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Kurzfassung

Mit der fortschreitenden Optimierung moderner Verbrennungsmotoren in Strafenfahr-
zeugen gewinnen alternative Systeme zur Effizienzsteigerung an Bedeutung. Dabei ver-
spricht die Abgaswarmenutzung mittels eines Organic Rankine Cycles (ORC) ein signi-
fikantes Potential zur Treibstoffeinsparung. Der Wirkungsgrad des ORCs ist stark vom
Wirkungsgrad der Expansionsmaschine abhéngig. Die These dieser Arbeit lautet: Axiale
Turbinen eignen sich fiir den Einsatz in ethanolbetriebenen ORCs geringer Leistung und
weisen durch eine variable Teilbeaufschlagung ein verbessertes Teillastverhalten auf.

Eine thermodynamische Analyse bestétigt die Eignung von Ethanol als Kreislaufme-
dium fiir eine LKW-Anwendung. Es ergibt sich allerdings ein hohes Druckverhéltnis von
bis zu 49 bei geringen Massenstromen. Fiir einen effizienten Betrieb wurde eine Turbi-
ne entwickelt, die sich durch supersonische Schaufelkonturen und eine variable Teilbe-
aufschlagung zur Kennfelderweiterung auszeichnet. Die aerodynamische Bewertung der
Turbine erfolgte mit CFD, die mit einem analytischen Ansatz zur Verlustberechnung
durch Teilbeaufschlagung gekoppelt wurde. Mit diesem Ansatz wird eine Leistung der
Turbine von 1,1 bis 18,5 kW bei einem Wirkungsgrad von 37,1 bis 65,8% prognostiziert.

Fiir die experimentelle Untersuchung der Turbine wurde eine getriebelose Generator-
einheit gefertigt. Erstmals kam hier in einem ORC eine gasgeschmierte Gleitringdichtung
aus dem Turboladerbereich zum Einsatz. Durch Fertigungsabweichungen im Hals der La-
valdiisen kommt es zu einer Kennfeldverschiebung der Turbine zu hoheren Massenstro-
men und Leistungen. Es zeigte sich, dass diese Massenstromerhohung nicht proportional
zum engsten Querschnitt, sondern zu einer gekriimmten Isofliche im Diisenhals erfolgt.
Dadurch steigt die numerisch ermittelte Leistung auf 1,91 bis 24,1 kW mit einem Wir-
kungsgrad von bis zu 66,0%. Im Rahmen der experimentellen Untersuchung wurden 40%
des Turbinenkennfelds vermessen. Dabei erzielte die Turbine eine Leistung von 1,8 bis
7,6 kW bei einem Wirkungsgrad von 42,1 bis 56,7%, was gut mit der CFD-basierten Aus-
legung tiibereinstimmt. Auf Basis dieser Kennfelder wurde mit einer Kreisprozesssimula-
tion ein Treibstoffeinsparpotential von bis zu 4,5% ermittelt. Dariiber hinaus bestétigte
sich das Potential zur Prozessverbesserung durch variable Teilbeaufschlagung.

Uber einen breiten Kennfeldbereich zeigen die Turbinen einen charakteristischen Stro-
mungszustand. Bei einem ausreichend hohen Turbinendruckverhéltnis ist die Verteilung
von Mach-Zahl und Druckverhéltnis bezogen auf den Eintrittsdruck bis zum Rotor-
austritt zwar drehzahlabhéngig, aber unabhéingig vom FEintritts- und Austrittsdruck.
Eine Anpassung an den Turbinenaustrittsdruck erfolgt erst am Rotoraustritt durch eine
supersonische Expansion. Diese supersonische Expansion fiihrt bei Druckverhéltnissen
deutlich tiber dem Auslegungsdruck zu signifikanten Verlusten. Dem entgegen tritt bei
zu niedrigen Druckverhéltnissen eine Riickwirkung vom Turbinenaustrittsdruck auf, die
den beschriebenen Stromungszustand verhindert und ebenfalls zu Verlusten fiihrt.






Abstract

Progress on the optimization of modern combustion engines requires new and innovative
systems to achieve further reduction in fuel consumption. One promising approach is the
use of Organic Rankine Cycles (ORC) for waste heat recovery. The effectiveness of these
ORCs depends significantly on the efficiency of the implemented expansion machine.
The thesis of this work is that axial turbines are suitable for low power ORCs with
ethanol as working fluid and have an improved off-design performance due to a variable
partial admission.

A thermodynamic analysis confirmed ethanol as a promising working fluid for a truck
application. However, it requires high pressure ratios of up to 49 and small mass flow
rates. A single stage, supersonic turbine was investigated for these challenging bounda-
ry conditions. This turbine is characterized by supersonic blade profiles and a variable
partial admission is implemented to improve the off-design performance. CFD calcula-
tions were performed to predict the performance. The losses due to partial admission
were considered by an empirical approach. These CFD calculations predict a power of
1.1...18.5 kW and an efficiency of 37.1...65.8%.

A gearless generator unit was designed, which matches the rotational speed and power
of the turbine. For the first time an aerodynamically lubricated axial face seal, originally
developed for turbochargers, was utilized within an ORC application. The manufactured
turbine stator turned out to have exceedingly large throat areas of the de Laval nozzles,
which cause shift in the performance map to higher mass flow rates and power. It is
shown that the mass flow increase is not proportional to the plane area in the throat,
but proportional to a curved isosurface near the throat. This results in a power increase
of the turbine on 1.91...24.1 kW and an efficiency of up to 66.0%. 40% of the performance
map of the turbine were measured during the experimental investigation. The turbine
achieved a power of 1.8...7.6 kW and an efficiency of 42.1...56.7%, which agreed well with
the CFD-based design predictions. A potential fuel saving of 4.5% were determined with
the performance maps of these turbines. Additionally, it was shown that variable partial
admission possesses the opportunity to improve the thermodynamic cylce.

The investigated turbines show a characteristic flow over a wide range of the perfor-
mance map. Upstream the rotor outlet, the distribution of Mach number and pressure
ratio with reference to the inlet pressure are independent of the inlet and outlet pressure,
but dependent on the rotational speed. The adjustment to the turbine outlet pressure
occurs downstream the rotor outlet. This occurs with a supersonic expansion. However,
if the supersonic expansion is very strong, it becomes a significant contributor to the
losses. Contrary to this, too low turbine pressure ratios cause an impact of the turbine
outlet pressure on the rotor flow, which causes additional losses, too.
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1 Einleitung

Mobilitédt stellt eine wichtige Grundlage fiir den Wohlstand unserer Gesellschaft dar.
Dies beinhaltet sowohl den Personen- als auch den Warentransport, der eine Grundlage
fiir den Handel darstellt. Der starke Anstieg des Transportwesens erfordert allerdings,
dass neben den 6konomischen Gesichtspunkten auch die 6kologischen Aspekte an Be-
deutung gewinnen. So triagt die weltweite strafengebundene Mobilitdat bereits 10% zu
den anthropogenen Treibhausgasemissionen bei (VDA 2009).

In den néchsten Jahrzehnten wird weiterhin der Verbrennungsmotor den Schwerpunkt
der straftengebundenen Mobilitédt darstellen. Das kurzfristige Ziel der Automobilindus-
trie stellt daher die Optimierung der Verbrennungsmotoren zur Kraftstoffeinsparung dar.
Mittel- bis langfristig sollen bei diesen die 6lbasierten Kraftstoffe durch biogene Kraft-
stoffe erginzt werden, um die Abhéngigkeit von fossilen Kraftstoffen zu mindern und
den COy-Ausstofs zu reduzieren. Das langfristige Ziel ist die COq-neutrale Mobilitét, bei
der regenerativ erzeugte Elektrizitdt und Wasserstoff als Energietrager genutzt werden
(VDA 2009).

Bei den kurzfristigen Zielen setzen die Unternehmen beim Ottomotor unter anderem
verstarkt auf Downsizing mit Hochaufladung sowie auf Direkteinspritzung. Beim Diesel
ist das Einsparpotential geringer. Ansétze sind unter anderem optimierte Aufladungs-
konzepte sowie eine Anhebung der Abgasriickfiihrrate (VDA 2009, van Basshuysen und
Schéfer 2015). Die innermotorischen Mafsnahmen stofsen allerdings auf konzeptbedingte
Grenzen. Bei einem Blick auf die Energiestrome im Motor féllt auf, dass ein grofser Anteil
der restlichen Energie in Form von thermischer Energie iiber das Abgas oder die Kiihlung
an die Umgebung verloren geht (Thiruvengadam et al. 2014, Bourhis und Leduc 2010).
Die direkte Nutzung dieser thermischen Energie zur Beheizung des Fahrzeuginnenraums
und von einzelnen Komponenten wihrend der Warmlaufphase stellt den Stand der Tech-
nik dar (Hepke 2010). Die Wandlung dieser Energie in hoherwertige Energieformen, wie
mechanische oder elektrische Energie, versprechen ein deutlich héheres Potential zur
Kraftstoffeinsparung.

Mogliche Systeme fiir eine solche Energiewandlung sind auf Basis eines thermoelektri-
schen Generators, Stirlingmotors, Turbocompounds oder Organic Rankine Cycles (ORC)
denkbar. Insbesondere der ORC verspricht kurzfristig das Potential zu einer signifikanten
Treibstoffeinsparung, was sich auch in den verstiarkten Forschungsbemiihungen der Au-
tomobilindustrie widerspiegelt (Freymann et al. 2008, Freymann et al. 2012, Span et al.
2011, Rosenberger 2013, Béckenhoff 2013). Die Implementierung eines solchen Systems in
ein Fahrzeug birgt allerdings erhebliche Herausforderungen beziiglich des Arbeitsfluids,
des Packagings und der Komponentenauslegung. Insbesondere der Wirkungsgrad der
Expansionsmaschine hat einen starken Einfluss auf den Gesamtwirkungsgrad und damit
auf die Zweckmafigkeit eines solchen Systems. Die Randbedingungen der Expansions-
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maschine werden allerdings erheblich von der Wahl des Arbeitsfluids, der Prozessfiihrung
und des Kreislaufkonzepts bestimmt. Aktuell hat sich noch kein Expansionsmaschinen-
konzept im Markt etablieren konnen.

Zur Gruppe der volumetrisch arbeitenden Expansionsmaschinen gehoren z. B. Kol-
benexpander, Scrollexpander oder Schraubenexpander. Die Maschinen dieser Gruppe
sind robust und bieten einen guten Wirkungsgrad. Sie sind allerdings auch voluminds
und schwer und entsprechen damit nicht dem Wunsch nach einer kompakten Baugrofse.
Demgegeniiber stehen die Stromungsmaschinen, die einen Vorteil hinsichtlich des Packa-
gings versprechen. Allerdings sind die hohen Druckverhéltnisse kombiniert mit einem
niedrigen Massenstrom durchaus herausfordernde Randbedingungen fiir eine Turbine.

Im Rahmen dieser Dissertation soll eine Turbine fiir die Abgaswarmenutzung in LKWs
entwickelt werden, um die Machbarkeit und das Wirkungsgradpotential dieser Techno-
logie im niedrigen Leistungsbereich bei hohen Druckverhiltnissen zu erforschen. Uber
die Dissertation hinaus soll fiir diese Turbine eine passende Generatoreinheit entwickelt
werden, die zusammen mit der Turbine eine realitdtsnahe Expansionsmaschine bildet.
Somit wird ein Konzept aufgezeigt, mit dem die Leistung der schnelldrehenden Turbine
genutzt sowie die erzielbare Kompaktheit der Expansionsmaschine demonstriert werden
kann. Fiir ein verbessertes Teillastverhalten soll die Turbine mit einer variablen Teil-
beaufschlagung ausgestattet sein. Somit lautet die These: Axiale Turbinen eignen sich
fiir den Einsatz in ethanolbetriebenen ORCs geringer Leistung und weisen durch eine
variable Teilbeaufschlagung ein verbessertes Teillastverhalten auf. Dieser Forschungs-
beitrag soll zur Einfiihrung von Abgaswérmenutzungssystemen im Nutzfahrzeugbereich
und damit zur Kraftstoffeinsparung und Emissionssenkung beitragen.

Einleitend werden im Rahmen dieser Arbeit in Kap. 2 die Abgaswidrmenutzungs-
konzepte sowie die moglichen ORC-Expansionsmaschinen behandelt, die in PKWs und
LKWs denkbar sind. Die hohen Druckverhéltnisse, die in der Turbine abgebaut werden
sollen, fithren bei einer einstufigen Bauweise zwangsléufig zu supersonischen Stréomungs-
geschwindigkeiten. Diese hohen Stromungsgeschwindigkeiten erfordern spezielle Schau-
felprofile, die zusammen mit der Teilbeaufschlagung in Kap. 3 vorgestellt werden. Darauf
aufbauend erldutert das Kap. 4 die thermodynamische und aerodynamische Auslegung
der Turbine. Die Turbine ist Bestandteil der Expansionsmaschine, mit deren konstruk-
tiven Merkmalen und der experimentellen Untersuchung sich Kap. 5 und 6 befassen.
Die numerisch und experimentell ermittelten Kennfelder der Turbinen werden in Kap.
7 vorgestellt. Die aerodynamischen Phénomene und deren Kennfeldeinfluss werden im
Rahmen einer Detailuntersuchung der Turbinenstromung in Kap. 8 gezeigt. Abschlie-
fend wird in Kap. 9 auf Basis der ermittelten Turbinenkennfelder das zu erwartende
Kraftstoffeinsparpotential bei einer LKW-Anwendung prognostiziert.
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Abbildung 2.1: Energiebilanz von Verbrennungsmotoren, LKW nach Thiruvengadam
et al. (2014), PKW nach Bourhis und Leduc (2010)

Abbildung 2.1 zeigt exemplarisch die Energiebilanz des Verbrennungsmotors von LKWs
und PKWs. Ungeféhr ein Drittel der eingesetzten chemischen Energie wird als mecha-
nische Energie genutzt, wihrend mehr als 40% als thermische Energie im Abgas oder
im Kiihlwasser verloren gehen. Zur Bewertung der noch nutzbaren thermischen Energie
kann der Carnot-Wirkungsgrad nc herangezogen werden:

T
ne=1- ?U (2.1)

Der Carnot-Wirkungsgrad beschreibt dabei den Anteil der thermischen Energie, der
durch einen idealen Carnotkreisprozess gewonnen werden kénnte und stellt die Ober-
grenze des riickgewinnbaren Energieanteils dar. Neben dem Temperaturniveau der ver-
fiigharen Quelle T' ist er ebenfalls von der Umgebungstemperatur 7y abhéngig. Bei
gleichbleibender Umgebungstemperatur steigt der Wirkungsgrad des Carnotprozesses
mit einer Steigerung des Temperaturniveaus der Quelle. Somit kann aus Quellen ho-
her Temperatur, z. B. dem Abgas, ein deutlich gréfterer Anteil der thermischen Energie
zuriickgewonnen werden, als aus Quellen niedriger Temperatur, z. B. dem Kiihlwasser.
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Fiir die Nutzung der thermischen Energie, die wihrend des Betriebs von Verbren-
nungsmotoren entsteht, sind folgende Systeme denkbar:

Turbocompounding

thermoelektrischer Generator

Stirlingmotor
e Jouleprozess

e Rankineprozess

Das Turbocompounding arbeitet dabei auf Basis der Expansion des Restdrucks des
Abgases, wahrend die iibrigen Konzepte die thermische Energie des Abgases nutzen. Die
Funktionsweise der einzelnen Konzepte wird im Folgenden kurz erlautert.

