaktoren erkennen.

Tabelle 5-2: Eingabegrofen fiir die Turbinenauslegung, erstellt mit dem finalen Prozessmodell

Volumenstrom vor der Turbine VO 4,39 1/s
Volumenstrom nach der Turbine v, 15,15 /s
Isentropes Enthalpiegefille Ahg 42390 J/kg
Totalenthalpie Turbineneintritt Rotor 93139 J/kg
Entropie Turbineneintritt So 138 J/kgK
Massenstrom m 49,86 g/s
Druck vor der Turbine Po 4,15 bar
Druck nach der Turbine D, 1,24 bar

5.3. Grolkenauslegung verschiedener Bauarten

Um weitere Entscheidungen beziiglich der Turbomaschinenbauart treffen zu konnen, wurden
erste einfache Berechnungen erstellt. Sie beriicksichtigen keine Wirkungsgrade und Verluste.
Somit ist es moglich, mit wenigen Parametern Erkenntnisse iiber geometrische und
physikalische GroBenverhéltnisse zu erlangen. Als Eingabe fiir das Berechnungsblatt werden
folgende Angaben benoétigt:

e Volumenstrome am Ein- u. Austritt
e Enthalpiegefille
e Wellendrehzahl

Die Daten beziiglich Volumenstrome und Enthalpiegefdlle wurden in der vorldufigen
Simulation mit dem Medium n-Pentan ermittelt. Als verdnderbarer Parameter tritt die
Wellendrehzahl auf. Fiir den Vergleich wurde diese Analyse fiir die folgenden drei
Turbinenbauarten durchgefiihrt.
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5.3.1. Aktionsturbine, axiale Bauweise, 1 - stufig

Wegen der geringen Leistung und geringen Volumenstrome im Anwendungsfall soll die
Moglichkeit einer Aktionsturbine mit axialer Durchstromung untersucht werden. Diese Bauart
ermOglicht wegen der sehr geringen bzw. fehlenden Druckdifferenz im Laufrad eine
Teilbeaufschlagung. Zusétzlich wird iiberpriift ob das vorhandene Enthalpiegefille ein
einstufiges Abarbeiten zulédsst, welches eine signifikante Verringerung des konstruktiven
Aufwands im Vergleich zu mehrstufigen Maschinen ermoglichen wiirde.

Zusitzlich zu den bereits erwdhnten Eingabedaten wird die Druckzahl W benétigt, deren Werte
sich 1t. Traupel [1] zwischen 1,9 und 3,5 bewegen. Um eine radiale Abstromung zu
ermoglichen muss W = 2 gesetzt werden. Die erforderliche Umfangsgeschwindigkeit kann mit
ihrer Definitionsgleichung (5.1) berechnet werden.

o Ahs

(5.1)

u2
Zusammen mit der Wellendrehzahl kann nun der erforderliche mittlere Durchmesser bestimmt
werden. Die wichtige Konstruktionsgrof3e der radialen Schaufelldnge, die entweder direkt oder
tiber das Verhiltnis zum Durchmesser vorgegeben ist, bestimmt somit den durchstromten
Ringquerschnitt. In Anbetracht der kleinen Stoffstrome wird die radiale Schaufellinge mit
Smm begrenzt.  Volumenstrome und die Kenntnis der elementaren Zusammenhinge der
Geschwindigkeitsdreiecke ermoglichen die Bestimmung von Betrag sowie Richtung der
Absolut- und Relativgeschwindigkeiten. Die Resultate zeigen, dass bei einem minimalen
Leitschaufelwinkel @ _,,;;, = 15 ° und Vollbeaufschlagung eine Drehzahl n = 235000 min~?!
erforderlich ist. Das Schaufelldngenverhéltnis stellt sich mit [/d,, = 0,38 ein und ist um ein
Vielfaches zu hoch. In der Literatur findet man empfohlene Richtwerte fiir
Schaufellingenverhiltnisse. Empfohlene Grenzen fiir Gleichdruckbeschaufelung sind nach
Traupel [1]:

1/d,, = (0,02) = 0,025

Daraus resultiert, dass bei einer axialen Bauweise eine Teilbeaufschlagung fiir die vorliegende
Anwendung unumginglich ist.  Ein Beaufschlagungsverhdltnis von ¢ = 0,3 fiihrt bei
denselben Annahmen zu wesentlich besseren Ergebnissen mit n = 70282 min™! und A =
0,113 Der LaufradauBendurchmesser betrdgt ca. 50 mm. Es ist anzumerken, dass die
Stromungsgeschwindigkeit am Leitradaustritt bei vorhandenem Enthalpiegefille 337 m/s
betrdgt. Die Schallgeschwindigkeit bei entsprechendem thermodynamischem Zustand befindet
sich laut NIST [18] bei ca. 196 m/s. Dadurch ist mit einem transsonischen Leitrad zu
rechnen. Die relativen Stromungsgeschwindigkeiten im Laufrad befinden sich jedoch im
subsonischen Bereich. Sdmtliche Berechnungsergebnisse dieser Auslegung sind in der Tabelle
5-3 dargestellt.
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Tabelle 5-3: GroRenauslegung der teilbeaufschlagten Axialturbine

Druckzahl 1 2
Umfangsgeschwindigkeit KE 1 u 162,85 m/s
Drehzahl n 70281,9 1/min
mittlerer Durchmesser dm 0,0443 M
AuBendurchmesser da 0,0493 m
Schaufelldnge 1 0,0050 m
Beaufschlagungsverhéltnis 3 0,3
axiale Absolutgeschwindigkeit KE 0 Coax 20,13 m/s
axiale Absolutgeschwindigkeit KE 1 Clax 87,27 m/s
Differenz Relativgeschwindigkeit, Umfangsr. Aw, 325,70 m/s
Relativgeschwindigkeit KE 1, Umfangsrichtung Wi 162,85 m/s
Absolutgeschwindigkeit KE 1, Umfangsrichtung Clu 325,70 m/s
Absolutgeschwindigkeit KE 2, Umfangsrichtung Cou 0,0001 m/s
Stromungwinkel KE 1 o 15 °
Stromungswinkel KE2 o 90,0 °
Relativgeschwindigkeit KE 1 Wi 184,76 m/s
Absolutgeschwindigkeit KE 1 Ci 337,19 m/s
Machzahl KE 1 M; 1,92
relative Machzahl KE 1 Mol 1,06
Schaufelldngenverhéltnis A 0,1130
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5.3.2. Zentripedalturbine

Bei der Zentripedalturbine verlduft die Zustromung radial von auBlen nach innen. Die
Laufschaufelbldtter miissen mit Riicksicht auf die hohen Fliehkrifte im wesentlichem aus
radialen Elementen bestehen und arbeiten stets mit beachtlicher Reakion [1]. Der Aufbau und
die zugehorigen Geschwindigkeitsdreiecke sind in Abbildung 5.1 ersichtlich. Um Verluste bei
der Abstromung gering zu halten, soll die Absolutgeschwindigkeit am Laufradaustritt keine
Umfangskomponente enthalten.

b

Abbildung 5.1: Zentripedalturbine [1]

Entsprechend der Forderung nach Radialschaufeln ergibt sich aufgrund der
Geschwindigkeitdreiecke die Bedingung, dass die Relativgeschwindigkeit am Laufradeintritt
keine Umfangskomponente besitzt. Als weitere Annahme soll der Reaktionsgrad mit r = 0,5
festgehalten werden. Dieser entspricht den {iblichen Reaktionsgraden fiir die
Grobdimensionierung von Radialturbinen[24]. Dieser Annahme zufolge ergibt sich die
erforderliche Umfangsgeschwindigkeit am Laufradeintritt (5.2).

u; = /Ahg_r (5.2)

Zusitzlich wird der Leitschaufelwinkel a;_,,;, = 20 ° begrenzt. Dieser Wert muss wegen der
Kriimmung des Eintritts bei der Radialturbine im Vergleich zu axialer Bauweise hoher gewihlt
werden. Die minimale Schaufeldicke wird mit 3 mm festgelegt. Dadurch ergibt sich eine hohe
Drehzahl von ca. n = 191000 min~! und ein sehr kleiner Laufraddurchmesser mit d; =
23 mm. Eine Teilbeaufschlagung ist aufgrund des hohen Reaktionsgrades nicht moglich,
weshalb Drehzahl und Durchmesser bei den getroffenen Annahmen nicht variiert werden
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konnen. Die Leitradaustrittsgeschwindigkeit befindet sich mit 245 m/s im Uberschallbereich.
Alle Auslegungsgroflen dieser Turbine sind in der Tabelle 5-4 dargestellt.

Tabelle 5-4: GroRenauslegung Zentripedalturbine

Drehzahl n 190936 1/min
Umfangsgeschwindigkeit KE 1 u; 230,31 m/s
mittlerer Durchmesser dn 0,0230 m
Schaufelléinge 1 0,0030 m
Beaufschlagungsverhiltnis 3 1

axiale Absolutgeschwindigkeit KE 1 Caxl 83,83 m/s
Stromungwinkel KE 1 a; 20 °
Absolutgeschwindigkeit KE 1 Ci 245,09 m/s
Absolutgeschwindigkeit KE 1 Umfangsrichtung Clu 230,31 m/s
Machzahl KE 1 M, 1,4021

41



Auslegung der Expansionsmaschine

5.3.3. Gleichdruck — Zentripedalturbine

Um eine Teilbeaufschlagung und die damit verbundene Drehzahlminderung zu realisieren wird
versucht die Turbine mit einem Reaktionsgrad von r = 0 zu betreiben. Durch die Annahme
Wi, = Wy, folgen die axialen Stromungsgeschwindigkeiten c;4, = €54, - Diese Gegebenheit
hat zur Folge, dass durch die Kontinuititsgleichung (5.3) das Durchmesserverhéltnis d,/d,
dem reziproken Wert des Langenverhaltnisses [, /1, entspricht.

Clax'dl'T['ll'g:CZax'dz'T['lz'8 (53)

Mit der Eulerschen Momentengleichung und den geometrischen Zusammenhingen im
Geschwindigkeitsdreieck  kann  die  Gleichung (5.4) fir die erforderliche
Umfangsgeschwindigkeit erstellt werden und dadurch der Laufraddurchmesser d;, d,, d,, und
d,; berechnet werden.

Ahis—T

4
4,

(5.4)

Aus Laufradbreite [; und Teilbeaufschlagung ¢ folgen die axiale Stromungsgeschwindigkeit
Ciax Und Cy4,, welche mallgebend fiir die Stromungs- und Schaufelwinkel sind. Fiir diese
Berechnung wurden folgende sinnvolle Annahmen gefunden:

e Durchmesserverhéltnis d,/d, =2

e Teilbeaufschlagung e=0,3

e Laufradbreite ly =4mm

e Drehzahl n = 70000 min~!

Der berechnete AuBendurchmesser dieser Turbine erhoht sich im Vergleich zur
vollbeaufschlagten Zentripedalturbine auf 51 mm wund entspricht damit etwa dem
LaufradauBendurchmesser der Axialturbine bei Teilbeaufschlagung. Die beiden
Laufschaufelwinkel betragen 45°. Die vollstindige Auflistung von KenngroBen dieser
Auslegung ist in der Tabelle 5-5 ersichtlich.
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Tabelle 5-5: GroRenauslegung Gleichdruck-Zentripedalturbine

Drehzahl n 70000 1/min
Schaufelldnge am Laufradeintritt 1 0,0040 m
Durchmesserverhiltnis / Schaufelldingenverhéltnis d/dy=1/1; 2
Umfangsgeschwindigkeit KE 1 u; 188,05 m/s
Durchmesser KE 1 d; 0,0513 m
mittlerer Durchmesser KE 2 dom 0,0257 m
innerer Durchmesser KE 2 dy; 0,0177 m
dullerer Durchmesser KE 2 dsa 0,0337 m
Beaufschlagungsverhéltnis € 0,3
axiale Absolutgeschwindigkeit KE 1 Clax 94,10 m/s
Absolutgeschwindigkeit KE 1 in Umfangsrichtung Clu 282,07 m/s
Stromungswinkel KE 1 o 18,4 ©
Absolutgeschwindigkeit KE 1 C 297,35 m/s
Machzahl KE 1 M, 1,7011
Relativgeschwindigkeit KE 1 in Umfangsrichtung Wi 94,02 m/s
Relativgeschwindigkeit KE 1 Wi 133,02 m/s
relative Machzahl KE 1 Mirel 0,7610
Absolutgeschwindigkeit Lauradaustritt W2 133,02 m/s
Umfangsgeschwindigkeit KE 2 u 94,02 m/s
Schaufelwinkel Laufradeintritt B 45,0 °
axiale Absolutgeschwindigkeit KE 2 Coax 94,10 m/s
Schaufelwinkel Laufradaustritt B> 4497 °
Querschnitt der Kontrollebene 2 A, 0,0001934 m?
Schaufelldnge am Laufradaustritt 1, 0,0080 m

43



Auslegung der Expansionsmaschine

5.3.4. Auswahl der Turbinenbauart

Anhand der Resultate der getdtigten Berechnungen in den vorherigen Kapiteln wird
entschieden welche der drei Turbinentypen fiir diese Diplomarbeit ausgewéhlt und dessen
Auslegung weiter verfolgt wird. Die Ergebnisse der GroBenabschitzung zeigen, dass
grundsatzlich alle Typen einsetzbar wéren.

Bei der vollbeaufschlagten Zentripedalturbine ergeben sich trotz kleinster Breite am
Laufradeintritt ein sehr kleiner Laufraddruchmesser und sehr hohe Drehzahlen. Hinsichtlich
einer effektiven elektrischen Nutzenergieerzeugung bzw. Generatorbauart soll jedoch versucht
werden, eine geringe Wellendrehzahl zu realisieren. Angesichts dieser Verhéltnisse ist es nicht
zweckmiBig, eine vollbeaufschlagte Zentripedalturbine fiir den gewéhlten Prozess einzusetzen.

Die teilbeaufschlagte Gleichdruck-Radialturbine bewirkt hingegen eine wesentlich geringere
Drehzahl. Diese entspricht in etwa der Drehzahl der Axialturbinendrehzahl bei gleichem
Beaufschlagungsverhéltnis. Der ausschlaggebende Nachtteil ist jedoch der betrdchliche
Schaufelwinkel f; am Laufradeintritt. Die dadurch entstehende Verkrimmung des
Schaufelblatts fiihrt bei einer Laufradbauweise ohne Deckscheibe, bedingt durch die
Fliehkréfte zu hohen Biegespannungen. Der Einsatz von Deckscheiben kann diesem Problem
entgegenwirken, fiihrt jedoch zu fertigungstechnischen Schwierigkeiten.
Biegebeanspruchungen durch Fliehkrifte treten bei Axialmaschinen nicht auf. Die radiale
Form der Schaufelblétter ermoglicht einen wesentlich einfacheren Fertigungsablauf.

In Anbracht dieser Charakteristiken ist eine einstufige, teilbeaufschlagte Axialturbine fiir
diesen ORC Prozess die geeignetste Bauart.

5.4. Auslegung einer teilbeaufschlagten einstufigen
Axialturbine

In diesem Kapitel wird der Ablauf der Auslegung einer einstufigen Axialturbine beschrieben.
Dabei werden die getroffenen Definitionen, Annahmen, Rahmenbedingungen und deren
Zusammenhinge erldutert. Ein detailierter Rechenbericht findet sich in Anhang 1.

5.4.1. Eindimensionale Auslegung der Turbinenstufe

Der erste Teil der Berechnung erfolgt nach der eindimensionalen Theorie einer Turbinenstufe.
Die Betrachtung beruht auf einer adiabat durchstromten Turbomaschine, deren
Geschwindigkeiten und ZustandsgroBen gemittelt werden. Die Vorgénge in der Turbine
werden also im Mittelschnitt betrachtet. Zusétzlich wird angenommen, dass keine Aufweitung
der Stromungskanile in axialer Richtung stattfindet. Die Schaufelkanéle von Leit- und Laufrad
sind somit zylindrisch und ident. Es werden drei Kontrollflichen eingefiihrt. Diese befinden
sich vor dem Leitrad, vor dem Laufrad und nach dem Laufrad und werden mit den Nummern
0, 1 und 2 bezeichnet. Die dazugehorigen Zustandsgréfen und Geschwindigkeiten tragen diese
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Nummern als Indices. Die zur Berechnung bendtigten Gleichungen werden mit Hilfe der
Software Microsoft Excel dargestellt. Dieses Programm ermdoglicht die fiir die Berechnung
notwendigen Iterations- und Optimierungsschritte. Um ZustandsgroBen der Kontrollebene zu
berechnen miissen Stoffdaten des Arbeitsmediums abgefragt werden. Diese Abfragen werden
mittels Add-In der Simulationssoftware PSExcel realisiert. Dadurch konnen im
Berechnungsablauf anhand von zwei Zustandsgrof3en alle weiteren ermittelt werden.