2.1 Turbocompounding

Wie beim Turbolader, wird beim Turbocompounding das Druckniveau des Abgases
durch eine Turbine genutzt, das am Austritt des Verbrennungsmotors deutlich iiber dem
Umgebungsdruck liegt. Die Turbinenleistung wird iiber ein Getriebe an den Antriebs-
strang tibertragen und kann bis zu 10% der Gesamtleistung betragen (van Basshuysen
und Schéfer 2015). So berichten Heil et al. (2009) von einer Turbocompoundturbine mit
einer Leistung von bis zu 35 kW, die in neuen LKW-Dieselmotoren mit 339 bis 418
kW eingesetzt werden soll. Zusammen mit dem Turbolader wird durch das Turbocom-
pounding allerdings der Gegendruck des Abgastrakts erhéht, sodass dieses System einen
direkten negativen Einfluss auf den Motorenprozess besitzt (Hack und Langkabel 1999).

2.2 Thermoelektrischer Generator

Die Funktion des thermoelektrischen Generators basiert auf dem Seebeck-Effekt. Dieser
beschreibt die Entstehung einer elektrischen Spannung an den Kontaktstellen zweier lei-
tender, unterschiedlicher Materialien, sofern diese einer Temperaturdifferenz ausgesetzt
sind (Beitz und Grote 1997). Laut Liebl et al. (2009) ist der Wirkungsgrad des thermo-
elektrischen Generators dabei stark von den Eigenschaften der eingesetzten Materialien
abhéngig. Die Materialauswahl wird dabei durch die hohen Einsatztemperaturen mit-
bestimmt. Derzeit verfiighare Materialien versprechen aufgrund ihrer Eigenschaften nur
relativ niedrige Wirkungsgrade und limitieren daher eine kommerzielle Verbreitung. Laut
Liebl et al. (2009) konnte allerdings die Leistungsfihigkeit thermoelektrischer Module
in den letzten Jahren deutlich gesteigert werden. Auf Basis dieser Erkenntnisse progno-
stizieren sie eine mogliche Verbrauchsreduktion um bis zu 5% mit derzeit verfiigharen
Materialien. Der Hauptvorteil des thermoelektrischen Generators gegeniiber anderen Ab-
gaswirmenutzungskonzepten liegt in der Tatsache, dass auf bewegliche Teile verzichtet
werden kann. Ein moglicher Serieneinsatz héngt laut Liebl et al. (2009) allerdings stark
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davon ab, ob eine kostengiinstige Herstellung der notwendigen Materialien erzielt werden
kann.

2.3 Stirlingmotor

Bei dem Stirlingprozess handelt es sich um einen abgeschlossenen, thermodynamischen
Prozess. Dabei wird das Arbeitsmedium jeweils zwischen einem Raum mit hoher und
einem mit niedriger Temperatur hin und her geschoben. Zwischen den Rdumen werden
Wiérmetauscher platziert. Dadurch entstehen Schwankungen des Innendrucks des abge-
schlossenen Systems. Diese Druckschwankungen kénnen durch einen Arbeitskolben in
mechanische Leistung umgewandelt werden. Laut van Basshuysen und Schéfer (2015)
erzielt der Stirlingmotor im Auslegungspunkt sehr gute Wirkungsgrade, weist allerdings
auch ein sehr grofes Bauvolumen und Gewicht durch die notwendigen Warmetauscher
auf. Diese Aussage wird durch Span et al. (2011) gestiitzt, die auf Basis einer Markt-
analyse ein Leistungsgewicht von 30 bis 50 kg/kW angeben.

2.4 Jouleprozess

Der Jouleprozess ist ein thermodynamischer Kreisprozess und bildet die Grundlage fiir
Gasturbinen und Strahltriebwerke. Das Arbeitsmedium wird mittels eines Verdichters
auf ein héheres Druckniveau befordert. Daraufhin erfolgt eine moglichst isobare Wéarme-
zufuhr und eine anschliefende Expansion in einer Turbine. Beim idealen Jouleprozess ist
der Gesamtwirkungsgrad nur von dem genutzten Druckverhéltnis abhédngig. Beim realen
Jouleprozess hingegen besitzen auch der Verdichter- und Turbinenwirkungsgrad sowie
die maximale Prozesstemperatur einen erheblichen Einfluss auf den Gesamtwirkungsgrad
des Jouleprozesses. Laut Span et al. (2011) weist der Jouleprozess unter Beriicksichti-
gung realistischer Komponentenwirkungsgrade kein Potential zur Nutzleistungsgenerie-
rung aus der Abgaswéirme von LKWs auf.

2.5 Abgaswarmenutzung mittels
Clausius-Rankine-Cycle

Der Clausius-Rankine-Cycle ist ein thermodynamischer Kreisprozess, dargestellt in Abb.
2.2. Der Druck wird im fliissigen Zustand durch eine Speisepumpe (1) — (2)) erhoht.
Anschliefend wird das Arbeitsmedium in einem Wéarmetauscher erhitzt, verdampft und
iiberhitzt (2)— (3)). Die Expansion erfolgt unter Abgabe mechanischer Energie in ei-
nem Expander ((3) — (4)). Abschliefend erfolgt eine Kondensation in einem Wirmetau-
scher (4) — (1)). Das fliissige Arbeitsmedium steht somit wieder der Speisepumpe zur
Verfligung.

Im Stromerzeugungssektor durch Grofkraftwerke kénnen hohe Prozesstemperaturen
und -driicke realisiert werden. Unter diesen Prozessbedingungen liefert Wasser sehr gute
Wirkungsgrade und ist das bevorzugte Arbeitsmedium (Strauss 2016). Dies &dndert sich
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Abbildung 2.2: (1) Rankine Cycle im T-s-Diagramm, (r) Schaltbild eines Rankine Cycle,
nach Kunte und Seume (2016)

bei niedrigeren Prozesstemperaturen, bei denen organische Kreislaufmedien einen ho-
heren Leistungsgewinn erzielen (Devotta und Holland 1985). Eine typische Anwendung
von ORCs ist die Solar- und Geothermie sowie Kraftwerke zur Restwarmenutzung aus
Biomasse oder aus Industrieprozessen.

Drescher (2008) untersuchte das Optimierungspotential fiir ORCs mit biomassebefeu-
erter und geothermischer Wéarmequelle. Insbesondere bei ORCs mit niedriger Prozess-
temperatur ist der Wirkungsgrad stark von der verfiighbaren Temperatur der Warmesenke
und der Gradigkeit der Warmetauscher abhéngig, die die minimal erzielbare Tempera-
turdifferenz zwischen Heifgas und Prozessmedium beschreibt. Dariiber hinaus wird die
Nutzleistung des ORCs von zwei Faktoren beeinflusst. Zum einen ist der Wirkungsgrad
des ORCs stark von der Wahl eines geeigneten Arbeitsmediums und des verwendeten
Anlagenkonzepts abhédngig. Zum Beispiel kann ein Rekuperator bei manchen Fluiden
den Prozesswirkungsgrad steigern, indem die thermische Energie des Fluids nach der
Expansion zum Aufheizen des Fluids vor dem Verdampfer genutzt wird. Zum anderen
miissen die Prozessparameter so gewéhlt werden, dass ein moglichst hoher Warmestrom
von der Warmequelle auf den ORC iibergehen kann. Bei ungiinstiger Wahl der Prozess-
parameter wird dieser Wéarmestrom durch den Pinchpoint begrenzt (siehe Abb. 2.2 (1)).
In einer Automobilanwendung stellt oftmals der vorhandene Kiihlkreislauf die Warme-
senke dar. In der Literatur wird diese Warmesenke typischerweise im Bereich zwischen
35 bis 100°C angenommen (Span et al. 2011, Rosset et al. 2015, Seher et al. 2012, Cha
et al. 2010, Chammas und Clodic 2005, Patel und Doyle 1976).

Span et al. (2011) untersuchten den einfachen ORC ohne Rekuperation. Sie identifi-
zierten Ethanol und Methanol als Arbeitsmedien mit einem hohen Energieriickgewin-
nungspotential. Rosset et al. (2015) untersuchten verschiedene Anlagenkonzepte, dar-
unter den einfachen ORC mit und ohne Rekuperation. Sie stellten fest, dass sich der
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ORC-Wirkungsgrad durch eine Rekuperation in den meisten Féllen erheblich steigern
lasst. Die hochste Energiertickgewinnung lasst sich dabei mit R1233zd erzielen, gefolgt
von Ethanol. Positiv wird dabei die deutlich geringere Grofe der zugehorigen Warme-
tauscher beim Betrieb mit Ethanol statt R1233zd erwahnt Jedoch prognostiziert die
Studie in diesem Fall auch eine deutlich h6here Turbinendrehzahl.

Patel und Doyle (1976) entwickelten ein ORC-System zur Abgaswdrmenutzung in
einem LKW. Der LKW wurde mit einem Dieselmotor mit 211 kW angetrieben. Als Ar-
beitsmedium wurde ein Gemisch aus 50% Trifluorethanol und 50% Wasser verwendet.
Zusatzlich verfiigte der Kreislauf iiber einen Rekuperator zur Vorheizung des fliissigen
Arbeitsmediums. Das Arbeitsmedium wurde in einer einstufigen, supersonischen Axial-
turbine mit einer Maximalleistung von 26,5 kW entspannt. Diese Turbine wies einen ma-
ximalen Wirkungsgrad von 61,5% auf. Auf Basis von Priifstandsuntersuchungen wurde
durch den Einsatz des ORC-Systems eine Treibstoffeinsparung von 15% prognostiziert.
Doyle et al. (1979) beschreiben die konstruktive Umsetzung des ORC-Systems in dem
LKW. Das ORC-System wird dabei auf drei Module aufgeteilt, ein Verdampfersystem,
ein Kiihlsystem und eine Leistungseinheit, die die Pumpe, den Rekuperator und die
Turbine umfasst. In einer Untersuchung mit einem Prototypenfahrzeug auf 6ffentlichen
Strafen konnten DiBella et al. (1983) eine Treibstoffeinsparung von 12,5% feststellen.

Seher et al. (2012) simulierten ORCs mit verschiedenen Arbeitsmedien zur Abgaswér-
menutzung in LKWs. Dabei werden die héchsten Wirkungsgrade mit dem Arbeitsme-
dium Tuluol erzielt. Aufgrund seiner gesundheitsschiadigenden Wirkung schliefsen sie es
allerdings aus. Stattdessen versprechen Wasser und Ethanol das hochste Energieriickge-
winnungspotential von 2.5 bis 5,3%.

Pei et al. (2011) untersuchten einen kleinen ORC mit dem Arbeitsmedium R123.
Die Turbineneintrittstemperatur betrug 100°C bei einer Kondensationstemperatur von
30°C. Unter diesen Bedingungen konnte ein Wirkungsgrad des ORC von 6,8% erzielt
werden. Rudenko et al. (2015) simulierten ORCs zur Abwérmenutzung eines grofen
Verbrennungsmotors, die einen Hochtemperatur- und einen Niedertemperaturkreislauf
umfassten. Die Eintrittstemperatur lag bei ca. 240°C. Sie zeigten, dass R245fa einen
Wirkungsgrad von 19,53% verspricht, wihrend mit Wasser nur 13,42% erzielt werden.

Dariiber hinaus lésst sich zusammenfassen, dass der Prozesswirkungsgrad signifikant
von dem Expanderwirkungsgrad abhingig ist. Einen Uberblick iiber einsetzbare ORC-
Expander geringer Leistung bietet der folgende Abschnitt.

2.6 Expansionsmaschinen in ORCs geringer Leistung

Der Wirkungsgrad des ORCs und damit das Treibstoffeinsparpotential ist in erhebli-
chem Mafe vom Wirkungsgrad der Expansionsmaschine abhéngig. Bei der Abgaswér-
menutzung in Strafenfahrzeugen miissen diese bei einem hohen Druckverhéltnis eine
relativ geringe Leistung erbringen. Zusétzliche Anforderungen sind die Vertraglichkeit
teils aggressiver, dampfformiger Arbeitsmedien, ein geringer Bauraum, geringe Herstel-
lungskosten und ein nutzbares Drehzahlniveau. Fiir die Erfiillung dieser Anforderungen
sind folgende Expansionsmaschinenkonzepte denkbar:
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e Scrollexpander
e Schraubenexpander
e Kolbenexpander

e Turbine

Tabelle 2.1 zeigt eine Ubersicht experimentell untersuchter Expansionsmaschinen fiir
ORC-Anlagen kleiner Leistung unter Einbeziehung publizierter Prototypen. Die unein-
heitlichen Arbeitsmedien, Leistungen und Druckverhéltnisse verhindern die sinnvolle
Vergleichbarkeit der unterschiedlichen Expansionsmaschinen hinsichtlich des erzielbaren
Wirkungsgrades.

Die volumetrisch arbeitenden Expansionsmaschinen zeichnen sich durch ein deutlich
niedrigeres Drehzahlniveau aus (2.400 bis 6.000 min—! gegeniiber 9.500 bis 150.000 min~!
bei den Turbinen) und versprechen damit eine einfachere Nutzung der Leistung. Mit die-
sen Expansionsmaschinen wurde experimentell in einem Leistungsbereich zwischen 1,7
und 18,2 kW ein Expanderwirkungsgrad von bis zu 70,6% nachgewiesen. Declaye (2009)
und Koérner (2013) setzten dabei einen Scrollexpander und Oomori und Ogino (1993)
einen Schraubenexpander ein. Dementgegen entwickelten Seher et al. (2012) einen dop-
pelt wirkenden Einzylinderexpander, durch den eine geringe Bauldnge erzielt wurde.
Galindo et al. (2015) entwickelten einen dreizylindrigen Kolbenexpander, bei dem die
translatorische Bewegung iiber eine Taumelscheibe in eine rotierende Bewegung trans-
formiert wurde.

Die Turbinen lassen sich weiter in Radial-, Axial- und Peltonturbinen unterteilen.
Insbesondere die aufgefithrten Axialturbinen arbeiten nach dem Gleichdruckprinzip, das
eine niedrigere Drehzahl verspricht als bei einer Reaktionsturbine. Freymann et al. (2012)
und Seher et al. (2012) nutzen zusétzlich eine Geschwindigkeitsstaffelung bei ihren zwei-
stufigen Turbinen, um das Drehzahlniveau weiter zu senken. Zusétzlich setzen Seher
et al. (2012) und Patel und Doyle (1976) eine Teilbeaufschlagung der Turbine ein, die
grofsere Schaufelhdhen und damit eine Reduktion der Radialspaltverluste erméglicht. Mit
dieser Bauweise wurden im Leistungsbereich zwischen 1,8 bis 26,5 kW Wirkungsgrade
zwischen 48,4 bis 61,5% erzielt.

Trotz ihrer relativ hohen Leistung von 68 kW bzw. 165 kW werden die beiden Radi-
alturbinen von Biilten et al. (2015) und Harinck et al. (2013) aufgrund ihres fertigungs-
orientierten Statordesigns gelistet. So kann bei Harinck et al. (2013) durch die radiale
Stromungsrichtung ein geteiltes Statordesign gewéhlt werden, um die Fertigungsproble-
matik im engsten Spalt der Lavaldiise zu vermeiden. In den beiden Gehéusewénden des
Stators ist jeweils nur jede zweite Statorschaufel gefertigt, die nach dem Zusammenbau
den vollstdndigen Statorring bilden. Bei Biilten et al. (2015) hingegen bleibt die Kanal-
breite im Stator konstant. Die Querschnittserweiterung im divergenten Lavaldiisenteil
des Stators wird dagegen durch eine einseitige Steigerung der Kanalhohe erzielt.

Shao (1991) und Barbarelli et al. (2005) entwickelten jeweils eine Peltonturbine, die mit
Wasserdampf bzw. Luft betrieben wurde. Bei einer Leistung von 1,7 bis 11,0 kW wurde
ein Wirkungsgrad von bis zu 44,0% erzielt. Sourell et al. (2012) fiihrten eine analytische
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Verlustbetrachtung von Peltonturbinen durch und schlussfolgerten, dass die erzielbaren
Wirkungsgrade stark durch Ventilationsverluste limitiert werden. Dabei nutzten sie einen
analytischen Ansatz zur Beschreibung der Ventilationsverluste nach Thake (2000).
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Supersonische Turbinen zeichnen sich nach Horlock (1966) dadurch aus, dass sowohl die
Statoraustrittsgeschwindigkeit als auch die relative Rotoreintritts- und Rotoraustritts-
geschwindigkeit supersonisch sind (Ma > 1). Aus der Euler’schen Turbinengleichung
wird ersichtlich, dass durch die hohen Stromungsgeschwindigkeiten eine hohe spezifische
Schaufelarbeit Y erzielt wird:

Y:UQ'UUQ—Ul'Uul (31)

vy1 und U sind die Umfangsgeschwindigkeiten der Stromung und der Rotorschaufel
am Rotoreintritt, v, und U am Rotoraustritt. Dadurch ist es moglich, ein sehr hohes
Stufendruckverhéltnis zu erreichen. Supersonische Turbinen weisen in der Regel einen
sehr geringen Reaktionsgrad auf. Dies bedeutet, dass das Druckverhéltnis nahezu voll-
stdndig im Stator expandiert wird, wihrend der Rotor nur als Umlenkgitter fungiert. Die
Stromung ist im Uberschall durch spezielle Phinomene charakterisiert, die im Folgen-
den beschrieben werden. Zusétzlich erfordern supersonische Turbinen die Verwendung
spezieller Schaufelprofile, die auf die supersonischen Stromungsverhiltnisse abgestimmt
sind. Die notwendigen Profile und die auftretenden Strémungsphdnomene werden im
Anschluss an die Beschreibung der Uberschallstrémungen getrennt fiir den Stator und
Rotor behandelt.

3.1 Uberschallstrémungen

\% \
— <1 — >1
a a
2vt VLY 0
i 1vt > 1vt

Abbildung 3.1: Wellenausbreitung bei Unter- und Uberschallstrémung (nach Schroder
2004)
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Uberschallstrémungen zeichnen sich dadurch aus, dass die Stromungsgeschwindigkeit
oberhalb der Schallgeschwindigkeit liegt. Damit konnen sich die Schallwellen nicht mehr
stromauf, sondern nur innerhalb eines Kegels ausbreiten (siche Abb. 3.1), der Mach’scher
Kegel genannt wird und einen Offnungswinkel von sina = MLa hat. Falls eine solche
Stromung auf einen stumpfen Korper trifft, wird diese durch einen senkrechten Verdich-
tungsstofs abrupt in den Unterschall befordert (siehe Abb. 3.2). Diese Verdichtungsstofe
sind eine Diskontinuitdt mit geringer, aber endlicher Dicke und starken Druckgradien-
ten. Zuséatzlich kommt es in Verdichtungsstofsen zu einer Entropieproduktion, sodass die
Isentropenbeziehung nicht mehr giiltig ist. Bei senkrechten Verdichtungsstofen kann das
Verhiltnis zwischen Mach-Zahl vor und hinter dem Stof durch die folgende Gleichung
bestimmt werden (Schroder 2004):

(3.2)

Die Herleitung der Gleichung kann bei Schroder (2004) nachvollzogen werden.

senkrechter StoB schrager StoB
Ma>1§Ma<1 Ma > 1 ,~"Ma>1
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. .
. D

Abbildung 3.2: Exemplarische Darstellung von Verdichtungsstofen

Neben senkrechten Verdichtungsstofien gibt es ebenfalls schrige Verdichtungsstofse
(siche Abb. 3.2), bei denen die Stoffront gegentiber der Stromungsrichtung geneigt ist.
Unter Verwendung des Impulssatzes in tangentialer Richtung zur Stofsfront kann gezeigt
werden, dass die tangential zur Stoffront verlaufende Geschwindigkeitskomponente keine
Anderung erfihrt. Dem entgegen erfahrt die stokfrontnormale Geschwindigkeitskompo-
nente die Zustandséinderung eines senkrechten Verdichtungsstofes. Durch eine Uberla-
gerung der Normal- und Tangentialkomponenten kann die Zustandsanderung iiber den
schriagen Verdichtungsstot von dem senkrechten Verdichtungsstofs abgeleitet werden.
Unter Berticksichtigung des Stofswinkels o und Umlenkwinkels 3 lésst sich die Zustands-
dnderung mit den folgenden Gleichungen berechnen (Schroder 2004):

2.
i—? =1+ - +H1 - (Ma7 - sino — 1) (3.3)
T, 2-(k—1) k-Ma? sin’c +1 s .o
2y - - (Ma2 - 1 3.4
T * (k+1)2 Ma? - sin’c (Mai -sine —1) (3:4)

(k — 1) - Ma? - sin?o + 2

Ma? - sin?(o — ) =
2 sin(o = B) 2 -k -Ma?-sin’c — (k — 1)
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3.1 Uberschallstrémungen

Fiir eine gegebene Mach-Zahl kann der Zusammenhang zwischen Stofswinkel und Um-
lenkwinkel wie folgt gegeben werden:

Ma? - sin’o — 1
Ma? - (k 4 cos20) + 2

Grafisch ist der Zusammenhang zwischen Stofswinkel, Umlenkwinkel und Anstréom-
Mach-Zahl in Abb. 3.3 dargestellt.

tanf = 2 - coto - (3.6)
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Abbildung 3.3: Zusammenhang zwischen Umlenkwinkel und Stofwinkel in Abhangigkeit
der Mach-Zahl

Fiir eine gegebene Mach-Zahl ist eine maximale Umlenkung S,.x der Stromung mog-
lich. Bei Umlenkwinkeln unterhalb des Maximalwerts ergeben sich bei fester Anstrém-
mach-Zahl zwei Losungen: ein schwacher Stoff mit einem kleinen Stofswinkel und ein
starker Stoft mit einem grofen Stokwinkel. Bei einem schwachen Stof verbleibt die Stro-
mung in der Regel im Uberschall, wihrend die Stréomung hinter einem starken Stof
immer subsonisch ist. Lediglich bei grofsen Umlenkwinkeln von 8 &~ [.x ist auch die
Stromung hinter einem schwachen Stofs subsonisch.

Falls der notwendige Umlenkwinkel unterhalb des maximalen Umlenkwinkels bei ge-
gebener Anstrommach-Zahl liegt, bildet sich in der Regel ein schwacher Stofs aus (z. B.
scharfer Keil). Falls die Umlenkung grofer als der maximal mogliche Umlenkwinkel ist,
kann kein schriager Verdichtungsstofs mehr anliegen. Stattdessen bildet sich im Nasen-
bereich des Korpers ein Gebiet mit einer Unterschallstromung aus. Das in dieses Gebiet
supersonisch eintretende Fluid wird durch einen abgeldsten starken Stof in den Un-
terschall transferiert. Dieses Phinomen tritt bei Keilen auf, deren Offnungswinkel das
Zweifache des maximalen Umlenkwinkels {iberschreitet oder bei stumpfen Kérpern mit
endlicher Dicke (z. B. gerundete Schaufelvorderkanten).

13



3 Supersonische Turbinen fiir ORCs

Fiir kleine Umlenkwinkel von g — 0 strebt der Stofwinkel gegen den Mach’schen
Winkel. In diesem Fall kann vereinfachend im Nenner in Gl. 3.6 der Umlenkwinkel o
durch den Mach’schen Winkel ersetzt werden:

Maj - sin’c — 1
tanf ~ 2 - cotoy - — o (3.7)
Maj - (k + cos2aq ) + 2
Woraus sich unter Verwendung von tanf = j3, cotay = y/Ma? — 1 und
cos2a; = 1 — 2 -sin’ay = 1 — 2/Ma? ergibt:
Maj - 1
Ma? - sin’c — 1 ~ Ma, (it 1) B (3.8)
2.4/Ma? —1
Somit folgt aus Gl. 3.3 die relative Druckidnderung;:
p2—p1 _ k-Maj (3.9)

P vMaj — 1 ’

Damit ist bei kleinen Umlenkwinkeln die relative Druckénderung direkt proportio-

nal zum Umlenkwinkel. Laut Schréder (2004) kann Gl. 3.9 dabei sowohl fiir schwache

Kompressionswellen als auch fiir schwache Expansionswellen eingesetzt werden (siehe

Abb. 3.4). Dies ist moglich, da die EntropieAnderung bei kleinen Umlenkwinkeln stérker

gegen null strebt als die Druckénderung. Somit konnen schwache Stofse mit geringem
Umlenkwinkel ndherungsweise als isentrop und reversibel angenommen werden.

Abbildung 3.4: (1) Kompressionswelle, (r) Expansionswelle

3.2 Statoraerodynamik supersonischer Axialturbinen

In supersonischen Turbinen muss das Arbeitsfluid vom Unterschall in den Uberschall
beschleunigt werden. Dazu werden Lavaldiisen verwendet, die durch einen konvergenten
und einen divergenten Diisenabschnitt charakterisiert sind (siche Abb. 3.5). Die Notwen-
digkeit einer Lavaldiise wird bei Betrachtung der Diisengleichung (Gl. 3.10) ersichtlich.

do_ A
v A 1—Ma?

(3.10)
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3.2 Statoraerodynamik supersonischer Axialturbinen

Eintritt tritt

77 N

konvergent Disenhals divergent
dA/A<0 dA/A=0 dA/A>0
Ma <1 Ma =1 Ma > 1

Abbildung 3.5: Schematische Darstellung einer Lavaldiise

Dabei lassen sich folgende Félle unterscheiden:

Unterschall
Ma<1; == >0; %>0 2<0
Ma < 1; s > 0; 40y L0
Uberschall
Ma > 1; oz < 0 # -0, L0
Ma > 1; ﬁ<0; %<0; %<0

Somit ist fiir die Beschleunigung des Arbeitsmediums im Unterschall eine konvergente
und im Uberschall eine divergente Diisenkontur notwendig. Im Ubergang zwischen kon-
vergenter und divergenter Diise liegt bei ausreichendem Druckverhéltnis zwangslaufig
die Schallgeschwindigkeit vor (Ma = 1). Unter Annahme einer isentropen und adiabaten
Expansion lassen sich hier die Zustandsgrofen Druck p* und Temperatur 7" aus den
Grofen des Ruhezustands (po, Ty) vor der Diise berechnen:

LA = 3.11
Po (To) (H+1) ( )

Somit ist der massenstrombestimmende Stromungszustand im Diisenhals nur von den
Eintrittsbedingungen des Turbinenstators und von der Diisenkontur bis zum Diisenhals
abhéngig. Betriebsbedingungen stromab des Diisenhalses, z. B. Drehzahl oder Gegen-
druck der Turbine, haben keinen Einfluss auf den Massenstrom.

Die fehlende Stromaufwirkung in Uberschallstrémungen nutzte Prandl (1929) zur Ent-
wicklung einer Methode zur Stromungsberechnung mittels der Methode der Charakteris-
tiken. Dabei wird das Stromungsfeld mit Hilfe von Verdiinnungs- und Verdichtungswel-
len mit dquidistantem Winkelabstand aufgeteilt. Durch die fehlende Stromaufwirkung
ist eine stromabwartige Konstruktion dieses Gitternetzes von einem anfangs bekann-
ten Stromungsprofil aus moglich. Obwohl das Verfahren urspriinglich zur zeichnerischen
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3 Supersonische Turbinen fiir ORCs

Ermittlung von ebenen Stromungen gedacht war, lasst es sich leicht in ein Computerpro-
gramm tbertragen. So entwickelten Vanco und Goldman (1968) ein Programm zur Aus-
legung von divergenten Diisenkanélen. Dabei wird eine Aufenkontur der Diise bestimmt,
die das Auftreten verlustbehafteter Verdichtungsstofe verhindert. In einer verbesserten
Version von Goldman und Vanco (1971) wird zusétzlich das Grenzschichtwachstum bei
der Konturerstellung beriicksichtigt.

Fiir eine verlustarme Expansion des Gases im Uberschall ist neben einer gut ausgeleg-
ten divergenten Diisenkontur auch ein passendes Diisenexpansionsverhéltnis notwendig.
So fithrt ein unpassendes Diisenexpansionsverhiltnis zu einer Uber- oder Unterexpansi-
on in bzw. hinter der Diise. Bei der Uberexpansion ist das Diisenexpansionsverhiltnis
zu hoch fiir das vorliegende Druckverhaltnis. In der Diise entsteht ein verlustbehafteter
Verdichtungsstofs (Schroder 2004). Bei der Unterexpansion reicht das Diisenexpansi-
onsverhéltnis nicht aus, um das austretende Arbeitsmedium auf den Umgebungsdruck
zu entspannen. Das noch bestehende Druckverhéltnis wird durch eine freie Expansion
hinter der Diise entspannt. Insbesondere bei Lavaldiisen in Turbinen, die einen definier-
ten Abstromwinkel haben, kommt es hier nach Traupel (2001) zu einer Vergroferung
des Abstromwinkels durch Strahlablenkung (siche Abb. 3.6). Einerseits ist diese Strahl-
ablenkung durch das Auftreten von hinterkanteninduzierten Verdichtungsstofsen irrever-
sibel und verlustbehaftet. Andererseits treten Wirbelflichen auf, die stromabwiérts des
Statoraustritts zu einem Dissipationsverlust fiihren.

Abbildung 3.6: Strahlablenkung nach Traupel (2001)

Mit den folgenden Gleichungen gibt Traupel (2001) einen analytischen Ansatz zur
Beschreibung der Zustandsénderung durch die Strahlablenkung an:

2
Ma,; — [Ma; + 1—(;02/:01)]

rk-Maq
2
Ma,

sinAay = + (3.12)
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3.3 Rotoraerodynamik supersonischer Axialturbinen

. P1 Ma1 k—1 < 19 2>:| .
sinag = [ — | — |1 — Ma, — Ma sina 3.13
o= (B) 5 - (v - 20 s (3.13)
AO&Q = g — (1 (314)
Mit:
May = —— b Ma, = ——2 (3.15)

ViR Ty ViR Ty

Prinzipiell ist der Effekt der Strahlablenkung nicht auf den Stator beschrankt, sondern
tritt auf, wenn eine iiberkritische Entspannung hinter einem Schaufelkanal vorliegt. So
ist sie ebenfalls moglich, falls die supersonische Rotorabstromung einen Druckiiberschuss
zur Umgebung aufweist (Traupel 2001).