Zu Beginn der Auslegung ist es erforderlich, dass einige GroBen angenommen werden. In
diesem Fall ist es zweckméBig folgende Parameter, unter Beachtung von Erfahrungswerten,
anzunehmen bzw. zu begrenzen.

e Druckzahl ¥

e Schaufelldnge [

e Leit- u. Laufradwirkungsgrade n’,n"

e Wellendrehzahl n

e Schaufelwinkel Leitradaustritt o,

e Beaufschlagungsverhiltnis &

e Reaktionsgrad r

e Schaufelzahl von Leit- u. Laufrad z’, z"

e Geometrische GroBen o', ¢”, b’, b"

Die dimensionslose Kennziffer ¥ beschreibt den Zusammenhang von Stufengefille und
Umfangsgeschwindigkeit. Wie in Kapitel 5.3.1 gezeigt besitzen verlustlos betrachtete
Gleichdruckturbinen mit der Forderung einer axialen Abstromung eine Druckziffer von ¥ = 2.
Die in dieser Auslegung geforderte drallfreie Abstromung verhindert zusitzliche Verluste,
welche bei nicht axialer Abstromung durch Verwirbelung der Umfangsgeschwindigkeit
entstehen wiirden. Anderungen der Geschwindigkeiten, verursacht durch eine
reibungsbehaftete Stromung beeinflussen jedoch die Geschwindigkeitsdreiecke. Damit die
Austrittsgeschwindigkeit der Turbine keine Umfangskomponente aufweist, wird durch
Iteration die erforderliche Druckziffer berechnet.

Die radiale Schaufellédnge ist bei axialen Turbomaschinen eine wichtige Konstruktionsgrof3e.
Die Vorgabe dieser begriindet sich darin, dass Grenzschichten bei zu kurzen Schaufeln einen
Grofiteil des Stromungsquerschnitts beanspruchen. Die dadurch entstehenden hohen Verluste
sollen durch diese Vorgabe vermieden werden. Die Schaufellinge ist deshalb mit S5Smm
festgelegt.

Um Verluste in den Stromungskandlen von Lauf- und Leitrad darzustellen, werden die
Stromungswirkungsgrade 1’ und 1"’ eingefiihrt. Diese beiden Groflien werden im ersten
Berechnungsschritt angenommen. Eine genauere Abschitzung dieser Wirkungsgrade kann erst
mit der Kenntnis der Turbinengeometrie durchgefiihrt werden. Diese Berechnung wird in
Kapitel 5.4.3 erléutert.
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Entscheidend fiir den mittleren Durchmesser der Turbinenstufe ist die Wahl der
Wellendrehzahl. Durch die Beeinflussung der BaugroBe und den damit in Verbindung
stehenden axialen Stromungsquerschnitt ist die Drehzahl bedingt frei wahlbar. Grundsétzlich
ist es sinnvoll die Drehzahl so gering wie mdglich zu halten. Andererseits besteht aus
Erfahrungswerten die Bedingung, dass der Schaufelwinkel a; mindestens 15° betragen sollte.
Zu geringe Schaufelwinkel wiirden zu einem hohen Versperrungsverhdltnis und einer
betrdchtlichen Beeinflussung der Stromung durch Wirbel an der Schaufelhinterkante fiihren.
Somit ergibt sich aus der Forderung nach einem Mindest-Leitschaufelwinkel eine
Beschrankung der Drehzahl nach unten.

Das Beaufschlagungsverhiltnis der Turbine muss ebenfalls zu Beginn der Berechnung
angenommen werden. Ein Verhiltnis kleiner 0,2 sollte jedoch nicht angestrebt werden um den
Einfluss der Verluste durch Teilbeaufschlagung gering zu halten. Diese Verluste entstehen
dadurch, dass in jenem Teil des Laufschaufelkranzes der sich im nicht beaufschlagten Bereich
befindet, Verwirbelungen entstehen. Durch die spitere Berechnung der Schaufelzahl im
Leitrad wird das Teilungsverhéltnis der Leitradblitter festgelegt. Mit der Absicht nur ganze
Leitradsektoren zu beaufschlagen kann auch die Teilbeaufschlagung nicht mehr stufenlos
variiert werden. Die Berechnung mehrerer Varianten wird u. a. durch diese beschriebenen
Zusammenhinge unabdingbar.

Wie bereits im Kapitel 5.3 kann eine Teilbeaufschlagung nur in Verbindung mit sehr geringen
Reaktionsgraden, also mit einer Gleichdruckturbine, angewendet werden. Um zu
gewdhrleisten, dass die Stromung der Umlenkung im Laufrad folgt, darf diese nicht verzogern.
Reibungseinfliisse fordern somit ein Mindestmal} an Reaktion.

Schaufelzahlen von Leit- und Laufrad miissen fiir die Berechnung der Versperrung,
durchgefiihrt im Rahmen der eindimensionalen Auslegung, zuerst geschitzt werden. Die
Ergebnisse der im Anschluss stattfindenden Berechnung der Schaufelzahlen (siehe Kapitel 6)
werden durch einen Iterationsprozess beriicksichtig.

Die Annahmen geometrischer Grofen, wie z.B. Schaufeldicken, beruhen auf Erkenntnissen der
Studie von Gunnar Ohlsson [26], in der kleine teilbeaufschlagte Turbinen mit
Uberschallstrémungen untersucht wurden.

Charakterisierend fiir die Gittergeometrie der Schaufelkrinze ist vor allem das Verhéltnis der
Sehnenlédnge zur Teilung. Diese ldsst sich nach Traupel [1] in Abhingigkeit der
Schaufelwinkel im Turbinengitter vorherbestimmen. Eine genaue Aussage ist jedoch wegen
der unterschiedlichen Profilformen, mit dieser Methode nicht mdglich. Da in dieser Auslegung
die Leitradgeometrie fiir eine transsonische Stromung bestimmt werden muss, kann diese
Definition der optimalen Schaufelzahl im besten Fall nur als Anhalt dienen. Wie sich spiter in
Kapitel 6.1 zeigt, liefert diese Berechnung jedoch gute Werte fiir ein transsionisches
Leitschaufelgitter nach Ohlsson [27]. Aus der Studie wird auch die axiale Ausdehnung der
Schaufelkriinze, in Abhingigkeit der Flichenverhiltnisse des Uberschallkanals im Leitrad, fiir
die Berechnung libernommen.
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Fiir die Schaufelzahlberechnung des subsonisch durchstromten Laufrads wurde ebenfalls die
Methode nach Traupel verwendet. Sie liefert hierfiir brauchbare Werte.

In der Abbildung 5.2 ist der Ablauf der gesamten Berechnungen zur Auslegung der
Axialturbine dargestellt. Dabei sind die erforderlichen Riickkoppelungen fiir die bereits
beschriebenen Iterations- und Optimierungsvorginge ersichtlich.

START

Optimierung:

derbare Variable:
Zigl: r_f>=0
¥ *
Eingabedaten flr
Berschnung aus —» Annahme g1, z1 T Berechnung: z1
IPSE
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Abbildung 5.2: Ablaufdiagramm der Berechnung

5.4.2. Einfluss der raumlichen Stromung

Fir genauere Betrachtungen der Turbinengeometrie sind Berechnungen von ebenen
Stromungen nicht mehr ausreichend. Einerseits dndert sich wegen der Schaufellinge die
Umfangsgeschwindigkeit. Andererseits werden die Stromfiden wegen der rotierenden
Bewegung gekriimmt und unterliegen dadurch gednderten Druckgradienten. Als wesentliches
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MaB fiir die raumlichen Unterschiede in der Stromung ist das Schaufellaingenverhéltnis zu
nennen.

Dem fiir diese Turbine ausgewihlten Verfahren zur Berechnung der dreidimensionalen
Stromung liegt die Konstruktion mit konstantem Leitschaufelwinkel, beschrieben in Jericha
[28], zugrunde. Dabei wird in der Kontrollebene 0 eine konstante axiale Zustromung
angenommen. In der Kontrollebene 1 verldsst das Medium den Leitschaufelkanal mit einem
iiber den Radius konstanten Winkel a,. Zusitzlich wird liber das Laufrad bzw. iiber die
gesamte Turbinenstufe ein konstanter Arbeitsumsatz auf allen Durchmessern gefordert. Es ist
zu beachten, dass mit der Berechnung der Stromungsgeschwindigkeiten an unterschiedlichen
Radien auch der Reaktionsgrad beeinflusst wird. Am Auflenradius stellt sich ein hoherer, am
Innenradius ein kleinerer Reaktionsgrad ein, als in der zweidimensionalen Berechnung am
Mittendurchmesser angenommen wurde. Dabei ist zu beachten, dass der Reaktionsgrad am
Schaufelfuf3 nicht kleiner als Null ist, um der Gefahr von Ablésungen im Laufrad zu entgehen.
Diese Bedingung eines kleinstmoglichen Reaktionsgrad im Fuf3 der Laufschaufel fliet somit
als Randbedingung fiir die eindimensionale Auslegung mit ein.

5.4.3. Wirkungsgradberechnung

Dieser Abschnitt beschreibt Betrachtungen, die hinsichtlich auftretender Verluste in der
Stromungsmaschine gemacht wurden.

Einerseits wird auftretende Energiedissipation durch die verlustbehaftete Expansion fiir Leit-
und Laufrad getrennt als Radwirkungsgrad beriicksichtigt. Diese Art der Verluste flieft wegen
ihrer Definition somit in den isentropen Wirkungsgrad der Turbinenstufe mit ein. Andererseits
treten zusdtzlich Radreibungsverluste, Spaltverluste und Verluste durch Teilbeaufschlagung
auf, welche durch Abzug vom isentropen aerodynamischen Wirkungsgrad berticksichtigt
werden. Die im Zuge dieses Kapitels getdtigten Berechnungen wurden anhand der
Berechnungsunterlagen von Traupel [1] durchgefiihrt und sind in Anhang 3 und Anhang 4
ersichtlich.

5.4.3.1. Radwirkungsgrade

Die fiir die Radwirkungsgrade relevanten Verluste teilen sich in Profilverluste, Facherverluste,
Restverluste und Zusatzverluste auf. Unterschreitet das Verhéltnis von Schaufellinge zu
Schaufelteilung einen bestimmten Wert, so ist eine Unterscheidung von Profilverlusten und
Restverlusten nicht mehr sinnvoll. Da die Restverluste vor allem die Randeffekte und
Sekundérstromungen beriicksichtigen, konnen diese bei zu kurzen Schaufeln nicht mehr von
den Profilverlusten getrennt werden. Bei dieser Auslegung werden sehr kurze Schaufeln
verwendet, daher tritt dieser erwahnte Fall fiir Lauf- und Leitrad ein.

Der Einfluss der Machzahl wird anhand eines Machzahlfaktors beriicksichtig. Werden
Uberschallleitriider, wie in dieser Auslegung, entsprechend ihrer Strémung ausgefiihrt, so
eriibrigt sich dieser Faktor. Fiir Laufrdder kann dieser Faktor bis Ma = 1,2 gleich 1 gesetzt
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werden [28]. Die relativen Stromungsgeschwindigkeiten im Laufrad konnen aufgrund der
eindimensionalen Berechnung gesichert als subsonische Stromung bezeichnet werden. Die
transsonische Stromung im Leitrad und die Strdmung im Laufrad, welche sich unterhalb der
Schallgrenze befindet, beeinflussen nicht die Radwirkungsgrade. Die Ergebnisse der
Radwirkungsgradberechnung sind in der Tabelle 3-1 angefiihrt.

Tabelle 5-6: Radwirkungsgrade

Leitradwirkungsgrad n’ 0,8317
Laufradwirkungsgrad n"’ 0,8122
5.4.3.2. Spaltverluste, Radreibung, Teilbeaufschlagung

Bei axial durchstromten Turbomaschinen werden Schaufelreihen in zwei unterschiedlichen
Varianten ausgefiihrt. Einerseits besteht die Moglichkeit freiendende Schaufeln zu verwenden,
welche verhdltnismédfBig hohe Spaltverluste verursachen. Andererseits konnen durch den
Einsatz von Deckbindern Labyrinthdichtungen zur Spaltabdichtung eingesetzt werden.
(Abbildung 5.3) Durch diese beriihrungsfreie Dichtung ist es moglich kleinere Verluste durch
Spaltstromungen zu erreichen. Die auszulegende Turbine dieser Arbeit wird wegen der
erwidhnten Griinde mit Deckband und einer Labyrinthdichtung mit zwei Drosselstellen
ausgefiihrt. Entscheidend fiir den Spaltmassenstrom ist neben der Bauart der Abdichtung die
Spaltweite. Zur Bestimmung dieser Grofe gibt Jericha [28] eine Formel in Abhdngigkeit von
Betriebstemperaturen und Schaufelkanzdurchmesser an. In Anbetracht der herrschenden
Verhiltnisse ergibt sich eine Spaltweite von 0,2 mm.

Der Radreibungsverlust einer Turbine entsteht dadurch, dass die Rotorscheibe ein Reibmoment
— verursacht durch den Geschwindigkeitsunterschied zur stillstehenden Seitenwand — erfahrt.
Der auftretende Verlust ist jedoch im Vergleich zu Spalt- und Ventilationsverlusten
verhdltnisméBig klein. (s. Tabelle 5-7)

Ein weitaus groBerer Verlust entsteht durch den Ventilationsvorgang. Dieser beriicksichtig
einerseits den Ventilationsvorgang selbst, andererseits die Verluste an den Enden der
Beaufschlagunssektoren. Einen wesentlichen Einfluss auf diesen Verlust haben die Anzahl der
Beaufschlagungsektoren, das Beaufschlagungsverhdltnis und konstruktive Gegebenheiten.
Infolge dessen wird die Teilbeaufschlagung der ORC Turbine als ein Segment ausgefiihrt.

Die Berechnungsergebnisse der Verlustanteile der Turbine sind in der Tabelle 5-7 dargestellt.
Dabei wird ersichtlich, dass die Teilbeaufschlagung eine Wirkungsgradreduktion von 10 % zur
Folge hat. Auch der Spaltmassenstrom reduziert den Turbinenwirkungsgrad um ca. 5 %.
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Tabelle 5-7: Bertucksichtigte Verluste als Abzug vom isentropen Wirkungsgrad

Laufradspaltverluste U'sp 0,0493
Radreibunsverluste €3 0,0049
Ventilationsverluste Uy 0,1011
verlustberichtigter isentroper Turbinenwirkungsgrad Ns 0,5756

Abbildung 5.3: Ausfiihrungsformen von Turbinenstufen [1]

5.4.4. Ergebnisse der Turbinenauslegung

Die Berechnungen in Kapitel 5.4 dienen einerseits als Grundlage fiir die Turbinenkonstruktion,
andererseits beschreiben diese Berechnungen das mdgliche Verhalten der Turbine im
Kreisprozess. Dieses Verhalten wird anhand des isentropen Turbinenwirkungsgrad in der
Simulation definiert. Da dieser Wirkungsgrad unterschiedlich definiert werden kann, werden
im Folgenden die verwendeten Definitionen beschrieben.

Nach Traupel [1] und Jericha [28] gibt es eine grundsitzliche Unterscheidung zwischen
aerodynamischen isentropen Wirkungsgrad und Stufenwirkungsgrad. Dem aerodynamischen
Wirkungsgrad wird die spezifische Arbeit entsprechend der Eulerschen Gleichung zu Grunde
gelegt. Der Stufenwirkungsgrad hingegen erfasst alle in der Stufe auftretende Verluste, welche
von der getdtigten aerodynamischen Arbeit abgezogen werden. Als Bezugsgrofle im Nenner
der Wirkungsgraddefinition konnen drei unterschiedliche Werte eingesetzt werden. Eine
Moglichkeit besteht darin, die entzogene Arbeit auf die Totalzustinde einer verlustlos
arbeitenden Maschine zu beziehen. Diese Definition ist sinnvoll, wenn die
Geschwindigkeitsenergie am Austritt noch genutzt werden kann. Wird als Bezugszustand eine
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Idealstufe mit unendlich kleiner Abstromgeschwindigkeit angenommen, so ergibt sich eine
Wirkungsgraddefinition nach Gleichung (5.5) fiir den aerodynamischen Wirkungsgrad. Diese
Annahme ist angebracht, wenn die Austrittsgeschwindigkeit nicht mehr genutzt werden kann.
Da dies bei der hier vorliegenden Auslegung der Fall ist, soll diese Definition fiir den
aerodynamischen Wirkungsgrad bzw. Stufenwirkungsgrad genutzt werden.

Ac,u

Nsa =

=—— 55
Ahg + %" (55

Eine weitere Moglichkeit wire die tatsdchliche statische Enthalpieanderung mit der isentropen
Enthalpiednderung zu vergleichen. Dieser reine Diagrammwirkungsgrad ist nur bei sehr
kleinen Axialgeschwindigkeiten anwendbar.

Durch die in diesem Kapitel beschriebenen Berechnungen und Uberpriifungen entscheidender
GroBen konnte anhand von mehreren Varianten die geeignetste Losung gefunden werden. Die
wichtigsten Kenndaten der Turbine sind in Tabelle 5-8 dargestellt.
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Tabelle 5-8: Kenndaten der Turbine

isentropes Enthalpiegefille 4437 kl/kg
Wellenleistung 1,27 kW
Isentroper Gesamtwirkungsgrad 57,56 %
Eintrittstemperatur 86,0 °C
Austrittstemperatur 66,5 °C
Drehzahl 39000 1/min
Mittlerer Durchmesser 65,31 mm
Schaufellédnge 5 mm
beaufschlagte Leitschaufelkanéle 5
Reaktionsgrad in Mittenkreis 0,14
Machzahl Leitradaustritt 1,45
Machzahl im Laufradeintritt 0,73
Leitschaufelzahl 21
Laufschaufelzahl 38
Leitradwirkungsgrad 83,17 %
Laufradwirkungsgrad 81,22 %
Isentroper aerodyn. Wirkungsgrad 73,09 %
Leitschaufelwinkel 148 °
Schaufelwinkel Laufradeintritt 30,2 °
Schaufelwinkel Laufradaustritt 298 °
Druck vor dem Leitrad 4,15 bar
Druck nach dem Leitrad 1,46 bar
Druck nach dem Laufrad 1,23  bar




Auslegung der Expansionsmaschine

Die Geschwindigkeitsverhéltnisse in der Turbine werden graphisch durch den Plan der
Geschwindigkeitsdreiecke in Abbildung 5.4 dargestellt. Dabei werden neben den
Geschwindigkeiten im Mittelschnitt auch die Geschwindigkeiten am Spitzenkreis und
Nabenkreis abgebildet. Diese Abbildung ldsst erkennen, dass zwischen Laufradeintritt und
Laufradaustritt eine Zunahme der Axialgeschwindigkeit stattfindet. Diese wird durch die reine
axiale Bauweise (keine Aufweitung) in Verbindung mit der stattfindenden Expansion im
Laufrad verursacht. Des Weiteren ist die Auswirkung der unterschiedlichen
Austrittsgeschwindigkeiten aus dem Leitrad erkennbar. Sie beeinflussen zusammen mit den
abweichenden Umfangsgeschwindigkeiten die Anstromwinkeln des Laufrades.
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Abbildung 5.4: Geschwindigkeitsdreiecke der Turbinenstufe

Die thermodynamischen Zustandsgro3en im Mittelschnitt werden anhand eines h-s Diagramms
(Abbildung 5.5) veranschaulicht. Der Verlauf dieser Groflen zwischen den Kontrollebenen
wird dabei als Gerade angenéhert. Diese Darstellung lisst erkennen, dass eine verhdltnismafBig
hohe Druckdifferenz im Laufrad abgebaut werden muss. Dies ist wegen der Forderung eines
positiven Reaktionsgrades an der Nabe erforderlich.
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Abbildung 5.5: h-s Diagramm der Zustandsanderung in der Turbinenstufe
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6. Konstruktion der Axialturbine

In diesem Kapitel wird der konstruktive Autbau der Axialturbine erldutert. Dabei werden
Details beziiglich Lagerung, Schmierung und Konstruktion von Leit- und Laufschaufel sowie
deren Berechnungen besprochen. Die Abbildung 6.1 zeigt die ORC Turbine mit integriertem
Generator.

== 771
[: .

Q]

191
g

e

Abbildung 6.1: ORC - Turbine

6.1. Konstruktion des Leitrades

6.1.1. Entwurf eines transsonischen Leitschaufelgitters

Um eine Abstromgeschwindigkeit aus dem Leitrad Ma > 1 zu verwirklichen muss der
Leitschaufelkanal die Form einer Lavaldiise aufweisen. Mogliche Ausfiihrungsformen sowie
deren Wirkungsgrade werden ausfiihrlich in der Studie von Ohlsson [27] behandelt.

Fir die Konstruktion einer Lavaldiise ist das Fldchenverhiltnis A/A* eine wesentliche
Auslegungsgrofle. Bei diesem Verhéltnis wird die Fliche am Austritt der Diise auf den
kleinsten Diisenquerschnitt bezogen. Die Fldchen bzw. die Flichenverhéltnisse kénnen anhand
des Diagramms der Massenstromdichte berechnet werden. Der Verlauf des Massenstroms gibt
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aulerdem Aufschluss iiber die Hohe der Schallgeschwindigkeit in der Stromung. Zur
Ermittlung dieses Diagramms wurden die ZustandsgroBen der verlustbehafteten Expansion im
Leitrad durch Stoffdatenabfragen mittels PSExcel (s. Anhang5). Als
Stromungswirkungsgrad dient der in Kapitel 5.4.3 ermittelte Leitradwirkungsgrad n‘. Aus dem
Massenstromdiagramm (Abbildung 6.2) kann nun die erforderliche Stromdichte fiir die
sowie die maximale Stromdichte ermittelt werden. Die

ermittelt

Austrittsgeschwindigkeit ¢,
berechneten Daten sind in der Tabelle 6-1 dargestellt.

Tabelle 6-1: Auslegung Leitrad

im engsten Querschnitt (*) am Leitradaustritt
Geschwindigkeit 174,8 m/s 246,5 m/s
Massenstromdichte 1191,9  kg/m?3s 1024,6  kg/m?s
Machzahl 1 1,41
1400
; 800 l'/ ~
= /
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2 400 | /
2 /
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o
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Geschwindigkeitci in m/s

Abbildung 6.2: Verlauf der Massenstromdichte im Leitschaufelkanal

Laut Ohlsson [27] kann eine stof3freie Expansion mit paralleler Abstromung in einer Lavaldiise
durch eine Kante an der Drosselstelle mit symmetrischer oder asymmetrischer Bauart erreicht
werden (Prantl-Meyer-Expansion). Dieser Kantenwinkel der Engstelle ist abhédngig von der
Machzahl am Diisenaustritt. Der Vorteil dieser Expansion liegt darin, dass dadurch
verhdltnisméBig kurze Diisenlingen verwirklicht werden konnen. Diese Bauart ist vor allem
bei hohen Machzahlen am Diisenaustritt bzw. groen Flichenverhéltnissen A/A* von Vorteil.
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Bei den auszufithrenden Lavaldiisen tritt ein geringes Verhiltnis A/A* auf, wodurch die
Problematik von zu groBlen Diisenlingen nicht gegeben ist. Die Lavaldiise wird deshalb
symmetrisch mit stromlinienformiger Kontur an der Engstelle ausgefiihrt.

Wegen der Forderung nach konstantem Abstromwinkel im Leitrad kann das gefundene
Leitschaufelprofil fiir den Mittelkreis auf alle Radien angewendet werden. Somit ist die
dreidimensionale Form des Leitschaufelkanals bestimmt. Der Meridianschnitt des
Leitschaufelkanals ist in Abbildung 6.3 dargestellt.

Abbildung 6.3: Meridianschnitt der Leitschaufelkanéle

6.1.2. Konstruktive Ausfiihrung

Das Leitrad wird als Scheibe ausgefiihrt, welche axial mit dem Gehduse verschraubt wird.
Diese Scheibe dient zusétzlich zur Aufnahme der Wellendichtung und zur axialen Fixierung
des Festlagers im Gehduse. Fiinf Leitschaufelkanéle sind in der Scheibe angebracht und
werden aus fertigungstechnischen Griinden nach auflen offen ausgefiihrt. Zur Unterbindung
von Spaltstromungen zwischen Leitrad und Gehduse wird an dieser Kontaktfliche eine
spielfreie Passung angewendet.

6.2. Konstruktion des Laufrades

6.2.1. Entwurf der Laufschaufelgeometrie

Die eindimensionale Berechnung (Kapitel 5.4.1) zeigt, dass sich die Relativgeschwindigkeiten
im Laufrad im subsonischen Bereich befinden. Die auszufithrenden Schaufelwinkel im
Meridianschnitt werden der eindimensionalen Berechnung entnommen. Das s.g. Umlenkgitter
wird mittels Kreisbogen als konvexe Begrenzungsfliche und mit Geraden und Kreisbogen als
konkave Kanalwand konstruiert. Eine bisher unbestimmte Grofe stellt die Breite des
Umlenkkanals bei halbem Umlenkwinkel dar. Fiir Berechnung dieser Groéfe wird die
vereinfacht angenommen, dass die Hélfte der Beschleunigung im Laufrad bis zu dieser Stelle
zu erfolgen hat. Dadurch ist der Stromungskanal des Laufrades eindeutig bestimmt. Das
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Schaufelgitter der gesamten Turbinenstufe im Meridianschnitt wird in Abbildung 6.4
veranschaulicht.

DOPD)

Abbildung 6.4: Schaufelgitter im Meridianschnitt

Die Ermittlung der Laufschaufelprofile im Naben- und Spitzenschnitt zur Konstruktion einer
verkriimmten Laufschaufel erfolgt analog. Die gednderten Schaufelwinkel werden durch das,
in Kapitel 5.4.2 beschriebene Auslegungsverfahren fiir drei-dimensionale Schaufeln bestimmt.
Die daraus resultierenden Schaufelprofile der drei Schnittebenen sind in Abbildung 6.5
ersichtlich.

ROT = Nakenschnitt
Spitzenschnitt
Mittelschnitt

SCHWARZ =

Abbildung 6.5: Profilschnitte der Laufschaufel
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Diese Abbildung ldsst erkennen, dass eine verdrehte Laufschaufel nur eine sehr geringe
Verdrehung aufweisen wiirde. Aus diesem Grund wird diese Verdrehung vernachlissigt und
eine unverdrehte Laufschaufel mit dem Profil im Mittelschnitt eingesetzt. Vor allem aus
fertigungstechnischer Sicht besitzt eine unverdrehte Laufschaufel Vorteile gegeniiber einer
verdrehten Schaufelkonstruktion. Die dadurch resultierenden Verluste sind sehr gering, werden
jedoch im Rahmen der Wirkungsgradberechnung als Ficherverluste beriicksichtig. Dieser
Verlust betrdgt laut Traupel [1] in Abhéngigkeit vom Schaufelldingenverhdltnis und der
Laufzahl 0,3 %.

6.2.2. Konstruktionsdetails — Laufrad

Die Laufradscheibe besteht grundsitzlich aus zwei Bauelementen. Das erste Bauteil ist die
Rotorscheibe, welche eine kegelformige Bohrung zur reibschliissigen Verbindung mit der
Welle besitzt. Die Laufschaufelkanile sollen durch spanabhebende Bearbeitung des Laufrads
gefertigt werden. Das Laufrad besitzt somit keine, wie bei axialen Turbomaschinen hiufig
eingesetzte einzelne Laufschaufeln. Diese sehr einfache Bauweise ist durch die geringe
Verwindung und niedrige thermische Belastung mdoglich.

Das zweite Bauelement stellt das Deckband dar, dessen Verwendung bereits im Kapitel 5.4.3.2
festgelegt wurde, um geringe Spaltverluste zu bewirken. Dieses Konstruktionselement besteht
aus sechs Blechen, welche durch Nietverbindungen an der Laufradscheibe befestigt werden.
Als Nieten dienen Zapfen auf den Laufschaufeln. Diese werden spanabhebend an der
Laufradscheibe gefertigt. Zwischen den Deckbandelementen werden Spalte vorgesehen, um
Schwingungen von Schaufelgruppen nicht auf benachbarte Schaufeln zu iibertragen.

qdNh [

N

N
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Abbildung 6.6: Laufradschnitt
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Am Deckband werden zusétzlich Drosselstellen fiir axiale Labyrinthdichtungen angebracht.
(s. Abbildung 6.6) Diese Abdichtung behindert die Leckagestromung auflen am Laufrad
vorbei. Um sicherzustellen, dass die Geschwindigkeitsenergie nach jedem Spalt verwirbelt
wird, ist es einerseits zweckmafBig, die einzelnen Spalte der Dichtung nicht in einer Flucht
anzuordnen, sondern in geeigneter Weise zu versetzen. Andererseits sollen die Abstéinde der
einzelnen Spalte nicht zu gering sein [1]. Da es fiir eine einfache einstufige Turbine nicht
zweckmafBig ist, das Gehéuse in geteilter Form auszufiihren, muss der Laufer axial eingebaut
werden. Um dies zu ermdglichen werden zwei Dichtspalte, jeweils an den Stirnseiten des
Deckbandes, angeordnet. (s. Abbildung 6.6) Um Beschiddigungen bei Beriihrungen von
Labyrinthspitze und Gehduse zu vermeiden, werden die der Dichtspitze gegeniiberliegenden
Flachen mit einem weicheren Werkstoff ausgefiihrt. Beispielsweise besteht die Mdoglichkeit,
eine Kupfer-Zink Legierung einzusetzen.

Des Weiteren ist zu beachten, dass der Auflendurchmesser des Laufrades grofer gewéhlt ist als
der zugehorige Durchmesser am Leitrad. Dies ist damit zu begriinden, dass der aus dem
Leitrad austretende Strahl im Axialspalt zwischen Leit- und Laufrad nicht durch eine radiale
Begrenzungsfliache abgelenkt werden kann. Somit trifft die duBerste Stromlinie des Freistrahls
an einem grofleren Durchmesser auf das Laufrad auf. Der aufgeweitete AuBBendurchmesser des
Laufrades wird mittels geometrischem Zusammenhang nach Gleichung (6.1) berechnet.

dal 2 65 2
- - 6.1
da 2\/< 2 ) * (tan a1> (D

Um sicherzustellen, dass der austretenden Strahl aus dem Leitrad das Laufrad exakt trifft kann

an Stelle der bereits beschriebenen Aufweitung der Strahl durch eine entsprechende Kontur der
radialen duBeren Begrenzungsfliche nach innen abgelenkt werden, was bei
Uberschallstrémungen sehr sorgfiltig ausgefiihrt werden miisste. Aus konstruktiven Griinden
wird diese Methode jedoch nicht angewendet.

Eine zu grofle Differenz der AuBendurchmesser von Leit- und Laufrad ist jedoch auch zu
vermeiden. Bei zu groBer Uberdeckung wiirde der Freistrahl einen Unterdruck im Spaltraum
bewirken. Dieser Zustdnd wiirde zu hohen Verlusten fiihren [1].

6.2.3. Abstrémung

Um die Ventilationsverluste der nicht beaufschlagten Laufschaufeln gering zu halten, ist es
erforderlich, den Laufschaufelkranz beidseitig einzuhiillen. Diese konstruktive Ausfiihrung
wurde bereits bei der Berechnung der Ventilationsverluste in Kapitel 5.4.3.2 beriicksichtigt.
Um diese Einhiillung zu gewéhrleisten, wird der Rohrstutzen an der Abdampfseite mit einem
Deckblech ausgestattet. Zur Abstromung des Mediums aus dem Laufrad ist in diesem Blech
ein Fenster gegeniiber den Leitschaufelkandlen angeordnet. Um den abdampfseitigen
Rohrstutzen einfach fertigen zu konnen, wird die Abdampfleitung symmetrisch zur
Rotationsachse angebracht. Durch eine asymmetrische Anordnung wire es moglich, den
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Stromungsverlauf zu verbessern. Dies hitte jedoch einen grofleren Fertigungsaufwand zur
Folge.

6.2.4. Festigkeitsbeanspruchung und Materialwahl der Laufschaufel

Die durchgefiihrten Berechnungen beriicksichtigen nur einfache Belastungen. Fiir die
grundlegende Dimensionierung ist diese Betrachtung dennoch ausreichend. Zusétzlich zu den
beriicksichtigten Beanspruchungen konnen beispielsweise Schwingungen auftreten. Diese
haben jedoch sehr geringe Auswirkungen auf die Auslegung, da sehr kurze Schaufeln
verwendet werden.