Bei Kaskadentests von supersonischen Statordiisen erkannten Stratford und Sansome
(1962) zusétzlich, dass sich das aerodynamische und geometrische Diisenexpansionsver-
héaltnis unterscheiden. Einerseits ist dies auf das Grenzschichtwachstum zurtickzufiihren,
das den aerodynamischen Diisenquerschnitt reduziert. Andererseits kommt es hinter der
Diise durch die endliche Schaufeldicke zu einer sprunghaften Erweiterung des Stromungs-
querschnitts, von der starke Stoffronten ausgehen. Zur Minimierung dieser Effekte schla-
gen Stratford und Sansome (1962) die Nutzung einer moglichst kurzen Diise vor, in der
das Grenzschichtwachstum gering ist. Zudem sollte die Schaufelhinterkante des Stators
moglichst diinn sein, um die Stérke der induzierten Stoffronten zu minimieren.

3.3 Rotoraerodynamik supersonischer Axialturbinen

gerade
Verbindungslinie

Abbildung 3.7: Typische Schaufelkontur eines konventionell erstellten supersonischen
Turbinenrotors
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3 Supersonische Turbinen fiir ORCs

Ein konventionelles Rotorprofil fiir supersonische Turbinen ist in Abb. 3.7 dargestellt.
Da die Stromung nur umgelenkt wird, weist die Schaufelpassage eine konstante Quer-
schnittsfliche auf. In diesem Fall kénnen die Druck- und Saugseite durch die Kreis-
bogen Rss und Rpg konstruiert werden. Der Kreisbogen der Saugseite wird dabei bis
zur Vorder- und Hinterkante durch eine gerade Linie verlangert. Dadurch bilden sich
unendlich diinne Vorder- und Hinterkanten.

a) b) €)

/‘Ma2

\

Ma
W 2/
W

NN

\
AN My
" /X Me 7 8,

B B B

Abbildung 3.8: Keilformige Aufdickung der Vorderkante von supersonischen Turbinenro-
toren nach Boxer et al. (1952), a) saugseitige Ausrichtung, b) druckseitige
Ausrichtung mit tangentialem Ubergang, c¢) druckseitige Ausrichtung fiir
eine supersonische axiale Stromungskomponente

Ma, Ma .

Diese diinnen Vorder- und Hinterkanten kénnen aufgrund der fehlenden mechanischen
Festigkeit nicht gefertigt werden und waren sehr anféllig gegeniiber Erosion. Boxer et al.
(1952) beschreiben drei Moglichkeiten zur Aufdickung der Vorder- und Hinterkante, die
in Abb. 3.8 dargestellt sind. Am haufigsten ist in der Literatur eine keilférmige Aufdi-
ckung mit saugseitiger Ausrichtung zu finden. Von dem Ubergang zwischen Keilfliiche
und Verbindungslinien geht ein Expansionsfacher aus, der sich aufgrund der axialen
Unterschallgeschwindigkeit vor der benachbarten Schaufel befindet. Dieser Expansions-
fiacher sorgt fiir eine Anpassung des Stromungswinkels an den Schaufeleintrittswinkel
und reduziert somit die Fehlanstromung der Nachbarschaufel. Die zweite Variante weist
eine keilformige Aufdickung mit druckseitiger Ausrichtung auf. Die Keilfldche geht dabei
tangential in die Druckseite iiber, ohne eine Kante zu bilden. Die Anstrémung erfolgt
parallel zur Saugseite. An der Vorderkante wird die Stromung auf der Druckseite um den
Keilwinkel 6 umgelenkt und bildet einen Verdichtungsstofs, der in der Passage liegt. Die
dritte Variante ist fiir eine Anstromung konzipiert, in der die axiale Geschwindigkeits-
komponente supersonisch ist. Infolge der leicht saugseitigen Anstromung bildet sich dort
ein Verdichtungsstofs aus. Durch die supersonische, axiale Geschwindigkeitskomponente
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3.3 Rotoraerodynamik supersonischer Axialturbinen

befindet sich der Stof nicht vor der Nachbarschaufel, sondern verbleibt in der Passage.
Dort trifft er auf die Kante zwischen Keilfliche und Druckseite und unterstiitzt dort die
Stromungsumlenkung.

Muster der Charakterisiken

e
D

Druckseite

"L

Saugseite Saugseite

Abbildung 3.9: Druckverteilung in supersonischen Impulsturbinen unter Anwendung der
Methode der Charakteristiken, (1) Rotor mit konstanter Kriimmung der
Oberflachen, (r) Rotor mit Transitionsbégen zwischen (A-B), (C-D), (L-
N) und (K-M) mit halber Kriimmung (Stratford und Sansome 1960)

Stratford und Sansome (1960) fiihrten umfangreiche Untersuchungen von supersoni-
schen Schaufelprofilen von Turbinenrotoren durch. Die theoretische Druckverteilung in
Turbinenrotoren untersuchten sie dabei analytisch mit der Methode der Charakteristi-
ken (siche Abb. 3.9). Typische Schaufelprofile weisen eine konstante Kriimmung tiber
die Sehnenlédnge auf. Stratford und Sansome (1960) stellten fest, dass durch das ab-
wechselnde Auftreten von Verdichtungs- und Verdiinnungswellen eine zickzackférmige
Druckverteilung auf der Druck- und Saugseite entsteht. Bei dieser Druckverteilung sieht
er eine erhohte Gefahr einer Stromungsablésung und einen verminderten Wirkungsgrad.
Eine deutlich einheitlichere Druckverteilung auf der Schaufel kann durch die Einfiih-
rung von Ubergangsbogen am Ein- und Austritt in die Schaufelpassage erzielt werden
(Abb. 3.9 (r), Bereiche A-B, C-D, L-N, K-M), die die halbe Kriimmung des Hauptka-
nals aufweisen. Die Verdiinnungswellen aus dem Bereich A-B treffen erst stromab von
D auf die Druckseite des Hauptkanals. Da die Verdiinnungswellen nur halb so stark
umlenken, wie es auf der Druckseite notwendig wére, bildet sich gleichzeitig jeweils ei-
ne Verdichtungswelle, die die Druckdnderung der Verdiinnungswelle kompensiert. Das
paarweise Auftreten von Verdiinnungs- und Verdichtungswellen sorgt fiir eine homogene
Druckverteilung im Bereich des Hauptkanals (B-K und D-L).

Aufgrund der geringeren Kriimmung der Transitionsbogen, gehen Stratford und San-
some (1962) davon aus, dass ABCD anndhernd ein Rechteck bilden. In diesem Fall kann
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3 Supersonische Turbinen fiir ORCs

die Léange der Transitionsbogen unter Berticksichtigung des Stoftwinkels o und der Ka-
nalbreite b berechnet werden:

lAB = lCD =b- COtOél (316)

Zusétzlich folgern Stratford und Sansome (1960), dass die von der Druckseite ausge-
hende Verdichtungswelle auch auf die Saugseite treffen muss. Dies stellt er durch eine
Einschrankung des Kriimmungsradius der Saugseite im Verhéltnis zum Kriimmungsra-
dius der Druckseite sicher:

s > cosa (3.17)
DS

Von Stratford und Sansome (1960) wird empfohlen, dass die Kriimmung des Kanals
um 20 bis 30% niedriger gewahlt wird, als mit Gl. 3.17 berechnet. Zuséatzlich sollte die
unkompensierte Expansion auf der Saugseite nicht iiberméfig stark sein (Umlenkwinkel
im Bereich A-B < 10° bis 15°), da dies eine Stromungsablosung hervorrufen konnte.
Unabhéngig von Stratford und Sansome (1960) entwickelten Goldman und Scullin (1971)
ein Computerprogramm zur Profilerstellung von Rotorschaufeln auf Basis der Methode
der Charakteristiken. Diese Schaufelprofile sind ebenfalls durch Ubergangsbégen am Ein-
und Austritt gekennzeichnet.

Neben der Einfiihrung von Ubergangsbogen stellten Stratford und Sansome (1960)
eine Wirkungsgradverbesserung durch eine Kanalkontraktion fest. Diese Kanalkontrak-
tion bewirkt eine Querschnittsverminderung bis zur axialen Symmetrieachse der Schau-
fel und eine anschliekende Querschnittserweiterung bis zum Rotorauslass. Stratford und
Sansome (1960) begriinden die Wirkungsgradsteigerung mit einer Reduktion der Stro-
mungsgeschwindigkeit und einer daraus folgenden niedrigeren Reibung. Die mdogliche
Kontraktion ist dabei durch die Eintrittsmach-Zahl begrenzt. Eine zu hohe Kontraktion
wiirde ein Sperren der Passage durch einen senkrechten Verdichtungsstof hervorrufen.

In Kaskadentests konnten Stratford und Sansome (1960) durch die Nutzung von Uber-
gangsbogen und einer 8%-tigen Kanalkontraktion eine Steigerung des Geschwindigkeits-
koeffizienten (Vaus Rotorpassage/ Vin,Rotorpassage) vonl 0,929 auf 0,952 erzielen. Dabei wurde
durch die Geometriednderungen eine deutliche Reduktion einer saugseitigen Stromungs-
ablosung erzielt. Trotz dieser Steigerung des Geschwindigkeitskoeffizienten konnte durch
das verbesserte Schaufelprofil in einer realen Turbinenanwendung keine Wirkungsgrad-
steigerung erzielt werden. Stratford und Sansome (1960) vermuten, dass in der realen
Turbine dreidimensionale Strémungsablosungen dominant sind.

3.4 Verlustmechanismen durch Teilbeaufschlagung

Bei teilbeaufschlagten Turbinen ist nur ein Teil des Umfangs mit aktiven Statorpassagen
bestiickt, die den Rotor anstromen. Damit wird nur ein Teil des Rotors ordnungsgeméf
durchstromt und die Rotorschaufeln im restlichen Umfang ventilieren dissipativ und re-
duzieren den Gesamtwirkungsgrad der Turbine. Eine sinnvolle Einsatzmoglichkeit stellen
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3.4 Verlustmechanismen durch Teilbeaufschlagung

Turbinen mit sehr kleinen Massenstromen dar, die aufgrund eines geringen Durchfluss-
querschnitts sehr kleine Schaufelh6hen aufweisen wiirden. Durch die Reduktion des akti-
ven Umfangs konnen die Schaufelhohen unter Beibehaltung des Durchflussquerschnitts
erhoht werden. In diesem Fall konnen die zusétzlichen Verluste durch Teilbeaufschlagung
geringer sein als die zusétzlichen Radialspalt- und Schaufelverluste bei Vollbeaufschla-
gung, wodurch sogar eine Wirkungsgradsteigerung moglich ist. Eine weitere Anwendung
findet Teilbeaufschlagung in Dampfturbinen, in denen die erste Stufe als Regelstufe
ausgefiihrt ist. Diese Regelstufen besitzen mehrere Beaufschlagungssegmente, die durch
Ventile zu- und abgeschaltet werden kénnen (Glassman 1973, Traupel 2001).

3.4.1 Verlustmodell nach Suter und Traupel (1959)
Ventilationsverluste

Die Verluste durch Teilbeaufschlagung werden von Suter und Traupel (1959) in Ventila-
tionsverluste und Sektorendverluste aufgeteilt. Die Ventilationsverluste entstehen in den
unbeaufschlagten Bereichen der Turbine, in denen die Rotorpassagen nicht vom Stator
angestromt werden. Stattdessen bewirkt die Fliehkraft des mitgerissenen Fluids eine ra-
diale Stromungsrichtung des Fluids im Rotor, die eine dissipative Stromungszirkulation
am Rotoraustritt hervorruft. Bezogen auf den Vollrotor kann laut Horlock (1966) durch
eine Dimensionsanalyse festgestellt werden, dass der Ventilationsverlust Py eine Funkti-
on der Schaufelgeschwindigkeit U,,, der Schaufelh6he h, des mittleren Raddurchmessers
D,,, der Dichte p und der Viskositat p des Fluids ist.

PV = f(Um> h> Dm>p> M) (318)

Suter und Traupel (1959) untersuchten die Ventilationsverluste in Turbinen experi-
mentell. Unter Beriicksichtigung der Teilbeaufschlagung ¢ stellten sie folgenden Ansatz
zur Bestimmung der Ventilationsverluste auf:

Pvzcl.u—g).w-Dm-h-g-U; (3.19)

Der Faktor Cy ist dabei vom Mechanismus der Stromung und der geometrischen Ge-
stalt der Turbine abhéngig. In der Literatur sind folgende Werte fiir C; angegeben:

e Suter und Traupel (1959); C; = 0,04 bis 0,076
e Aungier (2006); C; = 0,1

e Traupel (2001); Cy; = [0,045 + 0,58 h/Dy| sin [y (= 0,685 fiur die in Kap. 4
ausgelegte Turbine)

Dariiber hinaus erkannten Suter und Traupel (1959) eine Abhéngigkeit des Faktors C
von der Reynolds-Zahl und der Mach-Zahl. Beide Einfliisse benennen Suter und Traupel
(1959) als so gering, dass sie im Rahmen der geforderten Genauigkeit vernachlissigbar
sind. Dabei beziehen sich Suter und Traupel (1959) allerdings nur auf Mach-Zahlen
kleiner 0,5.
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Sektorendverluste

Die Sektorendverluste entstehen im Bereich zwischen beaufschlagten und unbeaufschlag-
ten Bereichen durch die Ingangsetzung und das Wiederaufhalten der Rotorstromung. Su-
ter und Traupel (1959) iibernehmen den theoretischen Ansatz nach Ohlsson (1956) zur
Berechnung der Sektorendverluste. Dieser ist von dem Massenstrom 1, der Anzahl der
beaufschlagten Sektoren N, der Schaufelgeschwindigkeit U, dem Verhéltnis zwischen
axialer Sehnenlidnge des Rotors und mittlerem Raddurchmesser E’;X und dem isentropen
Enthalpiegefille Ahg der Turbine abhéngig:

Py =1 —= . 2m R AR (3.20)

Doyle (1962) ergénzte den Ansatz von Suter und Traupel (1959) um den Einfluss des
totalen Turbinenwirkungsgrads nr:

N - m b ax
pS:m.ﬁ._U.R_’. N (3.21)

Der Wert des Faktors (5 variiert dabei je nach Quelle und verwendeter Gleichung
zwischen 0,21 bis 0,3:

Suter und Traupel (1959); Cy = 0,27; Gl. 3.20

Doyle (1962); Cy = 0,3; Gl. 3.21

Aungier (2006); Cy = 0,3; Gl 3.21; allerdings mit 7y, statt nr

Traupel (2001); Cy = 0,21; Gl. 3.20

3.4.2 Impulsverlust nach Stenning (1953)
Verluste durch verringerten Impulsstrom

Einen alternativen Ansatz zur Berechnung der Teilbeaufschlagungsverluste entwickel-
te Stenning (1953). Er betrachtet dabei analytisch eine reine Impulsturbine (R = 0,
wy = ws, Po = P3), bei der der beaufschlagte Bogen € - - D, ein Vielfaches der Rotor-
schaufelteilung s ist (Abb. 3.10).