Die Laufschaufeln werden durch die Ubertragung der Umfangskraft und durch die Fliehkraft
der eigenen Masse auf Biegung und Zug beansprucht. Durch die Reaktion im Laufrad findet
zusitzlich eine Belastung durch die Druckdifferenz zwischen Laufradeintritt und
Laufradaustritt statt [29]. Diese Kréfte konnen mit den elementaren GesetzméBigkeiten von
Druckkriften und Impulserhaltung bestimmt werden. Zur Ermittlung der Kenngroflen des
Schaufelquerschnitts am Ful der Schaufel wurde dieser, in Kapitel 6.2.1 ermittelte,
Querschnitt mit der Softwareapplikation INCA (Interactive nonlinear crosssection analysis)
[30] der Technischen Universitdt Hamburg — Harburg modelliert (s. Anhang 2).

Die Ergebnisse der Berechnung (Anhang 1) zeigen, dass die auftretenden Spannungen sehr
gering ausfallen. Die Biegespannungen betragen weniger als 1 N/mm? Die Zugspannung
infolge der Fliehkraft betrdgt ca. 22 N/mm? Die Anforderungen an den Laufradwerkstoff
hinsichtlich der Festigkeit sind somit entsprechend gering. Beispielsweise wére hier der
hochlegierte warmfeste Baustahl X12CrMo5 verwendbar. Aus Sicht der geringen
Anforderungen an die Bauteilfestigkeit wire es eventuell sinnvoll, Aluminiumwerkstoffe
wegen deren einfachen Bearbeitung einzusetzen. Sie sollten jedoch wegen der groBeren
Wairmedehnungen im Vergleich zu Eisenwerkstoffen vermieden werden, um ein Anlaufen des
Laufrades an das Gehéduse zu unterbinden.

6.3. Wellenlagerung

Ein wichtiger Hintergrund der bisher getdtigten Berechnung und Auslegungen war es, eine
moglichst einfache und kostengiinstige Turbine zu konstruieren. Zusitzlich soll diese
Maschine, in Hinblick auf den Einsatzbereich, mit einem mdglichst geringen Wartungs- und
Instandhaltungsaufwand  verbunden sein. Da eine Wellenlagerung immer mit
VerschleiBBerscheinungen in Verbindung steht, miissen diese Faktoren bei der Wahl des
Lagertyps besonders beriicksichtigt werden.

Bei grolen Dampfturbinen werden vorwiegend Gleitlager eingesetzt. Wegen den dafiir
erforderlichen Hilfsolkreisldufen ist diese Lagerung fiir die vorliegende Anwendung ungiinstig.

Ebenso finden Wilzlager Anwendung im Turbomaschinenbau. Um eine lange Lebensdauer bei
hohen Drehzahlen zu erreichen, werden zur Lagerschmierung z.B. Oleinspritzverfahren oder
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Ol-Luft Schmiersysteme verwendet. Die Ol-Luft Schmierung hat den Vorteil, dass durch die
Druckluft zusdtzlich Warme aus der Lagerung abgefiihrt werden kann. Diese Schmiersysteme
erfordern jedoch Hilfsaggregate, welche hinsichtlich Kosten und Wartungsfreiheit vermieden
werden sollten.

Um dennoch die hohe erforderliche Drehzahl mit einfachen Mitteln zu erreichen, besteht die
Moglichkeit s.g. Hybridwilzlager einzusetzen. Diese Lager besitzen Ringe aus Wilzlagerstahl
und Wilzkorper aus dem keramischen Werkstoff Silizium-Nitrid. Diese Werkstoffkombination
eignet sich besonders fiir hohe Drehzahlen und Mangelschmierung.

Fiir die Wellenlagerung der zu konstruierenden Turbine werden zwei Hybridrillenkugellager
mit einem Wellendurchmesser von 12 mm u. 10 mm eingesetzt. Das groflere Wilzlager dient
dabei als Festlager. Das Rillenkugellager mit 10 mm Wellduchmesser wird als Loslager
eingesetzt (s. Abbildung 6.7). Diese Lager sind beidseitig mit reibungsarmen Dichtscheiben
abgedichtet und auf Lebensdauer mit einem Hochleistungsschmierfett geschmiert.

] L

] B *§

Abbildung 6.7: Wellenlagerung

Laut Angaben des Herstellers konnen diese Wilzlager ohne erhebliche Beeintrichtigung der
Lebensdauer bis zu 100°C eingesetzt werden. Die Betriebstemperaturen der Wilzlager werden
neben der Temperatur des Arbeitsmediums zusétzlich von der Wirmeentwicklung des
Generators beeinflusst. Genauere Erkenntnisse beziiglich Kithlung im Zusammenhang mit der
Lagerlebensdauer sind durch weiterfilhrende Untersuchungen zu gewinnen.

6.4. Wellendichtung

Die Abdichtung der Léauferwelle ist flir die Turbinenkonstruktion ein essentielles
Konstruktionselement, da diese die einzige Rotationsdichtung im gesamten Kreislauf darstellt.
An dieser Dichtstelle muss das Austreten des Arbeitsmediums durch den Spalt zwischen zwei
Flachen verhindert werden, welche sich mit einer Relativgeschwindigkeit zueinander bewegen.

Im Dampfturbinenbau werden haufig beriihrungsfreie Dichtungen (Labyrinthdichtungen) bei
schnelllaufenden Maschinen eingesetzt. Diese Art der Wellendichtung ist jedoch immer mit
einem gewissen Leckage-Massenstrom verbunden. Durch die Verwendung von n-Pentan muss
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das Austreten des Arbeitsmediums wegen der gesundheits- und umweltgefdhrdenden
Eigenschaften unbedingt unterbunden werden.

Die ORC- Turbine soll wegen den bereits genannten Griinden mit beriihrenden Dichtungen
ausgestattet werden. Ein wichtiges Auswahlkriterium fiir Rotationsdichtungen ist die
Umfangsgeschwindigkeit im Dichtspalt. Diese befindet sich bei den gegebenen Verhiltnissen
bei ca. 20 m/s. Des Weiteren muss die Dichtung trockenlauffahig sein, d.h es soll kein eigener
Schmierstoff fiir die Dichtung verwendet werden bzw. muss die Rotationsdichtung zur
Abdichtung von Gasen geeignet sein. AuBBerdem muss die Abdichtung der vorherrschenden
Druckdifferenz zwischen Arbeitsmedium und umgebender Atmosphére standhalten.

Eine geeignete Rotationsdichtung welche diese Anforderungen erfiillt, konnte in
Zusammenarbeit mit einem Dichtungshersteller gefunden werden. Eingesetzt wird dabei eine
doppelte Lippendichtung aus PTFE-Compound mit besten Reibungseigenschaften und
entsprechender Temperaturbestindigkeit. PTFE (Polytetrafluorethylen) ist chemisch sehr
bestindig und ist bei n-Pentan einsetzbar. Laut Hersteller wird die hier angewendete
Ausfiihrung zur Abdichtung von Gasen am Markt bereits erfolgreich eingesetzt. Dabei wird ein
gewisses Einlaufen zwischen Dichtung und Welle gefordert, um beste Abdichtung zu
erreichen. Der eingesetzte Dichtring (Abbildung 6.8) besitzt einen Stiitzring, um die
Druckkrifte des Mediums aufzunehmen. Fiir einen verlédsslichen storungsfreien Betrieb der
Dichtung sind ausfiihrliche Versuche unter geforderten Betriebsbedingungen allenfalls
durchzufiihren. Alternativ ist es moglich, zwei Dichtungen hintereinander anzuordnen und
dazwischen ein Sperrmedium aufzubringen. Diese Fliissigkeit besitzt die Aufgabe Wirme
abzufiihren und die Reibung zu minimieren. Es muss jedoch beachtet werden, dass kleine
Mengen an Sperrfliissigkeit in den Arbeitskreislauf eindringen werden. Eine entsprechende
Konstruktion zur Abscheidung des Sperrmediums wére notig.

Abbildung 6.8: Wellendichring mit doppelter Dichtlippe und Stiitzring [31]

Der Dichtring ist aulen in die Leitradscheibe eingepresst und dichtet direkt an der Welle
beriihrend ab (s. Abbildung 6.9). Die Dichtfliche der Welle wird entsprechend verschleif3fest
und mit geeigneter Rauigkeit ausgefiihrt
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Abbildung 6.9: Wellenabdichtung

6.5. Die elektrische Maschine

Zur Umwandlung der mechanischen Leistung an der Welle stehen grundsitzlich mehrere
Bauarten von elektrischen Maschinen zur Verfligung. Es konnen Gleichstrommaschinen,
Synchronmaschinen oder Asynchronmaschinen eingesetzt werden. Wegen der hohen
Wellendrehzahl ist eine direkte Erzeugung eines netzkonformen Wechselstroms ohne
Absenkung der Generatordrehzahl durch ein Getriebe nicht mdglich. Speziell bei
Kleinstturbinen ist ein wirtschaftlicher Einsatz von Getrieben schwer moglich. Am besten
geeignet flir einen direkt angetriebenen, schnelllaufenden Generator ist die permanent erregte
Maschine. Durch die Erregung mittels Permanentmagneten werden keine verschleifBanfélligen
Schleifringe bendtigt. Zusétzlich wurde es durch die Entwicklung neuer Materialen moglich,
die Wirkungsgrade dieser Maschinen insbesondere durch Hochleistungsmagneten zu erh6hen
[32]. Des Weiteren ist es moglich den Generator in die Turbine zu integrieren, da die hohe
Drehzahl die Baugrof3e der elektrischen Maschinen reduziert. Die Abmessung der Maschine
steht im direkten Zusammenhang mit der Wellendrehzahl bzw. dem Drehmoment [32].

Der erzeugte Wechselstrom der Sychronmaschine soll mittels Halbleitertechnik in Gleichstrom
umgewandelt werden. AnschlieBend wird dieser Gleichstrom mit einem Wechselrichter in
netzkonformen Wechselstrom transformiert und kann somit in das Stromnetz eingespeist
werden.

Im Rahmen dieser Diplomarbeit wird die Generatorauslegung sowie die Konstruktion und
Auswahl von elektrischen Bauelementen nicht eingehender behandelt. Da jedoch der
Generator in das Turbinengehduse integriert werden soll, miisste der Generator génzlich
ausgelegt und dimensioniert sein, um eine vollstindige Konstruktion der ORC-Turbine zu
erreichen. Die FEinfliisse des Generators (z.B. Abmessungen von Stator u. Rotor,
Wirkungsgrade) auf verschiedenste Konstruktionsdetails beruhen auf {iberschlégig berechneten
GroBen. Diese Berechnungen wurden von der Fa. ATB Technologies GmbH (Lustenau)
durchgefiihrt. Als Grundlage fiir die liberschlidgigen Auslegungsberechnungen dienen:
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e Wellendrehzahl 39 000 1/min
e Nennleistung 1,5 kW
e Generatorkiihlung: Kiihlmantel im Stator (Kiihlmedium Wasser)

Anhand dieser Vorgaben ist es moglich unterschiedlichste Verhdltnisse von
Generatordurchmesser zu Liuferlinge einzusetzen. Angesichts des Platzbedarf fiir die
Zustromung zur Turbine wird ein sehr ,,schlanker” Generator eingesetzt. Die vom Hersteller
zur Verfiigung gestellten und in der Konstruktion beriicksichtigten Daten sind in der Tabelle
6-2 angefiihrt.

Tabelle 6-2: Abmessungen des Generators

AuBendurchmesser Statorblechpaket 40 mm
Statorschutzmantel 3 mm

Statorblechpaket 7,5 mm
Kiihlmantelhohe 7 mm

Spalt zw. Stator u. Rotor 0,6 mm
Liange des Statorblechpaketes 30 mm
Wickelkopthohe Anschlussseitig (A — seitig) | 20 mm
Wickelkopthoéhe (B — seitig) 15 mm

Um die im Generator erzeugte Warme abzufiihren, ist es erforderlich einen Kiihlkreislauf um
den Stator herum anzuordnen. Diese Kiihlvorrichtung besteht aus zwei Haupteilen. Der s.g.
Kiihlmantel besitzt in die Zylinderoberfliche gefrdaste Nuten. Die Abdichtung, der in den
Nuten stromenden Kiihlfliissigkeit kann einerseits direkt liber das Turbinengehduse, oder
anderseits mit einem Statorschutzmantel erfolgen. Bei dieser Anwendung wird kein
Statorschutzmantel eingesetz (s.Abbildung 6.10). An Deckflichen des Léufers sind Scheiben
zur Auswuchtung anzubringen.

Zur Entwicklung eines Prototyps ist es unumgénglich, diese in weiterer enger Zusammenarbeit
mit einer Fachfirma im Bereich Elektromaschinenbau durchzufiihren.
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Abbildung 6.10: Generator

6.6. Schwingungsanalyse des Laufers

In diesem Kapitel wird analysiert, welche Eigenfrequenzen der Laufer besitzt, bzw. welche
Eigenformen dabei auftreten.

Zur Untersuchung des Biegeschwingverhaltens wurde der Léufer durch ein vereinfachtes
Modell dargestellt. Dieses Modell besteht aus Wellenstiicke mit Biegesteifigkeit und Masse,
Lagerstellen und Massepunkte. Der Aufbau dieses Modells ist in der Abbildung 6.11
dargestellt:
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Abbildung 6.11: Modell zur Schwingungsanalyse des Laufers
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Die Berechnung zur Analyse der Biegeschwingungen wurde mit der Software
,Biegeschwingungen, die am Institut flir Thermische Turbomaschinen und
Maschinendynamik entwickelt wurde, durchgefiihrt. Dieses Programm basiert auf der Methode
der Ubertragungsmatrizen. Da die Lagersteifigkeit einen wesentlichen Einfluss auf die
Eigenfrequenzen der Welle hat, wurde dieses Federverhalten in radialer Richtung anhand der
Lagerbelastung und der Bauart vom Hersteller berechnet. Diese Angaben sind in Tabelle 6-3
dargestellt.

Tabelle 6-3: radiale Lagersteifigkeit

Loslager (10 mm) 9-10° N/m

Festlager (12 mm) 13-10° N/m

Durch  das  Anbringen eines  exzentrischen  Masseelementes  konnen  die
Schwingungsamplituden in einem vorgegebenen Drehzahlbereich berechnet werden. Die
Amplituden der Laufradscheibe in Abhéngigkeit von der Wellendrehzahl sind in Abbildung
6.12 fiir eine unrealistisch groe Unwucht dargestellt.
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Abbildung 6.12: Amplituden der Laufradscheibe

Diese Darstellung ldsst erkennen, dass die ersten beiden Eigenfrequenzen des Léufers bei
52730 1/min und 112400 1/min liegen. Die Gegenlaufschwingungen (Umlaufrichtung der
Drehbewegung im Vergleich zur Biegeschwingung) werden vernachldssigt. Die
Resonanzfrequenzen befinden sich somit im ausreichenden Abstand zur Betriebsdrehzahl von
39000 1/min. Da beide Resonanzfrequenzen oberhalb der Betriebsdrehzahl liegen, miissen
diese beim Hochfahren der Turbine nicht durchfahren werden.
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Die auftretenden Eigenformen der beiden Eigenfrequenzen sind in Abbildung 6.13 und
Abbildung 6.14 dargestellt.
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Abbildung 6.13: Eigenform der ersten Eigenfrequenz bei 52730 1/min
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Abbildung 6.14: Eigenform der zweiten Eigenfrequenz bei 112400 1/min
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7. Auslegung der Prozesskomponenten

In Hinsicht auf die Herstellung eines Versuchsaufbaus der ORC- Anlage zur Vermessung des
Prozesses miissen die erforderlichen Komponenten dimensioniert und entsprechende, am
Markt verfligbare Produkte ausgewihlt bzw. in Zusammenarbeit mit Herstellern entwickelt
werden. Die Auslegung der Wiarmetauscher wurde bereits in Kapitel 4.2.2.2 diskutiert. Die
Kenndaten der eingesetzten Plattenwirmetauscher fiir den Vorwarmer, Verdampfer und den
Rekuperator sind in der Tabelle 7-1 angefiihrt. Die Kennzahlen des luftgekiihlten Riickkiihlers

sind in der Tabelle 7-2 aufgelistet.