Zum Zeitpunkt ¢ = 0 liegt der Ubergangsbereich exakt an der Rotorschaufelvorderkan-
te. Zum Zeitpunkt ¢ hat sich der Rotor um die Strecke U, -t weitergedreht. In diesem Fall
stromt das Arbeitsfluid in Kanal A durch eine Querschnittserweiterung von s/(s — U, -t)
und in Kanal B von s/(U,, - t). Der den Rotor in diesem Zeitpunkt verlassende relative
Impulsstrom I ist dann:

Je-m-Du)  (3.22)
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3.4 Verlustmechanismen durch Teilbeaufschlagung
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)))))))))))

Rotationsrichtung
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Abbildung 3.10: Expansionsverluste in teilbeaufschlagten Turbinen nach dem Ansatz
von Stenning (1953)

Die Integration iiber das Zeitintervall ¢y = s/U,, ergibt, bezogen auf die verlustfreie
Schaufelstellung I5;—¢, einen Impulsstromverlust von:

j3 S
. =({1-— 3.23
I3 -0 < 3'5'7T'Dm) ( )

Unter Beriicksichtigung des Geschwindigkeitsverhéltnisses zwischen Rotoraus- und
-eintritt, K = %, kann nach Stenning (1953) der Verlust, bezogen auf den Totalwir-
kungsgrad der unbeaufschlagten Turbine, wie folgt ausgedriickt werden:

K S
Pex = .
P K41 3-¢e-m-Dy,

N1y - Ahg - 1h (3.24)

Pump- und Ausmischungsverluste

Als weiteren Verlustmechanismus nennt Stenning (1953) Pump- und Ausmischungsver-
luste Payp. Diese entstehen, wenn die nicht beaufschlagte Schaufelpassage in die Diisen-
stromung eintritt und das bis dahin stehende Fluid beschleunigt werden muss.

f fleak Thoz * (Um/v)g -b

g-m- Dy -sinf;

Panv = - Ahg - (3.25)

Damit beschriinkt sich das Modell von Stenning (1953) auf die Verluste, die im Uber-
gangsbereich zwischen beaufschlagten und unbeaufschlagten Bereichen entstehen und es
vernachlassigt Ventilationsverluste in den nicht beaufschlagten Bereichen. Dennoch zeig-

te Doyle (1962) eine gute Ubereinstimmung der beiden Modelle nach Suter und Traupel
(1959) und Stenning (1953). Ein weiteres Verlustmodell wurde von Stodola (1945) ent-
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3 Supersonische Turbinen fiir ORCs

wickelt. Der Ansatz von Stodola (1945) ist allerdings nicht dimensionslos und entspricht
daher nicht den Ahnlichkeitsgesetzen, die eine Verallgemeinerung rechtfertigen.

3.4.3 Relative Bedeutung der Verlustmechanismen

Insbesondere der Ventilationsverlust (Suter und Traupel 1959) bzw. der Pump- und
Ausmischungsverlust (Stenning 1953), weisen eine starke Abhéngigkeit von der Schau-
felgeschwindigkeit auf und steigen zu hohen Drehzahlen stark an. Aus diesem Grund
reduziert sich die Drehzahl des Wirkungsgradoptimums mit steigender Teilbeaufschla-
gung. Dariiber hinaus konnten He (1997) und Fridh (2012) bestétigen, dass bei einstufi-
gen Turbinen der Sektorendverlust mit hoherer Anzahl von separaten Diisengruppen N
steigt, weil sich auch die Anzahl der Fiillungs- und Entleerungsvorgéinge der Rotorpassa-
gen erhoht. Damit ist in einstufigen, teilbeaufschlagten Turbinen eine moglichst geringe
Anzahl von separaten Diisengruppen anzustreben. Sie zeigten allerdings auch, dass diese
Schlussfolgerung nicht auf alle mehrstufigen Turbinen iibertragbar ist. In mehrstufigen
Turbinen profitieren die hinteren Stufen von einer homogeneren Anstrémung, falls meh-
rere separate Diisengruppen eingesetzt werden. Der steigende Wirkungsgrad der hinteren
Stufen wirkt dabei den Sektorendverlusten der ersten Stufen entgegen und kann bei der
Bildung des Gesamtwirkungsgrades der Turbine sogar dominieren.

3.5 Regelungsmoglichkeiten durch
Teilbeaufschlagung

Im realen Strafleneinsatz arbeitet der Verbrennungsmotor eines LKWs unter stark fluk-
tuierenden Betriebsbedingungen, aus denen ebenfalls eine stark fluktuierende thermische
Leistung des Abgases resultiert. Eine Forderung ist daher eine grofe Kennfeldbreite der
Expansionsmaschine, um in jedem Betriebsbereich einen hohen Leistungsriickgewinn zu
erreichen. Der Maximaldruck des Systems wurde dabei im Hinblick auf eine technische
Umsetzung auf 40 bar beschrankt.

Abbildung 3.11 zeigt drei mogliche Regelungskonzepte, in denen eine supersonische
Impulsturbine betrieben werden kann. Regelungskonzept 1 steht fiir eine supersonische
Impulsturbine mit einem festen Teilbeaufschlagungsgrad (in diesem Fall ¢ = 0,8). Der
Massenstrom stellt sich auf Basis der Stromung im engsten Querschnitt des Turbinen-
stators ein, in dem eine Mach-Zahl von eins erreicht wird. Betriebsbedingungen stromab
des engsten Querschnitts wirken sich aufgrund der supersonischen Stromung im diver-
genten Diisenteil nicht auf den Massendurchsatz aus. Eine Einflussnahme durch den
Gegendruck am Turbinenaustritt sowie die Rotordrehzahl entféllt. Somit steigt der Tur-
bineneintrittsdruck mit steigendem Turbinenmassenstrom an. Insbesondere im niedrigen
Massenstrombereich ergibt sich dadurch ein geringer Turbineneintrittsdruck.

Aus Dampfturbinen ist daher bekannt, dass Regelstufen eingesetzt werden, um durch
eine variable Teilbeaufschlagung einen zusétzlichen Einflussparameter zur Regulierung
des Turbineneintrittsdrucks zu erhalten (Couchman et al. 1991). Dabei wird die erste
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Abbildung 3.11: Regelungskonzepte durch variable Teilbeaufschlagung

Stufe der mehrstufigen Dampfturbine in Diisengruppen unterteilt, die bedarfsgerecht
zugeschaltet werden konnen (in der Regel 4 bis 8 Diisengruppen).

Regelungskonzept 2 in Abb. 3.11 sieht dabei vor, dass die zusétzlichen Diisengruppen
nur vollstdndig zugeschaltet werden kénnen und damit ein einheitlicher Eintrittsdruck
vor den zugeschalteten Diisengruppen herrscht. Im niedrigen Massenstrombereich ist
nur eine Diisengruppe geoffnet. Sobald der Maximaldruck von 40 bar bei einer Massen-
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3 Supersonische Turbinen fiir ORCs

stromsteigerung erreicht wurde, wird eine zusétzliche Diisengruppe voll gedffnet. Da-
durch sinkt der Turbineneintrittsdruck sprunghaft ab und erméglicht eine weitere Mas-
senstromsteigerung. Durch diese Regelung entsteht ein sdgezahnférmiger Kurvenverlauf
des Eintrittsdrucks iiber dem Massenstrom.

Dem gegeniiber wird in Regelungskonzept 3 der Druck in einer zuséatzlichen Diisen-
gruppe durch ein vorgeschaltetes Ventil kontrolliert gesteigert. Der Turbineneintritts-
druck der bereits voll geoffneten Diisengruppen verbleibt dabei auf dem Sollwert. Abge-
sehen von den Betriebsgrenzen ermoglicht diese Regelung eine Entkoppelung von Mas-
senstrom und Turbineneintrittsdruck und wird bei Dampfturbinen mit Kontrollstufe
eingesetzt (Couchman et al. 1991).
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4 Auslegung der Turbine BZ1

4.1 Thermodynamische Randbedingungen

4.1.1 Abgasbedingungen des LKW-Motors

Als Anwendungsfall dient ein Dieselmotor eines Nutzfahrzeugs mit 12,8 Litern Hubraum
und einer Maximalleistung von 375 kW, der aus der Studie von Span et al. (2011) iiber-
nommen wurde. Die ausgewahlten Betriebspunkte sind in Tab. 4.1 aufgelistet. Dabei
wurde die Abgastemperatur nach der Abgasnachbehandlung (AGN) verwendet. Hinter-
grund ist, dass der ORC als additive Mafinahme wirkungsgradsteigernd berticksichtigt
werden sollte, ohne bereits bestehende Systeme zu beeinflussen oder sogar zu verdréan-
gen. Auf die Nutzung thermischer Verluste im Kiihlsystem wurde im Rahmen dieser
Untersuchung verzichtet, da diese thermische Energie aufgrund des niedrigeren Tempe-
raturniveaus schlechter nutzbar ist (siche Carnotwirkungsgrad in Kap. 2).

Tabelle 4.1: Abgasmassenstrome und -temperaturen des LKW-Dieselmotors nach der

AGN
Betriebs- | mechanische | mabgas | TAbgas thermische Energie
punkt | Motorleistung im Abgas (Trer. = 90°C)
kW kg st °C kW
Auslegung 1 228,5 0,249 342 70,0
Teillast 2 81,4 0,126 296 28,8
Uberlast 3 326,1 0,338 | 357 101,1

Als Auslegungspunkt wurde ein Betriebspunkt mit einer Motorleistung von 228,5 kW
gewahlt. In diesem Betriebspunkt steht fiir den nachgeschalteten ORC eine nutzba-
re thermische Leistung von 70 kW bereit. Im realen Strakenverkehr ist allerdings das
Betriebsverhalten eines Verbrennungsmotors durch die duferen Gegebenheiten fluktuie-
rend. Aus diesem Grund wurden zwei weitere Betriebspunkte aufgenommen: ein Teillast-
und ein Uberlast-Betriebspunkt. Im Teillastpunkt leistet der Verbrennungsmotor eine
mechanische Leistung von 81,4 kW, die im Uberlastpunkt auf 326,1 kW steigt. Dabei ist
im Abgas eine nutzbare thermische Leistung von 28,8 kW bzw. 101,1 kW enthalten.
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4 Auslegung der Turbine BZ1

4.1.2 Thermodynamische Randbedingungen der
Expansionsmaschine

Als System zur Abgaswarmenutzung wurde ein einfacher Organic Rankine Cylce unter-
sucht. Auf Zusatzkomponenten wie einen Rekuperator, der die Komplexitdt und damit
die Systemkosten steigern wiirde, wurde verzichtet. Die Zielgrofe im thermodynamischen
Auslegungsprozess war die mechanische Leistung der Expansionsmaschine. Fiir den Me-
dienvergleich wurde ein konstanter Wirkungsgrad der Expansionsmaschine von 70% an-
genommen. Zusétzlich wurden die Randbedingungen des Kreislaufs eingeschriankt (siehe
Tab. 4.2). Die Limitierung des Maximal- und Minimaldrucks erfolgte im Hinblick auf
eine praktikable Serienumsetzung in einem LKW. Der Pinchpoint in den Verdampfern
wurde auf > 20 K begrenzt, um den Einsatz kompakter Warmetauscher zu ermdogli-
chen. Zusétzlich wurde die minimiale Kondensationstemperatur auf > 70°C begrenzt,
um das vorhandene Kiihlsystem eines LKWs zur Medienkiihlung im Kondensator ver-
wenden zu konnen. Fiir die Pumpe wurde ein Wirkungrad von 80% angenommen. Die
thermodynamischen Zustandsgrofsen des Arbeitsmediums wurden mit REFPROP 9.1
(NIST Standard Reference Database 23) bestimmt.

Tabelle 4.2: Limitierende Randbedingungen des Organic Rankine Cycles bei der Pro-

zessauslegung
Parameter Wert | Einheit
Maximaldruck 40 bar
Minimaldruck 0,5 bar
Pinch point 20 K
Kondensationstemperatur | 70 °C
Turbinenwirkungsgrad 70 %
Pumpenwirkungsgrad 80 %

Die mogliche Leistungsabgabe des ORCs ist fiir mehrere Kreislaufmedien in Abhén-
gigkeit von der maximalen Prozesstemperatur in Abb. 4.1 dargestellt. Der optimale
Maximaldruck wurde im Vorfeld ermittelt (siehe Anh. Abb. A.1 und A.2). Die hochste
Leistung von 11,1 kW verspricht das Kreislaufmedium Aceton, gefolgt von Ethanol mit
10,6 kW und Methanol mit 9,23 kW. Isopentan, Wasser und R245fa versprechen deutlich
geringere Leistungen von unter 7,41 kW. Ethanol und Methanol weisen zu niedrigeren
Prozesstemperaturen hin einen Leistungszuwachs auf. Einen &hnlichen Leistungszuwachs
zeigt Aceton ebenfalls. Bei einer niedrigeren Prozesstemperatur als 252°C sinkt die Leis-
tung allerdings wieder ab. Der Grund wird anhand Abb. 4.2 deutlich. Bei hoher Uber-
hitzung des Prozessgases begrenzt der Pinchpoint die mégliche Abkiihlung (ATgg) des
Abgases des Verbrennungsmotors und der ORC kann eine geringere thermische Leistung
nutzen. Mit sinkender Uberhitzung erhoht sich die Steigung der Rauchgaskurve und es
wird mehr thermische Leistung genutzt. Die maximale Leistung wird bei einer Uber-
hitzung von unter 28 K erzielt. Unterhalb dieser Grenze sinkt die Leistung des ORCs

28



4.1 Thermodynamische Randbedingungen

wieder aufgrund eines geringeren Wirkungsgrads des Kreisprozesses bei niedrigeren Ma-
ximaltemperaturen. Dieser Effekt tritt iiber den gesamten Temperaturbereich auf. Bei
héherer Uberhitzung > 28 K dominiert allerdings der Zuwachs der thermisch nutzbaren
Leistung.

12
E 11 — \
c
O 10 \S\& —Aceton
O 9 = = X ——Ethanol
(7]
3 8 Isopentan
o0
s 7 % I ——Methanol
ey
-§ 6 + R245fa
5 —Wasser
150 200 250 300 350

Maximale Prozesstemperatur des Arbeitsmediums in °C

Abbildung 4.1: Erzielbare Leistung eines ORCs im Auslegungspunkt mit unterschiedli-
chen Arbeitsmedien (nr = 70%, A: Grenze zur Kondensation nach isen-

troper Expansion, [J: Grenze zur Kondensation nach einer Expansion
mit ny = 70%)
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Abbildung 4.2: Dampfkreislauf im T-s-Diagramm fiir Aceton bei unterschiedlicher Uber-
hitzung des Dampfes

Zusitzlich kann bei einer unzureichenden Uberhitzung des Arbeitsmediums eine Kon-
densation in der Turbine auftreten. Zur Veranschaulichung ist in Abb. 4.3 der Tempe-
raturverlauf von drei Kreisldufen mit unterschiedlicher Uberhitzung fiir das Kreislauf-
medium Ethanol dargestellt. Dabei herrscht ab einer Uberhitzung von iiber 42 K keine
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Abbildung 4.3: Dampfkreislauf im T-s-Diagramm fiir Ethanol bei unterschiedlicher
Uberhitzung des Dampfes

Kondensationsgefahr. Unterhalb einer Uberhitzung von 42 K wiirde bei einer isentropen
Expansion Kondensation auftreten. In Impulsturbinen kann in diesem Punkt zumindest
lokal eine Kondensation hinter dem Stator auftreten, weil prinzipbedingt das komplette
Druckverhéltnis im Turbinenstator expandiert wird. Unabhéngig vom Gesamtwirkungs-
grad der Turbine, kann diese Expansion verlustarm und nahezu isentrop ablaufen. Ab
einer Uberhitzung von weniger als 12 K liegt auch die Turbinenaustrittstemperatur unter
der Kondensationstemperatur. In diesem Fall kann ebenfalls eine Kondensation hinter
der Turbine auftreten. Beide Grenzen sind in Abb. 4.1 dargestellt: die Kondensation
nach isentroper Expansion als Dreieck, die Kondensation nach der Turbine mit 7t=70%
als Quadrat. Wahrend Ethanol beide Grenzen aufweist, kann bei Aceton aufgrund des
steilen Kondensationslinienverlaufs nur eine Kondensation bei isentroper Expansion auf-
treten. Bei Arbeitsmedien mit positiver Steigung der Kondensationslinie (R245fa, Iso-
pentan) besteht keine Gefahr einer Kondensation.