Tabelle 7-1: Kenndaten Plattenwarmetauscher

Verdampfer Vorwiarmer Rekuperator
Auslegungsleistung 15 kW 6 kW 2 kW
Wairmetauscherfldche 1,65 m? 0,54 m? 0,54
log. Temperaturdifferenz 5,85 K 13,1 17,34
Wiérmedurchgangskoeffizient 1552 W/m?K 813 W/m’K 238 W/m*K

Tabelle 7-2: Kenndaten Kondensator

Auslegungsleistung 184 kW
Wirmetauscherflache 299,3 m?

log. Temperaturdifferenz 2,7 K
Wérmedurchgangskoeffizient 22,27 W/m’K
Luftvolumenstrom 8090 m*h
elektrische Leistungsaufnahme 160 kW

Zur Auswahl der Speisepumpe fiir den Kreislauf werden deren Leistungsdaten durch die
Prozesssimulation. Diese sind in Tabelle 7-3 dargestellt. Da das Kreislaufmedium toxische und

explosive Eigenschaften aufweist, ist es zur Einhaltung von Umweltschutzvorschriften und
Sicherheitsanforderungen erforderlich, leckfreie Fluidarbeitsmaschinen einzusetzen. Sie

konnen wie folgt unterteilt werden:

69




Auslegung der Prozesskomponenten

e Ogszillierende Verdringerpumpe
e Kreisel- u. rotierende Verdrangerpumpen
e Schlauchpumpen

Die geringe Forderleistung u. Fordervolumen der Pumpe lassen darauf schlieBen, dass
Kreiselpumpen u. rotierende Verdrdngerpumpen, welche iiber ein Spaltrohr hermetisch
abgedichtet sind, nicht wirtschaftlich eingesetzt werden kdnnen. Membranpumpen hingegen
sind in Leistungsbereichen von wenigen Watt bis ca. 1 MW verfiigbar und besitzen im
Vergleich zu Kolbenpumpen einen hoheren Wirkungsgrad [33].

Anhand der Leistungsdaten konnte eine passende chemiebestindige Standard -
Membranpumpe ausgewiahlt werden. Es handelt sich dabei um eine mechanisch betétigte, mit
12 V Gleichstrommotor angetriebene Pumpe. Technische Daten sowie Pumpenkennlinie sind
in Anhang 8 dokumentiert. Bedenken des Lieferanten {iber den Einsatz bei explosiven Medien
ohne explosionssicheren Antriebsmotor konnten, aufgrund von Erkenntnissen aus der
Verordnung iiber elektrische Anlagen in explosionsgefdahrdeten Raumen nicht vollstindig
nachvollzogen werden. Darin wird angefiihrt, dass fiir Pumpen in Rdumen sowohl auch im
Freien keine besonderen Ex-Schutzmalnahmen erforderlich sind, wenn die Bildung von
gefahrlicher explosionsfdhiger Atmosphire durch besondere konstruktive Ex-Schutz
MafBnahmen (z.B. leckfreie Pumpen) verhindert wird [33]. Um genauere Erkenntnisse iiber die
Anforderungen an die Komponenten dieses Prozesses zu erlangen, ist es zielfiihrend, im
Rahmen von weiterfiihrenden Studien Informationen z.B. beim Technischen
Uberwachungsverein zu beschaffen.

Tabelle 7-3: Leistungsdaten Speisepumpe

Forderhohe 54,7 m
Spezifische Forderarbeit | 537,2 J/kg
Forderleistung 44,4 W

Fordervolumen 4,9 I/min

Die Wahl der Rohrdurchmesser bedarf genauer Uberlegungen aus wirtschaftlicher und
technischer Sicht. Im Rahmen dieser Arbeit wird eine grobe Dimensionierung der Rohrleitung
durchgefiihrt um die Rohrleitungsanschliisse der Turbine abzuschétzen. Fiir den Aufbau einer
Prototypenanlage sind detailliertere Betrachtungen von Druckverlusten und Warmeverlusten
durch das Rohrleitungssystem erforderlich. Die Rohrleitungsdimensionen werden anhand von
Richtwerten der mittleren Stromungsgeschwindigkeiten nach Steinmiiller [34] berechnet. Die
Rohrleitungen werden wegen der einfachen Verarbeitung und der hervorragenden chemischen
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Vertrdglichkeit als Kupferrohrleitungen ausgefiihrt. Kupfer wird heute standardméBig zur
Verrohrung von technischen Gasen, Fliissiggasen und in der Kéltetechnik verwendet. Die
eingesetzten Rohre entsprechen DIN EN 12735-1 (Nahtlose Rundrohre aus Kupfer fiir die
Kilte- und Klimatechnik). Die Ergebnisse der Berechnung sind in Tabelle 7-4 dargestellt.

Tabelle 7-4: Dimensionierung der Rohrleitungen

Rohrdimension M;télsecrhewsigggﬁgi%s-
Frischdampfleitung 18x 1 22 m/s
Abdampfleitung 42x1,5 13 m/s
Kondensatleitung 12x1 1, 8 m/s

71



Kostenabschitzung

8. Kostenabschatzung

In diesem Abschnitt der Diplomarbeit wird die wirtschaftliche Komponente des ORC —
Prozesses behandeln. Dabei werden jene Kosten aufgezeigt, die fiir eine gesamte ORC-Anlage
im Rahmen einer Kleinserie von etwa 100 Stiick entstehen.

Die entstehenden Kosten fiir die konstruierte ORC — Anlage im Vorfeld zur ermitteln ist nur
mit beschrankter Genauigkeit moglich. Gewisse Unsicherheiten birgt die Turbine selbst, da es
sich dabei um eine eigens fiir den Anwendungsfall konstruierte Turbine handelt und somit
nicht als Standardkomponente bei einem Hersteller beschafft werden kann. Gewisse Parallelen
hinsichtlich Beschaffungskosten konnen jedoch trotzdem aus folgenden Griinden mit gréferen
Dampfturbinen gezogen werden. Im Gegensatz zu Gasturbinen werden industrielle
Dampfturbinen héufig fiir jeweilige spezielle Betriebsbedingungen ausgelegt und hergestellt.
Eine Dampfturbine im industriellen Einsatz ist beziiglich Einzelanfertigung dhnlich der hier
thematisierten ORC — Turbine. In der Abbildung 8.1 sind die Anschaffungskosten von
Kondensationsdampfturbinen dargestellt [35]. Dabei ist festzustellen, dass die spezifischen
Anschaffungskosten fiir kleinere Nennleistungen exponentiell ansteigen. Extrapoliert man
diesen Trend, so ergeben sich fiir eine Turbine mit 1,5 kW Nennleistung Anschaffungskosten
von 1500 Euro. Dieser Richtwert wird fiir die Kosten der Turbine in der Kalkulation angesetzt.

amm

Anschaffungskosten in €/kW

(=]

0 10 20 30 40 50 60
Leistung in MW

Abbildung 8.1: Anschaffungskosten von Kondensationsdampfturbinen [35]

Die Anschaffungskosten sédmtlicher Wérmeiibertrager konnten bereits im Rahmen der
Auslegung und Auswahl der Warmetauscher ermittelt werden. Die Nettopreise dieser Offerte
werden in der Kalkulation berticksichtigt.
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Die Kosten des Generators konnen ebenfalls nur grob abgeschitzt werden. Dies liegt daran,
dass kein fertig entwickelter und getesteter Generator flir diese Anwendung am Markt
verfligbar ist. Die Kostensituation wird neben den Entwicklungskosten auch maBgeblich von
den erforderlichen Werkstoffen beeinflusst. Entscheidungen diesbeziiglich konnen jedoch erst
nach genaueren Berechnungen zur Auslegung des Generators getroffen werden. Anhand der
iiberschldgigen Berechnungen war es der Fa. ATB-Technologies doch moglich die
Entwicklungskosten samt Prototyp im Rahmen eines Projektes mit etwa 60 000 — 80 000 Euro
zu beziffern. Diese Angabe soll lediglich die Grof3enordnung dieser Kosten aufzeigen. Weitere
Einschidtzungen dieses Unternechmens heben hervor, dass jedoch bereits bei einer
Kleinserienproduktion die Stiickkosten erheblich sinken wiirden. Der Hersteller gibt an, dass
bereits bei einer Produktion von 100 Generatoren die Stiickkosten etwa 700 Euro betragen
wiirden. Diese Kosten sollen in der Kalkulation beriicksichtigt werden.

Als Kosten der Wechselrichtertechnik werden die Beschaffungskosten fiir einen, fiir
Windkraftanlagen entwickelten Wechselrichter der Fa. SMA Solartechnology GmbH in der
entsprechenden Leistungskategorie angesetzt. Des Weiteren bietet der Hersteller
Gleichrichtermodule inkl. Lastwiderstinde an. Dieser Widerstand soll das Durchgehen der
Turbinen bei Netzausfall verhindern. Laut Hersteller sind diese Produkte in diesem Fall
anwendbar, jedoch fiir Windkraftanlagen optimiert. Ob diese Komponenten in Bezug auf die
hohe Generatorfrequenz anwendbar wiren, wurde im Rahmen dieser Arbeit nicht weiter
untersucht.

Entstehende Kosten fiir Regelungs- und Leittechnik konnen bei dem vorliegenden
Entwicklungsstand nur schwer abgeschétzt werden und werden daher in der Kostenaufstellung
nicht beriicksichtig. Die dafiir entstehenden Kosten haben jedoch einen betridchtlichen Anteil
an den Gesamtkosten und diirfen daher in einer ausfiihrlicheren Kostenberechnung im Rahmen
weiterfiihrender Studien nicht vernachldssigt werden.

Kosten, verursacht durch Rohrleitungen und Armaturen fallen im Verhiltnis zu den bereits
erwidhnten Kosten relativ gering aus und werden dadurch in der Kostenabschétzung nicht
beriicksichtig. In der Tabelle 8-1 sind die bereits erwdhnten wesentlichen Kosten
aufgeschliisselt.
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Tabelle 8-1: Kostenaufstellung

ORC Turbine
Plattenwarmetauscher Vorwérmer
Plattenwarmetauscher Verdampfer
Plattenwirmetauscher Rekuperator
Kondensator (luftgekiihlt)
Speisepumpe

Generator

Wechselrichter

Gleichrichter + Schutzeinrichtung

Gesamte Anschaffungskosten

1500

200

380

200

4060

100

700

750

925

8815

Die Anteile dieser Kosten an den Gesamtkosten werden in Abbildung 8.2 dargestellt. Dabei
wird ersichtlich, dass der Kondensator iiber 50 % der Gesamtkosten verursacht. Um diese

Kosten reduzieren zu konnen ist es erforderlich in weiteren Untersuchungen andere

Riickkiihltechnologien in Betracht zu ziehen.

Gleichrichter +
Schutzeinrichtung
11%

Abbildung 8.2: Kostenanteile
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2%

Plattenwarmetauscher
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5%

Plattenwarmetauscher

Rekuperator
2%
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9. Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen dieser Diplomarbeit wurden Moglichkeiten zur Umsetzung von
Niedertemperaturwérme in elektrische Energie im Kleinstleistungsbereich untersucht. Die
Betrachtung der beiden zur Diskussion stehenden Prozessen (ORC u. Kalina) ergab, dass der
ORC-Prozess am geeignetsten fiir den vorhandenen Leistungsbereich und Anwendungsfall ist.

Eine Studie verschiedener Arbeitsmedien fiir den ORC wurde durchgefiihrt. Dabei wurden
unterschiedlichste Kriterien fiir die Fluidauswahl betrachtet. Zwei Medien stellten sich als
erfolgversprechend fiir den Einsatz im ORC heraus. n-Pentan zeichnet sich durch hohen
Frischdampfvolumenstrom und hohen Wirkungsgrad mit Rekuperatoreinsatz aus. Geféahrliche
Eigenschaften wie Explosionsfihigkeit und Toxizitét stellen jedoch hohe Anspriiche an die
Abdichtung des Kreislaufes zur Umgebung. Das Gemisch SES 36, welches speziell fiir ORCs
entwickelt wurde besitzt sehr dhnliche Eigenschaften wie n-Pentan. Dieses Medium ermoglicht
noch hohere Wirkungsgrade und ist schwerer entziindbar. Der Frischdampfvolumenstrom fallt
jedoch geringer aus.

Nachfolgende Berechnungen und Auslegungen wurden wegen der Verfiigbarkeit der
erforderlichen Stoffdaten mit dem Medium n-Pentan durchgefiihrt. Grofle Unterschiede
hinsichtlich der Warmetauscher und der Expansionsmaschine zu einem SES 26 Kreislaufes
sind jedoch nicht zu erwarten.

Aus der Literaturstudie zur Auswahl der Expansionsmaschinenbauart konnten keine
eindeutigen Erkenntnisse iliber Vorteile von Verdringermaschinen oder Turbomaschinen
gewonnen werden. Turbomaschinen versprechen jedoch etwas hohere Wirkungsgrade und
wurden aus diesem Grund weiter untersucht.

In weitere Folge wurden Berechnungen durchgefiihrt, um verschiedene Turbinenbauarten
miteinander vergleichen zu konnen. Die daraus resultierenden geometrischen Abmessungen
und Drehzahlen belegen, dass eine Turbine axialer Bauweise fiir die Anwendung am
zweckmiBigsten ist. Eine Teilbeaufschlagung ist wegen der geringen Volumenstrome
unbedingt erforderlich.

Die anschlieBende Berechnung und Konstruktion der Turbine zeigten, dass es mdglich ist, eine
einfache kleine Turbine fiir den vorgegebenen Leistungsbereich zu entwerfen. Berechnungen
zur Wirkungsgradabschétzung prognostizieren einen isentropen Turbinenwirkungsgrad von ca.
57 %. Durch die Auslegung der anderen Prozesskomponenten kénnen deren Einfliisse in einem
Prozessmodell beriicksichtigt werden. Dieses Simulationsmodell offenbart, dass durch
elektrischen Eigenverbrauch, Wirmetauschereffizienzen und Wirkungsgrade der gesamte
Wirkungsgrad der ORC Anlage auf 4,8 % sinkt. Die Anschaffungskosten der erforderlichen
Komponenten belaufen sich auf ca. 9 000 Euro.

Die Ergebnisse dieser Diplomarbeit zeigen eine Mdglichkeit zur technischen Umsetzung einer
ORC Anlage im Kleinstleistungsbereich. Die Kreislaufberechnungen weisen darauf hin, dass
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bei einem Einsatz von Flachkollektoren als Warmequelle und einen trockenen luftgekiihlten
Kondensator ein wirtschaftlicher Einsatz von ORC Anlagen kaum moglich sein wird. Um den
Wirkungsgrad zu steigern ist es unumginglich, die Temperaturdifferenz zwischen
Verdampfung und Kondensation zu erhéhen. Um dies zu erreichen ist einerseits der Einsatz
von feuchten Riickkiihlern im Rahmen von weiterfiihrenden Untersuchungen zu priifen.
Andererseits bestiinde durch die Verdampfung des Arbeitsmediums im Sonnenkollektor ohne
Wirmetrédgerkreislauf die Moglichkeit, die Verdampfungstemperatur zu erhdhen.
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Anhang 1: Berechnungen zur Turbinenauslegung

Symbol Bezeichnung Ref. fur SD Abfrage Einheit Berechnung Ergebnis
£ Beaufschlagungsverhéltnis X [%] Annahme 23,81
ar Schallgeschwindigkeit X [m/s] It. Berechnung Massenstromdichte 174,8

Ahg isent. Enthalpiegefalle X [Jkg] aus Kreislaufsimulation 44390
Sp Entropie KF 0 S |p1_Berechnung | s [kJ/kgK] aus Kreislaufsimulation 0,1379700
Vo spez. Volumen KF 0 X [m3kg] aus Kreislaufsimulation 0,088044
Po Druck KF O X [bar] aus Kreislaufsimulation 41517
m Massenstrom X [kals] aus Kreislaufsimulation 0,049735