In Tab. 4.3 werden die optimalen Betriebspunkte des ORCs im Auslegungspunkt fiir
die untersuchten Arbeitsmedien vergleichend gegeniibergestellt. Bei der Ermittlung wur-
den Betriebspunkte ausgeschlossen, in denen eine Kondensation hinter dem Stator auf-
treten kann (vergl. Abb. 4.1). Die Maximalleistung des Acetons bleibt bei 11,1 kW.
Die Leistung des Ethanols sinkt auf 9,49 kW, da die maximale Prozesstemperatur auf
267°C angehoben werden musste. Beim Methanol muss zur Kondensationsvermeidung
die Prozesstemperatur auf mindestens 292°C angehoben werden. Da die Leistungskurve
in diesem Bereich steigend ist, wird das Leistungsmaximum bei der maximalen Prozes-
stemperatur von 342°C erzielt. Die trockenen Fluide (R245fa, Isopentan) erleiden zwar
keine Einschrénkung ihrer Prozesstemperatur, sie weisen aber weiterhin eine niedrige-
re erzielbare Leistung von unter 7,41 kW auf. Wasser hingegen weist eine sehr flache
Kondensationslinie und damit eine Kondensationsgefahr iiber den gesamten Tempera-
turbereich auf.
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4.1 Thermodynamische Randbedingungen

Aceton wurde erst nach Abschluss des thermodynamischen Auslegungsprozesses mit
in die Untersuchung einbezogen und daher im Rahmen des Auswahlprozesses nicht be-
riicksichtigt. Von den {ibrigen Arbeitsfluiden verspricht Ethanol mit 9,49 kW die héchste
Leistungsausbeute und wurde als Arbeitsmedium ausgewéahlt. Unabhéngig von der ther-
modynamischen Leistung wirkt sich die Auswahl des Arbeitsmediums signifikant auf die
Turbinenauslegung und -parameter aus. Aus diesem Grund wird im folgenden Abschnitt
eine Medienbeurteilung mit Blick auf die Turbinenauslegung durchgefiihrt.

Tabelle 4.3: Randbedingungen zur Erzielung der maximalen Prozessleistung

Variable | Einheit | Aceton | Ethanol | Isopentan | Methanol | R245fa | Wasser

m kg st | 0,100 | 0,0492 0,147 0,0313 0,271 | 0,0165
Tinax °C 252 267 187 342 187 312
Pmax bar 40 40 30 40 35 12,5
Pmin bar 1,70 0,81 3,71 1,35 6,31 0,55

4.1.3 Medienbeurteilung hinsichtlich der Turbinenauslegung

Zur Erfiilllung der in Abb. 4.1 dargestellten Prozessleistungen ist der Einsatz effizien-
ter Teilkomponenten notwendig. Dabei hat die Expansionsmaschine einen mafgeblichen
Einfluss auf den Gesamtwirkungsgrad des ORCs. Insbesondere bei Dampfkreislaufen ge-
ringer Leistung, wie in diesem Fall, wirken sich der geringe Volumenstrom und die hohen
Stromungsgeschwindigkeiten negativ auf den Turbinenwirkungsgrad aus. Einerseits fiihrt
dies zu geringen Turbinendurchmessern und hohen Turbinendrehzahlen, die besondere
Anforderungen an die Lagerung und Rotordynamik stellen. Andererseits fiihren geringe
Schaufelhohen zu signifikanten Randzonen- und Spaltverlusten, die sich negativ auf den
Turbinenwirkungsgrad auswirken.

Daher erfolgt eine erste Abschétzung des Turbinendurchmessers und der Drehzahl auf
Basis des Cordier-Diagramms nach Beitz und Grote (1997). Als Durchmesserzahl wurde
9 = 0,15 und als Laufzahl o = 4 angenommen (Position im Cordier-Diagramm: siehe
Anh. Abb. A.3). Diese Werte stehen fiir klassisch ausgelegte Axialturbinen mit moglichst
niedriger Drehzahl. Durch die Festlegung der beiden dimensionslosen Kenngrofien lassen
sich der Durchmesser D und die Drehzahl n der Turbine mit der spezifischen Schaufel-
arbeit Y, dem Druckverhéltnis IT und dem Volumenstrom V wie folgt berechnen:

:5-2/\/ﬁ

D \/W (4.1)
o-(2-Y)3/4 (4.2)

VPRV

Die Ergebnisse dieser Betrachtung sind in Tab. 4.4 dargestellt. Fiir alle Prozessmedien
ergibt sich ein geringer Turbinendurchmesser von 17,3 bis 24,3 mm. In Kombination
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mit hohen Strémungsgeschwindigkeiten, die aus einer hohen spezifischen Schaufelarbeit
resultieren, ergeben sich hohe Drehzahlen zwischen 115.000 bis 426.000 min~—!. Dabei
weisen Prozessmedien mit hoher molarer Masse tendenziell niedrigere Drehzahlen auf,
z. B. R245fa und Isopentan. Fiir das ausgewéhlte Prozessmedium Ethanol ergibt sich
eine Drehzahl von 252.000 min~! bei einem Turbinendurchmesser von 24,3 mm. Diese
Drehzahl erschwert eine generatorische Nutzung der Turbinenleistung, da die technisch
umsetzbare Generatorleistung mit der Drehzahl abnimmt (vgl. Arkkio et al. 2005). Die
Turbinenauslegung in den folgenden Kapiteln erfolgt daher immer vor dem Hintergrund
einer Begrenzung der Maximaldrehzahl, die sich aufgrund des Generators ergibt.

Tabelle 4.4: Turbinenparameter nach dem Cordier-Diagramm fiir unterschiedliche Pro-

zessmedien
Variable | Einheit | Aceton | Ethanol | Isopentan | Methanol | R245fa | Wasser
P kW 11,1 9,49 7,41 8,86 6,37 6,89
D mm 24,1 24,3 20,9 17,3 19,4 21 4
nr min~! | 194.000 | 252.000 | 156.000 426.000 | 115.000 | 415.000

4.2 Aerodynamische Auslegung der Turbine

4.2.1 1D-Vorauslegung der Turbine

In der Vorauslegung der Turbine wurden die Strémungswinkel und der Durchmesser der
Turbine bestimmt. Dabei wurde das 1D-Auslegungsprogramm von Rittinghaus (2012)
verwendet. Das Auslegungsprogramm erstellt die Stromungswinkel unter Vorgabe di-
mensionsloser Turbinenkennzahlen. Zusétzlich fithrte das 1D-Auslegungsprogramm eine
Wirkungsgradberechnung der Turbine auf Grundlage empirischer Verlustansétze nach
Aungier (2006) durch. Typische Werte der Kennzahlen fiir eine Impulsturbine werden
von Moustapha et al. (2003) angegeben:

Tabelle 4.5: Dimensionslose Turbinenkennzahlen zur Turbinenauslegung

Bezeichnung Variable | Wert
Durchflusszahl P 0,5
Enthalpie-Kenngrofie Uy 2
Reaktionsgrad R 0
Mit:
Uax
¢ =— 4.3
= (13
Ahg
U, = e (4.4)
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o Ahs,Rotor

R= —>""
Ahs,Stufe

(4.5)
Abschnitt 4.1.3 hat gezeigt, dass die Auslegungsrandbedingungen zu einer hohen Dreh-
zahl fiihren konnen. Aus diesem Grund wurde in Absprache mit dem Generatorhersteller
die Maximaldrehzahl auf 110.000 min~! limitiert. Als Folge wiirde sich der Turbinen-
durchmesser vergréfsern und die Schaufelhohen reduzieren. Durch diese Reduktion der
Schaufelhohe steigen die Radialspaltverluste in der Turbine stark an. Dem kann entge-
gengewirkt werden, indem die Turbine teilbeaufschlagt wird. Die Reduktion der Radial-
spaltverluste steht dabei zusétzlichen Teilbeaufschlagungsverlusten entgegen.

Um das gemeinsame Minimum dieser Verluste und damit das Wirkungsgradmaximum
der Turbine zu finden, wurde eine Parameterstudie durchgefiihrt (Abb. 4.4). Dabei wurde
der Teilbeaufschlagungsgrad fiir vier unterschiedliche Turbinendurchmesser variiert. Der
Radialspalt wurde konstant bei 0,1 mm belassen.
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Abbildung 4.4: Turbinenwirkungsgrad bei variablem Teilbeaufschlagungsgrad fiir vier
Turbinendurchmesser auf Basis des Vorauslegungsprogramms

Der hochste Wirkungsgrad der Turbine von 63,3% wird bei einem kleinen Turbinen-
durchmesser von 30 mm prognostiziert und sinkt mit steigendem Turbinendurchmesser.
Das Wirkungsgradmaximum wird dabei in allen Féllen mit teilbeaufschlagten Turbi-
nen mit einem Teilbeaufschlagungsgrad zwischen 0,2 bis 0,4 erzielt. Mit steigendem
Turbinendurchmesser verschiebt sich dabei das Maximum zu niedrigeren Werten. Insbe-
sondere die Turbinen mit groferem Durchmesser weisen kleine Schaufelhhen und hohe
Radialspaltverluste auf und profitieren von der Teilbeaufschlagung.

Die Turbinen mit den Durchmessern von 30 mm und 40 mm haben eine Drehzahl von
200.000 min~! und 149.600 min~! und liegen damit iiber der Drehzahllimitierung von
110.000 min~!. Erst ab einem Turbinendurchmesser von 60 mm wird diese Drehzahllimi-
tierung mit 99.200 min~! eingehalten. Dieser Turbinendurchmesser wurde als Grundlage
fiir eine detaillierte Turbinenauslegung mittels CFD gewahlt.
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4 Auslegung der Turbine BZ1

4.2.2 Schaufelprofil des Stators

Aus der Forderung nach einer einstufigen Turbine folgt ein sehr hohes Stufendruck-
verhéltnis von II = 49. Turbinen mit einem solch hohen Druckverhéltnis sind meist
als Impulsturbinen umgesetzt. Der Hauptteil des Arbeitsfluids wird daher im Stator
expandiert. Das hohe Druckverhiltnis fiihrt allerdings zwangsliufig zu einer Uberschall-
stromung am Statoraustritt. Dies wird am kritischen Druckverhéltnis I1* ersichtlich, das
das notige Druckverhéltnis in einer Diise bis zum Erreichen der Schallgeschwindigkeit
wiedergibt:

N
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der Parabel in © der Parabel in °©
N
o
T

o

&C’ 20 lin %
$E, o0z
T 510 80%
v B 90%
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10 20 30 40 50
Expansionsverhaltnis <

Abbildung 4.5: Geometrische Beschreibung der Lavaldiise abgeleitet von Sutton und Bi-
blarz (2001)

Um das Arbeitsfluid iiber das kritische Druckverhéltnis hinaus zu beschleunigen, ist
der Einsatz einer Lavaldiisenkontur notwendig. Die Erstellung der Diisenkontur erfolgte
nach den Vorgaben von Sutton und Biblarz (2001) (siche Abb. 4.5). Durch die Verbin-
dung zweier 2D-Schaufelschnitte wurde eine viereckige Diise mit konstanter Schaufelhéhe
gebildet. Der Diisenhals wird dabei durch zwei Kreisbogen erzeugt, deren Radien vom
Spalt im engsten Querschnitt abhédngen (Ry). Der anschliefende divergente Diisenteil
kann als Kegel oder parabolische Glocke erstellt werde. Aufgrund des héher erwarteten
Wirkungsgrades wurde die Glockenkurve gewéhlt (abgeleitet aus niedrigeren Diisenver-
lusten der Glockendiise, verglichen mit konischen Diisen; Sutton und Biblarz 2001). Die
Start- und Endwinkel der parabolischen Glocke wurden dabei nach Abb. 4.5 bestimmt.
Auf eine Auslegung der Glockenkurve nach der Methode der Charakteristiken wurde
daher verzichtet. Ein Grund lag auch in der Kriimmung des Statorkanals, der aufgrund
von dreidimensionalen Effekten eine 2D-Betrachtung nach Prandl (1929) nicht zulief.
Das Expansionsverhéltnis e der erstellten Glockendiise kann aus dem Flachenverhéltnis
von Diisenaustritt zu Diisenhals gebildet werden (N: Nabe, G: Gehéuse):
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4.2 Aerodynamische Auslegung der Turbine

€ — Aaus _ Raus,G + Raus,N (47)
Ay Rig+ Ry x

Die Lavaldiise wurde um einen Einlauf ergénzt, der die Strémung von der axialen in
die Diisenrichtung umlenkt (siehe Abb. 4.6). Zusétzlich konnte die Breite des engsten
Querschnitts an der Nabe und am Gehduse unabhéngig voneinander gewahlt werden,
wodurch sich ein trapezformiger Diisenhals ergibt. Dies erlaubt die Einflussnahme auf
das radiale Geschwindigkeitsprofil unter Beriicksichtigung des radialen Gleichgewichts.
Die geometrischen Parameter der Turbine sind in Abschn. 4.3 aufgelistet.

l Strémungsrichtung

Einlauf A

Glockendiise
Schnitt A-A

(schematisch) A

\/

—

Abbildung 4.6: 2D-Schaufelprofil des Turbinenstators an der Nabe; schematische
Schnittansicht des engsten Querschnitts

4.2.3 Schaufelprofil des Rotors

Die Rotorschaufeln der Turbine wurden mit dem Programm Axcent (Version 8.0.3.0)
erstellt. Der Profilaufbau ist in Abb. 4.7 anhand eines 2D-Schnitts dargestellt. Da der
Reaktionsgrad der Turbine null ist, arbeitet die Beschaufelung als reines Umlenkgitter.
Daher weisen die Passagen eine konstante Querschnittsfliche entlang des Stromungswe-
ges auf. Die Schaufelflanken wurden dabei durch Kreisbogen gebildet. Der Kreisbogen
der Saugseite wurde dabei mit einem geraden Segment bis zur Vorder- und Hinterkan-
te verlangert. Eine Variation dieser Grundgeometrie ist ein Design nach Boxer et al.
(1952), die die Bogen durch zusétzliche Ubergangsbogen ergénzten. Diese Ubergangsbo-
gen sollen zu einer giinstigeren Verteilung der Verdichtungsstofse in der Passage fiihren.
Im vorliegenden Anwendungsfall konnte allerdings durch solche Ubergangsbdgen keine
Wirkungsgradsteigerung der Turbine erzielt werden. Aus diesem Grund wurde auf die
Implementierung der Ubergangsbogen verzichtet.