Mieit Massenstrom durch Teilb. X [kafs] Mg = M*100/e 0,208935

Notot Totalenthalpie KF 0 X [Jkg] aus Kreislaufsimulation 931397
n Wellendrehzahl 4 [1/min] Annahme 39000
f Frequenz X [hz] f=n/M5 2600
(1] Druckziffer (alte Def) X [-] Annahme (Optimierung fur c,,—0) 4,991
Ug Umfangsgeschw. KF 1 X [m/s] ul=v{Ahg 2/y) 133,37
d mittlere Durchmesser X [m] d1=u,"60/(1r*n) 0,08531
Ay Dimensionsumrechnung X [mm] 65,31
1/A X [-] A=/, 13,063
A Schaufellangenverhaltn. X [-] 1A = dpg 0,0766

| Schaufellange X [m] Annahme 0,0050

| Dimensionsumrechnung X [mm] 5
ds Spitzendurchmesser X [mm] dg=dp+ | 70,31
dy Nabendurchmesser X [mm] dy=dy, - | 60,31
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Leitradberechnung X
ay Leitschaufelwinkel X [deg] Annahme (lteration) 14,799
Aa lterationsabweichung X Iterationsfehler -1,5808E-05
z' Schaufelzahl Leitrad X [-] Annahme (lteration) 21
g Schaufeldicke Leitrad X [mm] Annahme 05
i proj. Verdeckung X [mm] 1' = o'fsin{ay) 1,957
t Teilung X [mm] t' =dy* iz 9771
Vo Volumenstrom KF 0 X [mPfs] Vo = Mg ™o 0,004380
Ag Querschnitt KF 0 X [mm] Ag = dy 1l 0,001026
Ay Querschnitt KF 1 X [m?] Al=dy,*m* -z 0,000820
Co Absolutgeschw. KF 0 X [m/s] Co = Miei"VolAg 17,93
hq Enthalpie KF 0 X [J/kg] ho = hoter-Co™/2 92978,9
r Reaktionsgrad X [-] Annahme 0,14
Ahg" Enthalpiediff. Laufrad X [J/kg) Ah"g = r*Ahg 62146
Ah' Enthalipediff. Leitrad X V] Ah';= Ahg - AR, 381754
n' Leitradwirkungsgrad X [-] Annahme 0,8317
Cy Absolutgeschw. KF 1 X [m/s] C=V(2 ' ARy +cy?2)) 252,52
M, Machzahl Leitradaustritt X [-] M, = c,/c* 1,445
Cis isentrope Absolutg. FK1 X [m/s] G1s = V(2*(Ah's+62/2) 276,90
hye Enthapie isentrop. ZA KF1 X [J/kg] hys= hg- Ahg' 54803,5
Nys Dimensionsumrechnung X [kJ/kg] 54,804
s UBERTRAG VOR. ZEILE S |p1_Berechnung [kJikg] 54,804
P4 Druck KF 1 R |p1_Berechnung [bar] Resultat Stoffwerteberechnung 1,4597
P4 UBERTRAG VOR. ZEILE S |v1_Berechnung [bar] Eingabe fur Stoffwerte 1,4597
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h, Enthalpie KF 1 X [Jikg] hy = hge - €472 61255,5
Ry Dimensionsumrechnung X [kJd/kg] 61,2555
hy UBERTRAG VOR. ZEILE S |v1_Berechnung [kJ/kg] 61,2555
Vy spez. Volumen KF 1 R |v1_Berechnung [m3kg] Resultat Stoffwerteberechnung 0,253252
t Temperatur KF 1 R [v1_Berechnung [C] Resultat Stoffwerteberechnung 63,67
= Entropie KF 1 R |v1_Berechnung [kJ/kgK] Resultat Stoffwerteberechnung 0,1574225
Sy UBERTRAG VOR. ZEILE S |p2_Berechnung [kJ/kgK] Eingabe fur Stoffwerte 0,157423
V, Volumenstrom KF 0 X [m?/s] V1= V" Mgy 0,052917
A4 Querschnitt KF 1 X [m?] Ap=dy*rl - 2" 0,000820
a Leitschaufelwinkel X [deg] Q4 = arc sin{Mye;"vi/(Aqcq)) 14,799
Coax Absolutgeschw. KF1 axial X [m/s] Cax=Miei V1A 64,50
Ciuy Absolutgeschw. KF1 umfangsr. X [m/s] Ciu= Cq"cos(ay) 24415
Laufradberechnung X
By Laufschaufelwinkel KF 1 X [deg] Annahme 30,210
AR lterationsabweichung X [deg] lterationsfehler 9,99E-04
z Schaufelzahl Laufrad X [ Annahme 38
a" Schaufeldicke Laufrad X [mm] Annahme 0,25
™ Verdeckungslange Laufrad X [mm] 1" = a"fsin(B,) 0,497
A Querschnitt KF1 bertick. Verd. X [m3 Aj=dy -2 32,074769
Wax Relativgeschw. KF 1 axial X [m/s] Wiax = Mg ™VelAg 64,50
Wiy Relativgeschw. KF 1 umfangsr. X [m/s] Wiy = Cqy - Ug 110,78
W Relativgeschwindigkeit KF 1 X [m/s] W= \’(w,u’*-wmz) 128,19
My relative Machzahl KF 1 X -] Mr=w,/c* 0,733
B Laufschaufelwinkel KF 1 X [deg] B4 = arc tan(wg/Wwy) 30,211
n" Laufradwirkungsgrad X [-] Resultat Wirkungsgradberechnung 0,8182
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W Relativgeschwindigkeit KF 2 X [mis] W= V(2*N"*(Ahg" + wif2)) 153,67
Mar relative Machzahl KF 2 X [-] Mar=Wa/C" 0,879
Wag Relativgeschwindigkeit KF 2 isentrop X [m/s] Wag = V(2 AR+ wy?2)) 169,89
hag Enthalpie KF 2 isentrope ZA X [J/kg) has = hy+ W32 - w2 55040,9
Mg Dimensionsumrechnung X [kJ/kg] hss= hy- Ah" 55,04080
g UBERTRAG VOR. ZEILE S |p2_Berechnung [kJ/kg] Eingabe fur Stoffwerte 55,0409
Pa Druck KF 2 R |p2_Berechnung [bar] Resultat Stoffwerteberechnung 1,23305
pa UBERTRAG VOR. ZEILE S |v2_Berechnung [bar] Eingabe fur Stoffwerte 1,233
h, Enthalpie KF 2 X [J/kg] ha=h1+ w32 - w22 57664,4
h, Dimensionsumrechnung X [kJ/kg 57,664377
h UBERTRAG VOR. ZEILE S |v2_Berechnung [kd/kg Eingabe fur Stoffwerte 57,664400
Vo spezifisches Volumen KF 2 R |v2_Berechnung [m?kg] Resultat Stoffwerteberechnung 0,259684
Sy Entropie KF 2 R |v2_Berechnung [kJ/kgK] Resultat Stoffwerteberechnung 0,1653082
Vy Volumenstrom KF 2 X [m3fs] Vo= Vo My 0,062619
A, Querschnitt KF 2 X [m?] A=Ay 0,000820
Woax Relativgeschw. KF 2 axial X [m/s] Waay = ValAg 76,33
Coax Absolutgeschw. KF 2 axial X [m/s] Coax = Waay 76,33
B Laufschaufelwinkel KF 2 X [deg] Ba= arc sin(Wag,/Ws) 29,782
Way Relativgeschwindigkeit KF 2 unfangsr. X [m/s] Way, = COS(Ba) "Wy -133,37
Cay Absolutgeschw, KF 2 umfangsr. X [m/s] Coy = Way - Ug -0,0015
Cy Absolutgeschwindigkeit KF 2 X [m/s] Cy= \’(quz F1B%e) 76,33
a, Strémungswinkel KF 2 X [deg] Oy = arc tan(Cy,/Caay) -0,001
haror Totalenthalpie KF 2 X [J/kg] Rata = ha + €572 60577,4
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Kontrolle
Ahg Enthalpiedifferenz isentrop. ZA 44390
Ahgor Enthalpiedifferenz Totalzustande [J/kg) Ahygr = hoyot = Naget 32562,3
ay Umfangsarbeit [J/kg] 8y = Uy (Wypwau) 325623
a, Umfangsarbeit [J/kg] a8, = Uy"(CyyCay) 32562,3
Nsa isentrop. Arbeitswirkungsgrad Nsa=ay/(Ahg+Co3f2) 0,7309
Stromungquerschnitte im Leitrad
o* Schallgeschwindigkeit der vorher. Str. [m/s] It. Berechnung Massenstromdichte 1751
p*c* maximale Massenstromdicht [kg/m?s] It. Berechnung Massenstromdichte 1191,93
F* min. Querschnitt Leitschaufel [m?] Fr=mg/pc” 0,00017330
F* Dimensionsumrechnung [mm3] Einheitenumrechnung 175,30
F*N Spaltbreite*Schaufelzahl [mm] 35,0608
Gy Absolutgeschw. KF 1 [m/s] ¢y = V(2 n™*(fh, +Co%/2)) 252,52
P1Cy Massenstromdiche Leitradaustritt [kg/m?s] It. Berechnung Massenstromdichte 1001,29
Fy Querschnittsflache Leitradaustritt [m?] F1 = 01C/Mygy 0,00020868
Fi Dimensionsumrechnug [mm?] 208,68
F.F* Flachenverhaltnis [-] FyF* 1,1904
Leitschaufelzahl nach Traupel
b' Breite der Laufradscheibe [mm] Annahme 8,50
) Eintrittwinkel Leitschaufel [deg] Annahme 90
[o8 Austrittswinkel Leitschaufel [deg] It. 1D Auslegung 14,799
(s'thopt Verhaltnis Sehnenlange zu Teilung [-] Ablesewert Traupel, Diag. 8.4.1 1,39
s'fb' Verhaltnis Sehnenlange zu Breite [-] angelehnt an Ohlsson 1,645
b'A' Verhaltnis Breite zu Teilung [-] b'it' = (8'1)op / (S'/0) 0,8450
tsoLL berechnete Teilung [mm] t'goLL = BY(b'AY) 10,06
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Upg Umfang Mittenkreis [mm] Uy = dp ™ 20519
Z'soLL Berechnete Schaufelzahl [-] Z'soLL = Unft'sol 20,40
Z' GEWEHLT gewahlte Schaufelzahl [-] Auswahl 21
t tatsachliche Teilung t' = Un/2' cewinT 9,77
Diisengeometrie
M Machzahl Leitradaustritt M, = cy/c* 1,442
Y min Minimale Spaltbreit [mm] Y'min= F*"2' cewanLT) 1,670
Vi Maximaler Spalt Leitradaustritt [mm] Ymax= F/ ("2 sewnnct) 1,987
Laufschaufelzahl nach Traupel
b" Breite der Laufschaufelscheibe mm Annahme 9,00000
By Laufschaufelwinkel KF 1 [deg] Ubertrag 30,211
90°- g1 Konstruktionswinkel [deg] 90°- B1 59,789
B Laufschaufelwinkel KF 2 [deg] Ubertrag 289782
90°+ B, Konstruktionswinkel [deg] 90°+ B, 119,782
8 Konstruktionswinkel [deg] 8= [B/2 - B4/2 -0,214
(8" ") opt Verhaltnis Sehnenlange zu Teilung [ Ablesewert Traupel: Diag. 8.4.1 1.7
s"/b" Verhaltnis Sehnenlange zu Breite [-] angelehnt an Ohlsson 1,0
b"A" Verhaltnis Breite zu Teilung -] bt = (8" o / (8"/D") 1,7
t'sow berechnete Teilung [mm] tsou = b"/(b"A") 5,294
"™ Umfang Mittenkreis [mm] Uy = dp ™ 205,19
Z"soLL Berechnete Schaufelzahl [-] 2"soLL = Unft"soLL 38,76
2" GEWEHLT gewahlte Schaufelzahl [-] Auswahl 38
P tatsachliche Teilung [mm] 1" = Un/Z" cewinHLT 5,400
Y mitte Kanalweite Laufrad bei halber Umlenk. [mm] Y mite (Vg + Va)((wy + wo) 12" sewm 2157
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Y e Kanalweite Laufradeintritt [mm] Y et = £*sin(B,) - o" 2 467
V' Austrit Kannalweite Laufradaustritt [mm] Y gintrin = £SIN(B2) - 0" 2432
PChitte Massenstromdichte Laufradmitte [kg/m?] DOmeteCrte = Mial! (Y mate 1*Z" cewinLT) 509,74
Kontrolle
PoCoax projizierte Massenstromdichte KF 0 PoCoax = CofVo 203,67
P1Crayx projizierte Massenstromdichte KF 1 D1C1ax = P1C1*siN{ay) 255,76
p*c*sin(ay) | projizierte Massenstromdichte KF * p*c'sin(ay) 304,45
Stufenkennwerte
Druckziffer (neue Definition) Y = ahgfuy? 2,496
Durchsatzzahl =Vl (A;"Us) 0,572
Laufzahl v =2y 0,381
Berechnung Reaktionsgrad Schaufelfu
Craxn Absol. Geschw. Axial Nabe [m/s] Gl i= Gt (Arfdi) 69,49
Ciun Absol. Geschw. Umfangsr. Nabe [m/s] Glin= G )= 263,02
CiN Absolutgeschwindigkeit KF 1 Nabe [m/s] Cin=YCrax® + Cran® 272,04
Uiy Umfangsgeschwindigkeit Nabenkreis [m/s] Uy = dy*m*n/60 123,16
Wiun Relativgeschw. Umfangsr. KF1 Nabe [m/s] Wiun = Crun-Yin 139,86
Wiaxn Relativgeschw. axial KF 1 Nabe [m/s] Wiaxn = Craxn 6949
Win Relativgeschw. KF 1 Nabe [m/s] W = V(W it Waae n®) 156,17
Mg rel. Machzahl KF 1 Nabe [-] My = Wy fe* 0,893
Bin Schaufelwinkel KF 1 Nabenkreis [deg] By = arc tan{wyay n'Wiun) 26,420
un Umfangsarbeit Nabenkreis [J/kg] Bun=ay 32562,3
Acyn Anderung Absolutgeschw. Umfangsr. N. [m/s] Acyn=aynfUin 264,39
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Coun Absolutgeschwindigkeit KF 2 Nabe [m/s] Coun = Ciun - DCun -1,37
Coax N Absol. Geschw. KF2 axial Nabe [m/s] Coax i = Coax 76,33
Waun rel. Geschw. umfangsrichtung Nabe [m/s] Waoun = Coypn-Uin -124,53
Waon Relativgeschwindigkeit KF 2 Nabe [m/s] Wa N2 = Woy i + Coax 146,06
Mag 1 rel. Machzahl KF 2 Nabe [-] M, = W, fc* 0,836
Ban Schaufelwinkel KF 2 Nabenkreis [deg] tan(Ba ) = C2a Wayn 31,505
My Reaktionsgrad am Nabenkreis [-] = (Wo (270" - wy W 32)1Ah0, 0,0190
Uberpriifung Reaktionsgrades Spitze
Craxs Absol. Geschw. Axial Spitze [m/s] Ciaxs= Cind(dgfdp)y ™" 60,20
Cius Absol. Geschw. Umfangsr. Spitze [m/s] Cius = Cru"(dafry) 5 227,88
Cis Absolutgeschwindigkeit KF 1 Spitze [mfs] C15= Y(Ciaxe® * Ciug?) 235,70
Use Umfangsgeschwindigkeit Spitzenkreis [m/s] Uy g = dg*n*n/60 143,58
Wius Relativgeschw. Umfangsr. KF1 Spitze [m/s] Wius=Cus-Uie 8429
Wias Relativgeschw. axial KF 1 Spitze [mis] Wiaxs = Craxs 60,20
W, g Relativgeschw. KF 1 Spitze [m/s] Wy g = V(Wyy g +Wyay 57) 103,59
Mirs rel. Machzahl KF 1 Spitze [-] M; g = W, gfc* 0,593
Bis Schaufelwinkel KF 1 Nabenkreis [deg] By = arc tan(wyg, ¢/ g) 35,535
aus Umfangsarbeit Spitzenkreis [J/kg) aus= a, 325623
Ac,s Anderung Absolutgeschw. Umfangsr. S. [m/s] Ac,g=a,sluy g 226,78
Cays Absolutgeschwindigkeit KF 2 Spitze [m/s] Cays = Cus - ACy s 1,09
Coax s Absol. Geschw. KF2 axial Spitze [m/s] Coax s = Caax 76,33
Waus rel. Geschw. umfangsrichtung Spitze [m/s] Wayus =Caus-Urs -142 .49
W g Relativgeschwindigkeit KF 2 Spitze [m/s] Wog? = Wy g® + Coays” 161,65
Mg s rel. Machzahl KF 2 Spitze [-] M, 5= W, ofc* 0,925
Bas Schaufelwinkel KF 2 Spitzenkreis [deg] tan(Bas) = C24 sMWaus 28177
[ Reaktionsgrad am Spitzenkreis [-] rs = (Wa */(2"n") - wy *2)/4N, 0,2389
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Laufraddruchmesservergréferung Freistrahl

% Lange des Strahls in Umfangsr. [mm] Xy = Ogiftan(ay) -0,188
dy" GroRerer Aulendurchmesser [mm] d," = 2*V((ds/2)2+x,2) 70,314
Ad, vergréRerung des AuRendurchm. [mm] Ady= dy'-dg 0,0010

Festigkeitsbeanspruchungen

Kreisfrequenz Welle [1/8] w = n*m/30 4084,07
Drehmoment Welle [Nm] M = a,*m/w 0,3967
Wellenleistung kW] P=w*M 1,6200
Biegebeanspruchung

F, Kraft in Umfangsrichtung [N] Fu= Mg (Wi Wau 2" cewinLT 1,34250

M Drehmoment Welle [Nm] M = Fy*dy*e*2" cewinL /2 0,39666
Fus Kraft in Axialrichtung [N] Fax= Miai" (Wi a-Waa)/Z" cewlinLT 0,28516

Fa Kraft in Axialrichtung stat Druck [N] Fi=dn 1 (p1-p2)l2" cewinL T 061186
Fges resultierende Schaufelkraft [N] Faes = VIF*+(Fg™Fy?) 1,50270
May Biegemoment um y-Achse [Nm] Mgy = Fy*I/2 0,00336
Mg Biegemoment um z - Achse [Nm] Mgz = (Fau + Fy)*12 0,00224

lyy Flachentragheitsmoment [mm“] Berechnung Querschnittswerte 21,27398

|2z Flachentragheitsmoment [mm*] Berechnung Querschnittswerte 67,03574

ey Randfaserabstand in y - Richtung [mm] Berechnung Querschnittswerte 4 53000

e, Randfaserabstand in z - Richtung [mm] Berechnung Querschnittswerte 3,31000
Wy Widerstandsmoment um y - Achse [mm?] Wy = lfe, 6,42718
W, Widerstandsmoment um z - Achse [mm?] W, = |.fe, 1479818
Oy Biegespannung infolge My, [N/mm?] Oy = Mg, /W, 0,52219
(o8 Biegespannung infolge My, [Nfmm?] Oz = MgWV; 0,15156
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Beanspruchung auf Zug
Alaufschaufel | Querschnitt Schaufel [mm?] Berechnung Querschnittswerte 17.3
PLautschauter | Dichte der Laufschaufel [afcm?] ca. Dichte von Stahl 7,900
PLautschauter | Dichte der Laufschaufel [kg/m?] Berechnung Querschnittswerte 7900,0
Miautschautel | Masse der Schaufel (9] ML aufschaufel = PLaufschaufel ALaufschaufel | 0,68335
Fex Fliehkraft [N] Fek = Miautschautel (m/2)"w? 372,22
Opx Zugspannung im Fui [N/mm?] Opx = FeilALautscnaurel 21,52
3D Schaufelkonstruktion
t's Schaufelteilung Spitzenkreis [mm] t"s = d"2" cewinLT 5813
Bis Schaufelwinkel KF 1 Spitzenkreis [deg] 35,535
90°- Bis [deg] 54,465
Bas Schaufelwinkel KF 2 Spitzenkreis [deq] 28177
90°+ Bos [deg] 118,177
B Konstruktionswinkel [deg] Bs = (B1s - B2s)/2 3,679
V's Eintritt Kanalweite Laufradeintritt [mm] V's e = L's*sin(By g) - 6" 3,129
Y'saustit | Kannalweite Laufradaustritt [mm] Y's ginit = U's SIN(B, 5) - 6" 2,495
¥'s mitte Kanalweite Laufrad bei halber Umlenk. [rmm] ¥'s mite =(V1 + Va)l((wq s + W2 5)"1"2" sEwinL 2,812
t'n Schaufelteilung Nabenkreis [mm] t=dy2" 4,986
Bin Schaufelwinkel KF 1 Nabenkreis [deg] 26,420
90°- By [deq] 63,580
Bon Schaufelwinkel KF 2 Nabenkreis [deg] 31,505
90°+ Ban [deg] 121,505
By Konstruktionswinkel Nabe [deg] By = (B1n - Ban)i2 2,542
V"N Eintritt Kanalweite Laufradeintritt Nabe [mm] V' Eintri = TN SIN(B ) - 87 1,969
V' N Austritt Kannalweite Laufradaustritt Nabe [mm] V'N e = PSIN(B, ) - & 2,356
Y'N mitte Kanalweite Laufrad bei halber Umlenk. [mm] Y'n mite =(V1 + V2 )/((Wy  + Wa )" T°2" cewiinLT 2,162

Al-10



Anhang 2: Querschnittmodell zur Festigkeitsberechnung
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Anhang 3: Berechnung der Radwirkungsgrade

Symbol Beschreibung Einheit Berechnung Ergebnis
Einggabedaten aus Turbinenauslegung
Nsa isentrop. Arbeitswirkungsgrad [-] aus 1 D Auslegung 0,7309
Ah, isent. Enthalpiegefalle [J] aus 1 D Auslegung 44380,0
n Wellendrehzahl [-] aus 1 D Auslegung 39000
r Reaktionsgrad [-] aus 1 D Auslegung 0,1400
Iy Reaktionsgrad am Spitzenkreis [-] aus 1 D Auslegung 0,2549
N Reaktionsgrad am Nabenkreis [-] aus 1 D Auslegung 0,0190
Uy Umfangsgeschwindigkeit [m/s] aus 1 D Auslegung 133,37
Uy N Umfangsgeschwindigkeit Nabenkreis [m/s] aus 1 D Auslegung 123,16
Uy g Umfangsgeschwindigkeit Spitzenkreis [m/s] aus 1 D Auslegung 143,58
& Schallgeschwindigkeit [m/s] aus Ber. Massenstromdichte 174,80
(0] Durchsatzzahl [-] aus 1 D Auslegung 0,572
] Druckziffer (neue Definition) [-] aus 1 D Auslegung 2,496
v Laufzahl aus 1 D Auslegung 0,381
€ Beauflagungsverhaltnis [-] aus 1 D Auslegung 0,2381
Geschwindigkeiten
Co Absolutgeschw. KF 0 [m/s] aus 1 D Auslegung 17,93
Cq Absolutgeschw. KF 1 [m/s] aus 1 D Auslegung 252,52
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Wy Relativgeschwindigkeit KF 1 [m/s] aus 1 D Auslegung 128,19
Wiy Relativgeschw. KF 1 umfangsr. [m/s] aus 1 D Auslegung 110,78
W, Relativgeschwindigkeit KF 2 [m/s] aus 1 D Auslegung 153,67
Coay Absolutgeschw. KF 2 axial m/s aus 1 D Auslegung 76,33
Geometrische Abmessungen
I Schaufellange [mm] aus 1 D Auslegung 5,000
dm mittlere Durchmesser [mm] aus 1 D Auslegung 65,313
A Schaufellangenverhiltnis [-] aus 1 D Auslegung 0,0766
dg Spitzendurchmesser [mm] aus 1 D Auslegung 70,313
dy Nabendurchmesser [mm] aus 1 D Auslegung 60,313
Radius teilt Ringquerschnitt in zwei gleichgroe Fl. [mm] aus 1 D Auslegung 32,752
Durchmesser [mm] Berechnung 65,504
Geometrische Abmessungen Leitrad
t Teilung Leitrad [mm] aus 1 D Auslegung 9,771
T proj. Verdeckung [mm] aus 1 D Auslegung 1,957
s' Sehnenlange [mm] aus gemetrischer Auslegung 15,250
a, Leitschaufelwinkel [deg] aus 1 D Auslegung 14,799
Geometrische Abmessungen Laufrad
t Teilung Laufrad [mm] 5,400
a" Schaufeldicke Laufrad [mm] aus 1 D Auslegung 0,250
T Verdeckungslange Laufrad [mm] Berechnung 0,497
s" Sehnenldnge [mm] Berechnung 9,000
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B4 Laufschaufelwinkel KF 1 [deq] Aus 1 D Auslegung 30,211
b" Breite der Laufechaufelscheibe [mm] aus gemetrischer Auslegung 9,000
B Laufschaufelwinkel KF 2 [deg] Aus 1 D Auslegung 29,782
Profilverluste zu Bestimmung der Stromungswirkungsgrade
Leitrad
Cro Profilgrundverluste [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.5 0,033
H4 dynamische Viskositat [Pa*s] It. NIST (1,54bar;65T;Pentan) 7,889E-06
P1 Dichte [kg/m3] | It. NIST (1,54bar;65T;Pentan) 3,9449
V4 kinematische Viskositat [m3/s] V4 = Hifpy 2,00E-06
Re, Reynoldszahl [-] Re, = ¢"s'lp, 1,93E+06
Ks Sandrauhigkeit [mm] Anhaltswert Traupel 5,00E-03
k/s' Verhaltnis [-] Berechnung 3,28E-04
X'r Reynoldsheiwert [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.6 1,2
M Machzahl Laufradaustritt [ M, = c,/c* 1,445
X Machzahlbeiwert [-] Wert fur Lavaldiise 1,00
A} Versperrungsverhaltnis [-] Aa=Tau'/t' 0,2003
A Xu/Xr/Gpo | Diagrammwert [-] Berechnung 5,059
2y Verlust durch Unterdruck an Hinterkante [-] Ablesewert, Abb.: 8.45 0,0470
{c Verluste durch Carnotsto [-] Berechnung Gl.: 8.4(8) 0,0041
Co Profilverlust [-] Berechnung Gl.: 8.4(7) 0,0907
Fécherverlust
Cr Facherverlust [-] Ablesewert, Abb. 8.4.7 0,0040
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Restverluste

It Langenverhaltnis [-] Berechnung 0,5117
(I)k Kritisches Langenverhaltnis [-] Berechnung Gl.: 8.4(10) 2,1081
Unterteilung in Profilverlusten und Restverlusten nicht méglich da kritisches Langenverhdltnis unterschritten
Profilverlustheiwert
Aa Winkeldifferenz [deq] Aa=al-al 75,201
Co/Cy Geschwindigkeitsverhaltnis [-] Berechnung 0,0666
F' Berechnungsfaktor [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.8 0,02
Bestimmung cf
Re'cs Reynoldszahl [] Res=¢4*2*I/p; 1,263E+06
K/(2*) Rauheitsverhaltnis [-] Berechnung 0,001
cf Reibungsbeiwert des Rohres [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.6 0,004
&' Spaltweite zwischen Schaufel [mm] Annahme 1,5
oy Korrektur zur BerlUcksichtigung des Axialabstandes [-] Berechnung Gl.: 8.4(12) 0,00531
A Berechnungsfaktor [-] fur stark beschleun. Gitter 0,02
Profilverlustbeiwert [-] Berechnung Gl.: 8.4(16) 0,16827
n' Leitradwirkungsgrad [-] Berechnung Gl.: 8.4(4) 0,8317
Laufrad
C'va Profilgrundverluste [-] Ablesewert, Abb.: 8.45 0,043
M2 dyn. Viskositat [Pa*s] It. Nist (O,25bar;56T;Pentan) 7,71E-06
P2 Dichte [ka/m?3] It. Nist (0,95bar;56T;Pentan) 3,0400
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Vs kin. Viskositat [m3/s] Vo=Ha/P5 2,54E-06
Re, Reynoldszahl [-] Re,=w,*s"/p, 5,45E +05
Ke Sandrauhigkeit [mm] Anhaltswert It. Traupel 5,00E-03
k/(2*1) Verhaltnis [-] Berechnung 5,56E-04
X'r Reynoldsbeiwert [-1 Ablesewert. Abb.: 8.4.6 1,2
M" Machzahl Laufrad [] M, = w2/c* 0,73334
X'm Machzahlbeiwert [] fur Unterschallgitter = 1 1
A Versperrungsverhaltnis [-] A= 0,0920
ALY WX 'rIC{ Diagrammwert [-] Berechnung 1,78
v Verlust durch Unterdruck an Hinterkante [-] Ablesewert, Abb. 8.4.5 0,01000
e Verluste durch CarnotstoR [-] Berechnung Gl.; 8.4(8) 0,00253
n Profilverlust [] Berechnung Gl.:8.4(7) 0,06413
Fécherverlust
Cr Facherverlust [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.7 0,0030
Restverluste
It Langenverhaltnis [-] Berechnung 0,9260
(I't)k Kritisches Langenverhaltnis [-] Berechnung Gl.: 8.4(10) 2,5325
Unterteilung in Profilverlusten und Restverlusten nicht méglich, da kritisches Ladngenverhaltnis unterschritten
Profilverlustbeiwert
AB Winkeldifferenz [deg] AB = 180-B4-B- 120,007
Wi /Ws Geschwindigkeitsverhaltnis [-] Berechnung 0,83418
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F" Berechnungsfaktor [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.8 0,138
Bestimmung cf
Re" Reynoldszahl [ Re" ;= wy*2*l/p, 6,06E+05
k/(2*1) Rauheitsverhaltnis [-] Berechnung 5,00E-04
cf Reibungsbeiwert des Rohres [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.6 4,40E-03
8." Spaltweite zwischen Schaufel [mm] Annahme 15
oy Korrektur zur Berlicksichtigung des Axialabstandes [ Berechnung Gl.: 8.4(12) 0,00245
A" Berechnungsfaktor [-] fur Gleichdrucklaufrader 0,035
Profilverlustbeiwert [-] Berechnung Gl.: 8.4(16) 0,18783
n" Laufradwirkungsgrad [-] Berechnung Gl.: 8.4(4) 0,8122
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Anhang 4. Berechnung des Gesamtwirkungsgrades

Spaltverluste, Radreibungsverluste, Ventilationsverluste als Abzug vom thermodynamischen Wirkungsgrad
8", Radialspalt [mm] angelehnt an Jericha [28] 0,2
a’ DurchfluRbeiwert [-1 It. Traupel S. 418 0,75
Q, Ringquerschnitt [mm?] Q;=d.. *r*l 1025,930
. Spaltquerschnitt [mm? | 'y =dg™n*s", 44,179
2"y Anzahl der Drosselstellen [-] Annahme 2
K Massenstromverhéltniss [-] Berechnung Gl.: 8.4(26) 0,04929
[ Verlusbeiwert Laufradspaltverluste [-] Berechnung Gl.: 8.4(27) 0,04929
Radreibungsverlust
Reg Reynoldszahl [-] Reg = u*D,./p4 3,17E+06
Cm Momentenbeiwert [-] Ablesewert, Abb.: 8.4.6 0,00015
TR Radreibungsbeiwert [-] Berechnung Gl.: 8.4(31) 0,00491
Ventilationsverlust
G Beiwert (eingehillt, vorwarts drehend) [-1 Berechnung Gl.: 8.4(33) 0,01079
Zp Anzahl der Beaufschlagungssektoren [-] Annahme 1
Ly Ventilationsverlustbeiwert [-1 Berechnung Gl.: 8.4(34) 0,10111
Ns Gesamter Velustberichtiger isentroper Wirkungsgrad [-] Berechnung Gl.: 8.4(18) 0,5756
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Anhang 5: Berechnung der Massenstromdichte

Berechnung der kritischen Massenstromdichte
¢y |Abstromgeschw. X [m/s] [Variable 174,6 174,7 1748 1749 175,0
n' [Strémungswirkungsgrad X [-] It. Wirkungsgradberechn. 0,831 0,831 0,831 0,831 0,831
Sg |Eintrittsentropie S | O_Stream001 | s | [kJ/kgK] |aus Prozesssimulation 0,138 0,138 0,138 0,138 0,138
hoot |Totalenthalpie Eintritt X [kJ/kg] |aus Prozesssimulation 93,139 93,139 93,139 93,139 93,139
€y |Zustromgeschw. X [m/s] [aus 1D Auslegung 17,670 17,670 17,670 17,670 17,670
Ah  [Enthalpiegefalle X [kJ/kg] [Ah = cy*2 - co%/2 15,086| 15,104 15,121 15139| 15,156
Ah, |isentr. Enthalpiegefille X [kd/kg] |Ahis=c¥(2*n") - /2 18,171 18,192 18,213 18,234 18,255
hy |Enthalpie Austritt X [kd/kg] |h1 = hg-Ah 78,053 78,035 78,018 78,000 77,983
h; |Enthalpie Austritt S | O_Stream002 | h| [kJ/kg] |Eingabe Stoffdatenberechn. 78,053 78,035 78,018 78,000 77,983
his |isentr. Enthalpie Austritt X [kd/kg] |h1is= hgo- Ahjg 74,968 74,947 74,926 74,905 74,884
his |isentr. Enthalpie Austritt S | O_Stream001 | h| [kd/kg] |Eingabe Stoffdatenberechn. 74,962 74,941 74,920 74,898 74,877
p1 |Austrittsdruck R | O _Stream001 |p [bar] |Resultat Stoffdatenberechn. 2,530 2,529 2527 2,526 2,524
p1 |Austrittsdruck S | O_Stream002 | p [bar] |Eingabe Stoffdatenberechn. 2,530 2,529 2,527 2,526 2,524
Vy  |spez. Volumen Austritt R | O_Stream002 |v| [m*kg] |Resultat Stoffdatenberechn. 0,146 0,147 0,147 0,147 0,147
sq |Entropie Austritt R | O_Stream002 | s | [kJ/kgK] |Resultat Stoffdatenberechn. 0,147 0,147 0,147 0,147 0,147
py |Dichte Austritt X [ka/m?] [p1=1/v4 6,827 6,823 6,819 6,815 6,811
p1¢1 |Massenstromdichte X [ka/m?s] |picy 1191,927| 1191,928 1191,930 1191,921| 1191,922
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Berechnung der Massenstromdichte bei Diisenaustrittsgeschwindigkeit ¢, = 246,5 m/s