Die Druck- und Saugseite treffen an den Vorder- und Hinterkanten tangential aufein-
ander. Die daraus folgende infinitesimal diinne Schaufeldicke wiirde zu Festigkeitspro-
blemen fiihren. Aus diesem Grund wurden die Vorder- und Hinterkanten aufgedickt und
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Abbildung 4.7: 2D-Schaufelprofil des Turbinenrotors an der Nabe

abgerundet. Der Rundungsradius von 0,2 mm wurde unter Beriicksichtigung der Fes-
tigkeit moglichst gering gewéahlt. Trotzdem fiithren die Rundungen an den Vorder- und
Hinterkanten zu verstirkten Stofsverlusten. Boxer et al. (1952) schlagen zur Losung eine
keilférmige Vorder- und Hinterkante mit geringer Lauflange vor. Fiir den vorliegenden
Anwendungsfall wurde diese Variante verworfen, da sie die Problematik diinner Schau-
felkanten abschwécht, aber nicht 16st. Die geometrischen Parameter des Turbinenrotors
sind in Abschn. 4.3 aufgelistet.

4.2.4 Numerisches Modell der CFD-Simulationen

Im Rahmen dieser Arbeit wurden drei numerische Untersuchungen durchgefiihrt:
e Parameterstudie
e Kennfeldberechnung der Turbine im Bauzustand 1 (im Folgenden Turbine BZ1)
e Kennfeldberechnung der Turbine im Bauzustand 3 (im Folgenden Turbine BZ3)

Zuerst wurde im Rahmen einer Parameterstudie die Sensitivitat des Turbinenwir-
kungsgrads gegeniiber der Anderung von Geometrieparametern untersucht. Ziel war die
Wahl giinstiger Parameter zur Erlangung eines moglichst hohen Turbinenwirkungsgrads.
Das Ergebnis war die Turbine BZ1, die auf Basis der gewonnenen Erkenntnisse entwi-
ckelt wurde. Im Rahmen der Fertigung wurden Geometrieabweichungen zwischen der
Turbine BZ1 und der gefertigten Turbine im Bauzustand 2 (im Folgenden Turbine BZ2)
gemessen (siehe Abschn. 5.4). Fiir einen Vergleich zwischen Numerik und Experiment
wurde daher die Turbine BZ3 erstellt, die der experimentell untersuchten Turbine nach-
empfunden wurde. Die geometrischen Spezifikationen der drei Turbinen sind im Anh. in
Tab. B.1 aufgelistet.
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Turbinen-

Turbinen-
rotor

_ rotor
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Abbildung 4.8: Rechengebiete fiir die numerischen Simulationen (Kunte et al. 2017), (1)
Domain fiir die Parameterstudie, (r) Domain fiir die Kennfeldberechnung

Die numerischen Simulationen der Parameterstudie wurden mit ANSYS CFX 14.5, die
der Kennfeldberechnung mit ANSYS CFX 16.2 durchgefiihrt. Die verwendeten Rechen-
gebiete sind exemplarisch in Abb. 4.8 dargestellt. Berechnet wurde jeweils eine Stator-
passage mit drei Rotorpassagen. Die Rotorpassagen wurden dabei geometrisch skaliert,
damit diese den gleichen Umfangswinkel der Statorpassage von 36° aufweisen (CFD:
insgesamt 30 Schaufeln im Rotor; Realitit: insgesamt 33 Schaufeln im Rotor). Nur bei
der Turbine BZ3 wurden zwei Stator- mit sechs Rotorpassagen berechnet. Hintergrund
ist, dass die Statorpassagen durch das Verdrehen jeder zweiten Statorschaufel nur noch
paarweise rotationssymmetrisch sind. Zudem weisen die acht Statorpassagen durch die
geometrische Nachbildung der Turbine BZ2 jeweils unterschiedliche Flachen im engs-
ten Querschnitt auf und setzen somit einen individuellen Massenstrom durch. Fiir die
numerische Untersuchung wurden die Passagen 3 und 4 verwendet, die in der Realitét
bei einer Teilbeaufschlagung von 0,2 als einzige gedffnet sind. Fiir die Teilbeaufschla-
gungsgrade von 0,4, 0,6 und 0,8 wurde die Turbinenleistung unter Beriicksichtigung der
Massenstrome der iibrigen Statorsegmente (i = 1 bis 8) mit dem Enthalpiegefélle der
Ergebnisse fiir ¢ = 0,2 berechnet:

8
P(eapeirn TL) - Z mi(57pein) : AhT(s = Oa 2apein7 n) (48)

i=1

Stromab des Rotors wurde der Auslass in der Parameterstudie axial verlangert, um
durch die Turbine induzierte Wirbelgebiete ausreichend zu berticksichtigen und eine
Interaktion mit dem Austritt zu verhindern. In der Realitdt erfordert die direkte Anbin-
dung der Turbine an den Generator eine Stromungsumlenkung in die radiale Richtung.
Diese 90°-Stromungsumlenkung wurde beim Netz der Kennfeldberechnungen berticksich-
tigt. Aufgrund der Betrachtung von nur 36° bzw. 72° des Umfangs, konnte der folgende
Sammelraum nicht realitdtsgetreu nachgebildet werden. Stattdessen wurde die Umlen-
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4 Auslegung der Turbine BZ1

kung radial erweitert. Diese Erweiterung weist eine konstante Querschnittsfliche auf,
um Diffusoreffekte zu minimieren. Dennoch konnte eine betriebspunktabhéngige Druck-
anderung in der radialen Verldngerung nicht ausgeschlossen werden. Aus diesem Grund
wurde als Position der Solldruckrandbedingung und Bilanzierungsebene der Ubergang
zwischen Umlenkung und radialer Erweiterung gewahlt.

Die stationdren Simulationen wurden mit dem SST-Turbulenzmodell nach Menter
(1994) durchgefiihrt. Dabei wurden die statischen und rotierenden Domains mit ei-
nem Frozenrotorinterface verbunden. Die thermodynamischen Stoffgrofien wurden mit
dem ANSYS Realgasmodell nach Redlich Kwong berechnet (ANSYS 2013). Die Ver-
luste durch Teilbeaufschlagung wurden nachtréglich nach dem analytischen Ansatz von
Aungier (2006) berechnet (siehe Abschn. 4.2.5).

Durch das Frozenrotorinterface ist es moglich, dass die Clockingposition von Rotor
und Stator einen Einfluss auf den Turbinenwirkungsgrad hat. Eine Studie zum Clocking
ergab, dass der maximale Wirkungsgradfehler bei der Auswertung von nur einer Rotor-
Stator-Position bei bis zu 0,43%-Punkten liegt (siche Anh. Abb. C.1). Bei der Auswer-
tung von vier Clockingpositionen sinkt dieser maximale Wirkungsgradfehler auf 0,01%-
Punkte. Aus diesem Grund wurden die Kennfeldberechnungen unter Auswertung von
vier Clockingpositionen durchgefiihrt. Die Parameterstudie wurde hingegen mit einer
Clockingposition durchgefiihrt. Dort lag der Fokus auf dem relativen Wirkungsgradein-
fluss von Geometrievariationen. Aufgrund der Wahl einer gleichen Clockingposition ist
nur von einem schwachen Einfluss durch Clocking auf die relative Wirkungsgraddifferenz
zweier Turbinengeometrien auszugehen.

Fiir die Parameterstudie wurden die Rechennetze des Stators mit ICEM CFD 14.5
erstellt. Die Lavaldiisen bilden jeweils einen Stromungskanal, dessen Topologie von klas-
sischen Schaufelprofilen abweicht und die somit nicht kompatibel mit dem automatischen
Schaufelvernetzer Turbogrid sind. Die Turbinenrotorschaufeln hingegen wurden mit dem
automatischen Vernetzer Turbogrid 14.5 diskretisiert. In beiden Féllen wurden struktu-
rierte Netze verwendet, deren erzielte Netzparameter in Tab. 4.6 dargestellt sind. Im
Rahmen dieser Parameterstudie wurde ein Y*-Wert von maximal 34,1 gewahlt, da eine
hohere Grenzschichtauflsung (Y* = 1) bei den mit Turbogrid erstellten Netzen unzulés-
sig niedrige Winkel (< 20°) und hohe Volumenénderungsraten (> 20) aufwiesen (ANSY'S
2013). Aus diesem Grund wurde in der Kennfeldberechnung sowohl der Turbinenstator
als auch -rotor mit ICEM CFD 14.5 vernetzt. In diesem Fall wurde ein Y*-Wert von
durchschnittlich 1,2 erzielt (siche Tab. 4.6), wobei die maximalen Y*-Werte unterhalb
von 6 lagen. Eine Netzstudie nach Roache (1994) ergab einen zu erwartenden Fehler von
0,12% fir die Leistung und 0,09%-Punkte fiir den Wirkungsgrad (GCI = 0,15%, siehe
Anh. Tab. C.1).

Auf die Modellierung von Fillets zwischen Schaufel und Turbinenradscheibe wurde
im CFD-Modell verzichtet. Die Untersuchung unterschiedlicher Fillet-Radien zeigte nur
einen geringen Einfluss auf den Turbinenwirkungsgrad von unter 0,11%-Punkten (siehe
Anh. Abb. C.2). Dieser Fehler wirkt den Diskretisierungsfehlern entgegen und kompen-
siert diese nahezu. Somit ist von keiner signifikanten, systematischen Abweichung vom
Nominalwert auszugehen und im Rahmen dieser Arbeit wird auf eine Darstellung in
Form von Fehlerbalken verzichtet.
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4.2 Aerodynamische Auslegung der Turbine

Tabelle 4.6: Netzparameter und -qualitét fiir die Parameterstudie und die Kennfeldrech-
nung, jeweils eine Rotor- bzw. Statorpassage

Bezeichnung Parameterstudie | Kennfeldrechnung
Stator | Rotor Stator Rotor
Knotenzahl 620.000 | 660.000 | 1.257.000 1.196.000
Y* (max.) 21,9 34,1 | 5,7 (2:1,2) | 55 (2: 1,2)
Volumenénderung (max.) | 5,13 15 14,0 9
Winkel (min.) 35,01 20,4 28,2 32,1

4.2.5 Beriicksichtigung der Teilbeaufschlagungsverluste in der
CFD

In der Parameterstudie und der Kennfeldberechnung wird nur ein rotationssymmetri-
sches Umfangsstiick der Turbine berechnet. Durch die eingesetzte Symmetriebedingung
wird damit eine vollbeaufschlagte Turbine simuliert. Zur Beriicksichtigung der Teilbe-
aufschlagungsverluste wurden die CFD-Ergebnisse mit den in Abschn. 3.4 vorgestellten
Korrelationen der Ventilationsverluste (Gl. 3.19) und der Sektorgrenzverluste (Gl. 3.21)
korrigiert. Dabei wurden die Konstanten C; = 0,1 und Cy = 0,3 nach Aungier (2006)
verwendet.

4.2.6 Detailauslegung der Turbine mit CFD-Simulationen

Die Detailauslegung erfolgte auf Basis einer Parameterstudie und hatte zum Ziel, einen
moglichst hohen Turbinenwirkungsgrad zu erreichen. Als Startpunkt wurden die Ergeb-
nisse der 1D-Vorauslegung verwendet. Die Randbedingungen der Untersuchung wurden
von dem Ergebnis der thermodynamischen Medienauswahl iibernommen (siehe Tab.
4.3, Ethanol). Da die Drehzahlprognose der 1D-Vorauslegung von der CFD bestétigt
wurde, wurde der Turbinendurchmesser aufgrund der Drehzahllimitierung mit 60 mm
beibehalten. Im Folgenden wird die Sensitivitat des Turbinenwirkungsgrads gegeniiber
Geometriednderungen anhand ausgewéahlter Geometrieparameter vorgestellt:

e Teilbeaufschlagungsverhéaltnis

e Diisenexpansionsverhéltnis

e radiale Kanalerweiterung zwischen Stator und Rotor
e Radius der Vorder- und Hinterkanten des Rotors

e Radialspalt

Die Ergebnisse der Untersuchung sind fiir die ausgewéhlten Parameter in Abb. 4.9
dargestellt. Der in der Turbine BZ1 gewahlte Wert ist in den Diagrammen gekennzeich-
net.
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Teilbeaufschlagung
, 65
2 | ‘ gewahlter
- ,A' -“L
55 = = !\k‘ ert ]
- N A - & - 1D-Aungier
[¢+] 1 \‘" ~
€ s ) e (2006)
8 4 s B 3D-Ansys CFX +
c *‘LA y
%’ 35 Aungier (2006)
S o0 0,25 0,5 0,75 1
Teilbeaufschlagung €
Diisenexpansionsverhaltnis
. 5
a-
X 0
g c
%:g'l_ -5 -e-€=7,78
2 ;&; -10 —a—c=9_381
s g 15 A ke €= 11,67
© 0 10 20 30 40 50
Turbineneintrittsdruck p,;, in bar
Radius der Vorder- und Hinterkanten
. 3
. z ) N\ ___gewahlter |
T e 1 AN Wert
8= o AW
231 N
252 ~N
S £ -3
© 0 0,2 0,4
Kantenradius R in mm
Radialspalt
.2 |
°.; 1 ’-\,\ ’ gewsdhlter Wert
_g 2 0 K —e— CFD-Ansys CFX
o -1 ﬁ‘\
w o ) Ry .
%" ﬁ 3 Vb - & 1D-Aungier (2006)
£ 52 T
= £ -5 * - # - Wilson und
T 0 0,1 0,2 0,3 0,4 Korakianitis (1998)

Radialspalt c in mm

Abbildung 4.9: Ergebnisse der Parametervariation im Auslegungsprozess
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4.2 Aerodynamische Auslegung der Turbine

Teilbeaufschlagungsverhaltnis

Fiir den vorgegebenen Auslegungsmassenstrom der Turbine ergab die 1D-Vorauslegung
ein optimales Teilbeaufschlagungsverhéltnis von 0,25. Abseits dieses Optimums wird der
Wirkungsgrad durch steigende Teilbeaufschlagungsverluste (geringere Teilbeaufschla-
gung) oder steigende Radialspaltverluste (hohere Teilbeaufschlagung) gemindert. Aus
diesem Grund wurde das optimale Teilbeaufschlagungsverhéltnis mit CFD-Simulationen
nachvollzogen (Abb. 4.9). Dazu wurde das Teilbeaufschlagungsverhéltnis zwischen 0,2
bis 0,5 variiert. Dabei ergab sich eine Verschiebung des optimalen Teilbeaufschlagungs-
verhéltnisses von 0,25 zu 0,4. Dieses Teilbeaufschlagungsverhéltnis wurde fiir die weiter-
fiihrenden Untersuchungen gewéhlt.