¢y |Abstrémgeschw. X [m/s] [Variable 240 245
n' |Strémungswirkungsgrad X [-] It. Wirkungsgradberechn. 0,832 0,832
sg |Eintrittsentropie S | O_Stream001 | s| [kJ/kgK] |aus Prozesssimulation 0,138 0,138
hoot |Totalenthalpie Eintritt X [kd/kg] |aus Prozesssimulation 93,139 93,139
Cy |Zustromgeschw. X [m/s] |aus 1D Auslegung 17,670 17,670
Ah |Enthalpiegefille X [kd/kg] |Ah=c¥2 - %2 28,644 29,856
Ahg lisentr. Enthalpiegefalle X [kd/kg] |Ahis= c¥(2*n") - %2 34,472 35,930
hy |Enthalpie Austritt X [kd/kg] |h1 = hg-Ah 64,495 63,283
h; |Enthalpie Austritt S | O_Stream002 | h| [kd/kg] |Eingabe Stoffdatenberechn. 64,495 63,283
hic |isentr. Enthalpie Austritt X [kd/kg] [h1is= ha- Ahig 58,667 57,209
hie |isentr. Enthalpie Austritt S | O_Stream001 | h| [kd/kg] |Eingabe Stoffdatenberechn. 58,655 57,196
p1 |Austrittsdruck R | O_Stream001 | p [bar] |Resultat Stoffdatenberechn. 1,625 1,556
p1 |Austrittsdruck S | O_Stream002 | p [bar] |Eingabe Stoffdatenberechn. 1,625 1,556
V1 |spez. Volumen Austritt R | O_Stream002 | v| [m%*kg] |Resultat Stoffdatenberechn. 0,228 0,238
s4 |Entropie Austritt R | O_Stream002 | s | [kJ/kgK] |Resultat Stoffdatenberechn. 0,155 0,156
p1 |Dichte Austritt X [ka/m?] |p4 = 1/v4 4,388 4,205
P1Cq |Massenstromdichte X [kg/m?s] |pic4 1053,2 1030,3

246,5
0,832
0,138

93,139
17,670
30,225
36,373
62,914
62,914
56,766
56,753
1,538
1,538
0,241
0,157
4,157

1024,6

2525 255
0,832 0,832
0,138 0,138
93,139 93,139
17,670 17,670
31,722 32,356
38,173 38,936
61,417 60,783
61,417 60,783
54,966 54,203
54,966 54,189
1,466 1,436
1,466 1,436
0,252 0,257
0,157 0,158
3,965 3,885
1001,3 990,6
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Anhang 6: Datenblatter Plattenwarmetauscher

UNEX Heatexchanger Engineering GmbH
Hauptstrasse 17, A-7000 Eisenstadt
T: +43 (0) 2682 635 85 28 F: +43 (0) 2682 635 85 20

UNEX |

HEAT EXCHANGERS

e.kurz@unex-eu.com  Www.unex-eu.com

UniAir UniBraz UniCompact  UniGasket UniSystem UniTwist UniWeld
Verdampfer
Kunde Datum 11.10.2010
Referenz Unsere Ref. E. Kurz
| Eingabedaten :
Medium n-Pentane Propylene Glycol
Fliissigkeitskonzentration % . 40
Eintrittstemperatur G 85,8 95
Verdampfungstemperatur °C 85
Austritistemperatur °C 86 88
Durchflussmenge kg/h 214,56 1951,2

[ UniBraz Hartgeléteter Plattenwirmetauscher : Typ PBU20-30 |

Leistung KW 15
Wirmetauscheriliche m2 1,65
Log. Temperaturditferenz °C 5,85
Wiarmedurchgangskoeffizient Wimz,°C 1552
Flachenreserve % 16
Errechnete Druckverluste kPa 10 10
Kanile-Anzahl 1*14 1*15
Gesamiplattenzahl 30
[ Konstruktionsdaten :
Plattenmaterial AlSI 316
Anschlussmaterial AlSI 316 AlSI 316
Anschlussdurchmesser infin 1 1
Anschlusstandard 1ISO-G ISO-G
Anschlusslagen einfaus F4/F1 Fa2/F3
Inhalt dm3 1,3 1,4
Max. Betriebsdruck bar 30
Prifdruck bar 39
Max. Betriebsiemperatur °C 195
Betriebsgewicht kg 12
Leergewicht kg 10
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UNEX Heatexchanger Engineering GmbH
Hauptstrasse 17, A-7000 Eisenstadt
T: +43 (0) 2682 635 85 28 F: +43 (0) 2682 635 85 20

UniAir UniBraz UniCompact  UniGasket

UNEX |

HEAT EXCHANGERS
e.kurz@unex-eu.com  Www.unex-eu.com

UniSystem

UniTwist

UniWeld

Technisches MaBblatt — PBU20 - 30

o o F1/F2
F1! 'F2
! !
! !
| | e b
! |
! !
F4. 'F3 F4/F3
o - f
d_| ]
a g
{ias
1]
F2/F3
-
L]
F1/F4
Legende
Beschreibung
a Breite
b Héhe
c Gesamilange
d Horizontaler Mittenabstand der Anschlisse
e Vertikaler Mittenabstand der Anschllsse
f Anschlusslange-Seite 1
g Anschlusslange-Seite 2
h Anschlussdurchmesser-Seite 1
i Anschlussdurchmesser-Seite 2

Einheiten

mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
in

in
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UNEX Heatexchanger Engineering GmbH U N EX

Hauptstrasse 17, A-7000 Eisenstadt A BRI NEEEE
T: +43 (0) 2682 635 85 28 F: +43 (0) 2682 635 85 20 e.kurz@unex-eu.com  Www.unex-eu.com

UniAir UniBraz UniCompact  UniGasket UniSystem UniTwist UniWeld

Vorwéarmer zu Verdampfer

Kunde 3 Datum : 11.10.2010
Referenz : Unsere Ref. : E. Kurz

| Eingabedaten :

Medium 1 n-Pentane Prop.glyc.
Fliissigkeitskonzentration % = 40
Eintrittstemperatur C o 50 88
Austritistemperatur °C o 85 85,3
Durchflussmenge kg/h - 216 1951,2

[ UniBraz HartgelSteter Plattenwarmetauscher : Typ PBU10-20 |

Leistung kw - 6
Warmetauscherilache m2 0,54
Log. Temperaturdifferenz C o 13,1
Wirmedurchgangskoeffizient Wim2,°C : 813
Flachenreserve % 23
Errechnete Druckverluste kPa : 0,3 15
Kanidle-Anzahl : 1*9 110
Gesamiplattenzahl - 20

[ Konstruktionsdaten :

Plattenmaterial : AlS| 316
Anschlussmaterial : AlSI 316 AlSI 316
Anschlussdurchmesser infin 1 1
Anschlusstandard : 1IS0-G ISO-G
Anschlusslagen einfaus : F1/F4 F3/F2
Inhalt dm3 = 0,5 0,5
Max. Betriebsdruck bar : 30
Priifdruck bar : 39
Max. Betriebstemperatur Co 225
Betriebsgewicht kg : 6
Leergewicht kg 5
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UNEX Heatexchanger Engineering GmbH
Hauptstrasse 17, A-7000 Eisenstadt
T: +43 (0) 2682 635 85 28 F: +43 (0) 2682 635 85 20

UniAir UniBraz UniCompact  UniGasket

UNEX |

HEAT EXCHANGERS
e.kurz@unex-eu.com  Www.unex-eu.com

UniSystem

UniTwist

UniWeld

Technisches MaBblatt — PBU10 - 20

o o F1/F2
F1! 'F2
! !
! !
| | e b
! |
! !
F4. 'F3 F4/F3
o - f
d_| ]
a g
{ias
1]
F2/F3
-
L]
F1/F4
Legende
Beschreibung
a Breite
b Héhe
c Gesamilange
d Horizontaler Mittenabstand der Anschlisse
e Vertikaler Mittenabstand der Anschllsse
f Anschlusslange-Seite 1
g Anschlusslange-Seite 2
h Anschlussdurchmesser-Seite 1
i Anschlussdurchmesser-Seite 2

Einheiten

mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
in

in
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UNEX Heatexchanger Engineering GmbH U N EX

Hauptstrasse 17, A-7000 Eisenstadt A BRI NEEEE

T: +43 (0) 2682 635 85 28 F: +43 (0) 2682 635 85 20 e.kurz@unex-eu.com  Www.unex-eu.com
UniAir UniBraz UniCompact  UniGasket UniSystem UniTwist UniWeld
Rekuperator
Kunde 3 Datum i 11.10.2010
Referenz : Unsere Ref. i E. Kurz

| Eingabedaten :

Medium 2 n-Pentane n-Pentane
Eintrittstemperatur C o 64 29,3
Austritistemperatur C 44,5 44,3
Durchflussmenge kg/h - 216 216

[ UniBraz Hartgelbteter Plattenwarmetauscher : Typ PBU10-20 |

Leistung kw - 2
Wirmetauscheriliache m2 0,54
Log. Temperaturditferenz C 17,34
Wiarmedurchgangskoeffizient Wimz,°C 238
Flachenreserve % 99
Errechnete Druckverluste kPa : 20 0,2
Kanile-Anzahl : 1"10 19
Gesamiplattenzahl : 20

[ Konstruktionsdaten :

Plattenmaterial : AlSI 3186
Anschlussmaterial : AlS] 316 AlSI 316
Anschlussdurchmesser infin 1 1
Anschlusstandard H ISO-G ISO-G
Anschlusslagen einfaus : F3/F2 F1/F4
Inhalt dm3 0,5 0,5
Max. Betriebsdruck bar : 30
Prifdruck bar : 39
Max. Betriebsiemperatur °C 225
Betriebsgewicht kg : 5
Leergewicht kg : 5
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UNEX Heatexchanger Engineering GmbH
Hauptstrasse 17, A-7000 Eisenstadt
T: +43 (0) 2682 635 85 28 F: +43 (0) 2682 635 85 20

UniAir UniBraz UniCompact  UniGasket

UNEX |

HEAT EXCHANGERS
e.kurz@unex-eu.com  Www.unex-eu.com

UniSystem

UniTwist

UniWeld

Technisches MaBblatt — PBU10 - 20

o o F1/F2
F1! 'F2
! !
! !
| | e b
! |
! !
F4. 'F3 F4/F3
o - f
d_| ]
a g
{ias
1]
F2/F3
-
L]
F1/F4
Legende
Beschreibung
a Breite
b Héhe
c Gesamilange
d Horizontaler Mittenabstand der Anschlisse
e Vertikaler Mittenabstand der Anschllsse
f Anschlusslange-Seite 1
g Anschlusslange-Seite 2
h Anschlussdurchmesser-Seite 1
i Anschlussdurchmesser-Seite 2

Einheiten

mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
in

in
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Anhang 7: Datenblatter Kondensator

Seita 1/2

Kondensastor extremn leise

Gintner Product Galculator Professional, 2009 64/2010-09-17, PL 1/2009

Datum:
Anfrage vom:
Projekt:

2010-10-08

Angebots-Nr.:

Position:
Ansprechpariner:

Martin Jagenteufel

@ Verflissiger

S5-GVH 050.1C/2x2-ES.E  H/4/64/2.20/2600/AX S/ /015028

Leistung: 18.4 kW Kaltemittel: M:Pentan at 36,6 °C
Heiltgastemperatur: 44.0°C
Luftvolumenstrom: 8090 m*h Verflissigungstemperatur 36.1°C
Luft Eintritt: 280°C Kondensataustritt: 326°C
Luft Austritt: 353°C
Geodé&tische Hohe: 250 m Heiltgasvolumenstr.: 60.87 m*h
Luftgeschwindigkeit: 0.5m/s Massenstrom: 174 kg'h
Alpha-Innen: 4815.2 W/(m™K) Leistung Enthitzung: 0.78 kW
Alpha-Auten: 23.9 Wi{m*K) Leistung Verflissigung: 17.54 kW
K-Wert: 22.26 W/{m*K) Leistung Unterk.: 0.11 kW
LMTD: 268K Druckabfall: 0074 bar/ 211 K
Ventilatoren: (VT0116) 4 Stiick 37400V 50HzY/A)  Schalldruckpegel: 26 dB(A)
Daten je Motor (Nominaldaten): im Abstand: 50m
Crehzahl: 340 min-1/ (560 min-1) Schallleistung: 53 dB(A)
Leistung {mech./el.): 0.01 kW/0.05 kW
Stromaufnahme: 0.09 A@®
Gesamte el. Leistungsaufnahme: 0.16 kW Energieeffizienzklasse: A
Gehiuse: Stahl verzinkt, RAL 7035 WT-Rohre: Kupfer
Austauschfldche: 299.3 nv Lamellen: Aluminium
Rohrinhalt: 50.31 Anschlisse je Gerat:
Lam. Teilung: 2.20 mm Eintrittsstutzen: 54.0* 2.00 mm
Pésse: 10 Austrittsstutzen: 42.0* 1.60 mm
Leergewicht: 207 kgt Strénge: 24
Max. Betriebsdruck: 32.0 bar
Abmessungen:®
Gerételange: 2830 mm Tragrohre: 8 (int.)
Geréatebreite: 1695 mm Verteilrohr: 54.0* 2.00 mm
Geratehthe: 1150 mm(® Sammelrohr: 42.0* 1.60 mm
Zahl der Flfte: 4 Kreise: 1N
(S = Eintritts stutzen: 54.0 * 2.00 mm, Verteilrohr: 54.0 * 2.00 mm)
Listenpreise ohne MwSt: Stiick Einzelpreis Gesamtpreis
Gerategrundpreis 1 5073.00 EUR 5073.00 EUR

Lieferzeit:
(1) nach Hilldchenverfahren gemak EN 13487

9 Wochen®) {Stand: 2010-10-06)

(2) Die Stramaufnahme kann in Abhangigkeit von der Fordertemperatur und von Netzspannungsschwankungen gemai

VDE-Richtlinien abweichen.

(3) Abmessungen und Gewichte gelten nicht fiir alle méglichen Varianten! Sie kdnnen abweichen bei Geraten mit Zubehér

ader bei Sondergeréten (S-...).

(4) Lieferzeit fiir Sondergerate, Sonderzubehdr und Gerdte mit Auftragszeichnung, sowie grifere Stilckzahlen auf Anfrage.
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Seita 2/2

Kondensastor extremn leise

Gintner Product Galculator Professional, 2009 64/2010-09-17, PL 1/2009

GUNTNER
S-GVH 050.1C/2x2-ES .E Projekt:

Angebots-Nr.:
Position:
Ansprechpartner: Martin Jagenteufel

375, | ja@

L1

File: EMF\ski 3n_SLemf

L = 2650 mm B = 1695 mm H = 1150 mm
R = 130 mm L1 = 2575 mm H1 = 600 mm
S = 50 mm

Achtung: Skizze und Abmessungen gelten nicht fur alle méglichen Varianten!
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Anhang 8: Datenblatt Speisepumpe

Membranpumpen
von [\ aquatec
aqualee

]88t 1IN High-flow Firderpumpe j

Druck [har]

53

+ Chemiebestandige Versionen
= Hoher Wirkungsgrad

5831-1422

\ 5821-1522

\ | 5831-1352

] 4

Y&t mP ©
%\b -

) |
ij—ﬁéﬂ:*/:y =
_L.— B —-l

4 6
Firdermenge [L'min]

Matorenauswahl;
12 V24 V Gleichstrom;

24 /50 Hz Wechselstrom.
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Anhang 9. Konstruktionszeichnungen
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