Diisenexpansionsverhiltnis

Das optimale Diisenexpansionsverhéltnis des divergenten Lavaldiisenteils wurde ana-
lytisch fiir den Auslegungspunkt mit 9,81 ermittelt. Durch Grenzschichteffekte kann
es allerdings zu einer Reduktion des effektiv durchstrémten Diisenquerschnitts kom-
men, wodurch das effektive Expansionsverhéltnis beeinflusst wird (Goldman und Vanco
1971). Aus diesem Grund wurden zwei weitere Diisenexpansionsverhéltnisse untersucht.
Um ebenfalls das Verhalten bei Teillastbetrieb abschétzen zu kénnen, wurden zusétzlich
Turbineneintrittsdriicke von 20 bar und 30 bar untersucht. Als Referenzpunkt wurde in
Abb. 4.9 der Wirkungsgrad bei 40 bar und einem Diisenexpansionsverhéltnis von 9,81
gewahlt. Es zeigt sich, dass sich das Wirkungsgradoptimum durch die Wahl eines ho-
hen Diisenexpansionsverhéltnisses hin zu hoheren Turbineneintrittsdriicken verschiebt.
Dabei kann beim maximalen Eintrittsdruck von 40 bar durch ein erhchtes Diisenexpan-
sionsverhaltnis von 11,67 eine Wirkungsgradsteigerung von 0,4% erzielt werden. Diese
geht allerdings mit erhohten Wirkungsgradverlusten im niedrigeren Druckbereich von
20 bis 30 bar einher. Das Diisenexpansionsverhéltnis i. H. v. 9,81 wurde gewahlt, da es
die hochste Durchschnittsleistung im Druckbereich zwischen 20 bis 40 bar verspricht.

Radiale Kanalerweiterung zwischen Stator und Rotor

Johnston und Dransfield (1962) zeigten im Rahmen einer experimentellen Untersuchung,
dass eine stufenformige Kanalerweiterung zwischen Stator und Rotor wirkungsgradstei-
gernd sein kann. Sie begriinden den Effekt damit, dass durch die Kanalerweiterung die
Ausbildung einer stabilen Uberschallstrémung unterstiitzt wird.

Anhand von drei Turbinenkonfigurationen wurde dieser Effekt fiir die ausgelegte Tur-
bine iiberpriift. Die Ergebnisse sind in Tab. 4.7 dargestellt. Die Ausgangsturbine hat
sowohl im Stator als auch im Rotor eine konstante Kanalhohe von 3,43 mm. Im zweiten
Fall wurde die Kanalhohe im Stator auf 2,75 mm reduziert, im dritten Fall wurde die
Kanalhohe im Rotor auf 4,11 mm erhoht. Sowohl im zweiten als auch im dritten Fall
konnte durch die Einfilhrung der Kanalerweiterung eine Wirkungsgradsteigerung erzielt
werden. Diese fallt im Fall zwei mit +2,6%-Punkten gegeniiber Fall drei mit +2,0%-
Punkten grofer aus. Fiir die finale Turbine wurde daher die Konfiguration zwei gewahlt.
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4 Auslegung der Turbine BZ1

Tabelle 4.7: Wirkungsgradsteigerung durch eine radiale Kanalerweiterung zwischen Sta-
tor und Rotor

Fall | Statorhéhe hg | Rotorhdhe hg | Wirkungsgraddifferenz Anr
in mm in mm in %-Punkten
3,43 3,43 +0
2,75 3,43 +2,6
3,43 4,11 +2,0

Radius der Vorder- und Hinterkanten

Zur Vermeidung verlustreicher Verdichtungsstofe weisen die Rotorschaufeln in superso-
nischen Impulsturbinen idealerweise moglichst diinne Vorder- und Hinterkanten auf. In
Abschn. 4.2.3 wurde bereits erlautert, dass zur Wahrung der Festigkeit eine Aufdickung
durch die Einfiihrung eines Radius von 0,2 mm erfolgte. In Abb. 4.9 ist trotzdem die
Variation der Rundungsradien dargestellt. Es zeigt sich ein deutliches Wirkungsgrad-
potential von +2,8%-Punkten, das sich durch eine Reduktion der Rundungsradien von
0,2 mm auf 0,1 mm erzielen liefse.

Radialspalteinfluss

Der Gesamtwirkungsgrad kleiner Turbinen kann signifikant durch Radialspaltverluste
reduziert werden, die sich aus dem ungiinstigen Verhéltnis von Radialspalt zu Schaufel-
hohe ergeben. Dies begriindet sich in der Tatsache, dass sich die Fertigungstoleranzen
und damit der erzielbare Radialspalt nicht mit der Turbinengrofe skalieren lassen. Aus
diesem Grund wurde fiir die vorliegende Turbine eine Variation des Radialspalts durch-
gefiihrt.

Abbildung 4.9 zeigt die Anderung des Turbinenwirkungsgrads in Abhéngigkeit des Ra-
dialspalts (mit ANSYS CFX) im Vergleich mit der 1D-Prognose von Aungier (2006) und
Literaturwerten von Wilson und Korakianitis (1998). Als Referenz dienen die Radial-
spaltverluste bei einem Spalt von 0,1 mm. Die numerischen Simulationen prognostizieren
bei einer Steigerung des Radialspalts von 0,1 mm auf 0,2 mm eine Wirkungsgradreduk-
tion von 4,1%. Damit liegt die numerisch prognostizierte Wirkungsgradreduktion 55 bis
75% hoher als die empirisch ermittelten Werte nach Aungier (2006) und Wilson und
Korakianitis (1998). Aufgrund der Toleranzen wurde in der finalen Turbine im Kaltzu-
stand ein Radialspalt von 0,15 mm gewéhlt. Durch Fliehkréfte sinkt dieser Radialspalt
im Betrieb auf bis zu 0,12 mm.

4.3 Geometrische Parameter der Turbine BZ1

In Tab. 4.8 sind die geometrischen Parameter der Turbine BZ1 aufgelistet. Die Winkel-
konvention ist in Abb. 4.10 dargestellt.
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Tabelle 4.8: Geometrische Parameter der ausgelegten Turbine BZ1

Stator
Nabe Gehéuse
Dg 57,14 mm 62,64 mm
B35 cin 90° 90°
s, aus 15° 13,6°
Spalt am Diisenhals 0,46 mm 0,64 mm
Diisenexpansionsverh. 7,8 7,8
(9,7 mit Kanalerweiterung) | (9,7 mit Kanalerweiterung)
bs ax 8 mm
Ng 10 (360°); 8 Passagen gefertigt auf 288°
Rotor
Nabe Gehause
Dr 56,42 mm 62,98 mm
BR ein 27° 25°
BR,aus 27° 25°
bR, ax 10,1 mm
Ngr 33

Radialspalt ¢

0,15 mm (im Stillstand, kalt)

ISR 1,2 mm
:_/ ﬂ S,ein
Stator bs ax
-_— N ﬁqﬁ L
N
Rotor bR,ax
A1

ﬁR,aus

Abbildung 4.10: 2D-Schnitt der Turbine und Winkelkonvention (Kunte et al. 2017)
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5 Mechanischer Aufbau der
Expansionsmaschine

Turbinen-
Schlauche baugruppe Generator Kabelkasten

T-Stick Ventil Auslaufadapter
Abbildung 5.1: Ubersicht iiber die Gesamtmaschine (Kunte et al. 2017)

Zur experimentellen Validierung der ausgelegten Turbine wurde am Institut fir Tur-
bomaschinen und Fluid-Dynamik ein Prototyp entwickelt und gefertigt (siehe Abb. 5.1).
Dieser Prototyp besteht aus einer Turbinenbaugruppe und einem direkt verbundenen
Generator. Als Verbindungspunkte zum Dampfkreislauf des Priifstands dienen das T-
Stiick und der Auslaufadapter, die direkt mit priifstandsseitigen Messrohren verbunden
sind.

Das gasformige Ethanol tritt vom Priifstand kommend in das T-Stiick ein und wird
dort in drei Teilstréange aufgeteilt. Zwei dieser Teilstrange kdnnen durch Kugelventile ver-
schlossen werden, um damit den Teilbeaufschlagungsgrad zu variieren. Die Verbindung
zwischen T-Stiick bzw. den Ventilen und der Turbinenbaugruppe bilden drei Metall-
schlduche. Das Fluid verldsst den Prototypen iiber einen senkrecht zur Maschinenachse,
abwiarts gerichteten Auslaufadapter. Durch die Ausrichtung wird potentiell auftretendes
Kondensat abgefiihrt, ohne dass sich lokal Fliissigkeitsansammlungen bilden koénnen.
Eine detaillierte Beschreibung der Komponenten erfolgt in den folgenden Abschnitten.
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5 Mechanischer Aufbau der Expansionsmaschine

5.1 Turbinenbaugruppe und Generator

Gleitringdichtung Lagerpaket Lagerpaket Kabelkasten

Verteiler Turbinen- Turbinen- Generatorrotor Generator-
stator rotor (Magnete) stator

Abbildung 5.2: Schnittansicht der Turbinenbaugruppe und des Generators (Kunte et al.
2017)

Eine Schnittansicht der Turbinenbaugruppe und des Generators ist in Abb. 5.2 darge-
stellt. Das Arbeitsmedium tritt in die Verteilereinheit ein, in die drei stromungsfiihrende
Kanéle eingearbeitet sind. Diese Kanéle verzweigen sich und teilen das Arbeitsfluid auf
die acht Passagen des Turbinenstators auf. Der Turbinenstator ist mittels eines zentra-
len Zugankers direkt mit der Verteilereinheit verschraubt. Die Umfangsfixierung erfolgt
durch eine Verstiftung. Der axial folgende Turbinenrotor ist direkt auf einer Welle mit
dem Generatorrotor befestigt. Eine Abtrennung des Arbeitsfluids und des Generator-
raums erfolgt durch eine gasgeschmierte Gleitringdichtung. Diese Dichtung besitzt eine
radial auswérts orientierte Forderrichtung und transportiert einen geringen Massenstrom
des Arbeitsmediums in einen Raum zwischen Dichtung und Lager. Dadurch wird eine
Kontamination des Arbeitsmediums mit Umgebungsluft verhindert. Allerdings muss das
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5.2 Aufbau des Turbinenstators

Arbeitsmedium im Zwischenraum abgefiithrt werden, um einen Kontakt der Lager und
des Generators mit dem Arbeitsmedium zu vermeiden. Die Lagerung der Welle erfolgt
durch vier paarweise angeordnete Spindelkugellager. Zwischen den Lagern ist auf Hohe
des Generatorrotors der Generatorstator angebracht. Dieser ist direkt in einen Alumi-
niumkiihlmantel verklebt, der ebenfalls das Gehéuse des Generators bildet. Aufgrund
der hohen Leistungsdichte des Generators wird dieser mit Wasser gekiihlt, das durch
einen spiralformigen Kanal der Kiihlhiilse geleitet wird. Der Generator wird durch einen
Kabelkasten abgeschlossen, in dem die Generatorlitzen beriihrungssicher mit dem Ge-
neratorkabel verbunden sind.

5.2 Aufbau des Turbinenstators

4 Segmente Deckband

Zuganker  Bohrungen zum
Verstiften [ |

Abbildung 5.3: (1) Aufbau des Turbinenstators (Kunte et al. 2017), (r) Foto des mon-
tierten Turbinenstators (Kunte und Seume 2016)

Bereits in Abschn. 4.2.2 wurde erldutert, dass das hohe Druckverhéltnis und der gerin-
ge Massenstrom zu geringen Abmafsen der Turbine fiihren. Durch die Lavaldiisenkontur
ergeben sich insbesondere im Diisenhals Spalte von 0,46 mm an der Nabe und 0,64 mm
am Gehduse. Damit wiirde eine einteilige Fertigung des Turbinenstators die Nutzung sehr
kleiner Fréser erfordern. Dies wiirde zu langen Fertigungsdauern durch geringe Vorschii-
be fithren und die Gefahr erhéhen, dass die sehr diinnen Fréser abbrechen. Stattdessen
wurde aus Fertigungsgriinden ein segmentierter Aufbau des Turbinenstators gewéhlt,
um das Auftreten derart geringer Spalte zu vermeiden (sieche Abb. 5.3 (1)). Dazu wurde
jede zweite Schaufel der Blisk durch eine Nut ersetzt, in die jeweils ein Segment mit
einer Statorschaufel eingesetzt wurde. Die Befestigung der Segmente erfolgt durch je-
weils zwei Zylinderstifte. Zusétzlich wurden die vier Segmente mit einem temperatur-
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5 Mechanischer Aufbau der Expansionsmaschine

und ethanolbesténdigen Kleber verklebt. Dies diente primér der Abdichtung der Spalte,
da ansonsten ein Leckagestrom befiirchtet wurde, der zu einer Wirkungsgradreduktion
der Turbine gefithrt hitte. Abschliefsend wurde ein Deckband aufgeschrumpft, um eine
Schaufeliiberstromung zu vermeiden. Der montierte Turbinenstator ist in Abb. 5.3 (r)
dargestellt.

5.3 Aufbau des Turbinenrotors

Abbildung 5.4: Foto des Turbinenrotors (Kunte und Seume 2016)

Der in Abb. 5.4 dargestellte Turbinenrotor wurde in Blisk-Bauweise gefertigt. Die
33 Schaufeln weisen einen Minimalabstand gréfer 2 mm zueinander auf, wodurch aus-
reichend grofe Fraser zur Schaufelfertigung verwendet werden konnen. Als Radien der
Vorder- und Hinterkanten wurden jeweils 0,2 mm gewihlt. Uberschallprofile erfordern
zwar moglichst geringe Vorder- und Hinterkantenradien, um die aus Verdichtungsstofsen
und Nachldufen resultierenden Verluste zu minimieren, der Radius wurde allerdings zur
Wahrung der mechanischen Festigkeit gewahlt. Durch einen Fillet-Radius von 0,5 mm
treten akzeptable Spannungen am Schaufelfufs auf.

Zusatzlich sind die beiden Stirnseiten der Blisk zur Reduktion der Gesamtmasse aus-
geschnitten. Diese Masseneinsparung bewirkte eine Erhéhung der ersten kritischen Ro-
toreigenfrequenz um ca. 14% und war eine Maknahme, die eine Verschiebung der kriti-
schen Eigenfrequenzen aus dem Betriebsbereich ermdglichte. Zuséatzlich wurden stirnsei-
tig zwei Wuchtmoglichkeiten vorgesehen. Erstens ein stirnseitiger Absatz, an dem eine
Masse von bis zu 0,6 g pro Umfangsviertel entnommen werden kann. Zweitens vier M2-
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5.4 Fertigungsbedingte Geometrieabweichungen der Turbine BZ1 und Turbine BZ2

Gewindebohrungen, in die Madenschrauben mit einer Masse von bis zu 0,1 g temporar
als Kalibriergewicht oder dauerhaft als Wuchtgewicht eingeschraubt werden kénnen.
Die Materialwahl erfolgte unter dem Ziel einer Minimierung der Gesamtmasse und
einer ausreichenden Korrosionsbestandigkeit gegeniiber Ethanol. Die Leichtmetalle Alu-
minium (pa; = 2700 kg/m?) und Titan (pr; = 4500 kg/m?) versprachen aufgrund ihrer
geringeren Dichte gegeniiber Stahl (pr. = 7874 kg/m?) einen Vorteil beziiglich der Ge-
samtmasse. Aluminium ist allerdings wenig besténdig gegeniiber Ethanol und wurde
daher fiir diese Anwendung ausgeschlossen. Titan gilt generell als bestandig gegeniiber
Ethanol, allerdings kann eine Spannungsrisskorrosion auftreten (vgl. Abschn. 5.10). Aus
diesem Grund wurde die Titanlegierung vom Grad 24 verwendet (Titan mit 6% Alu-
minium, 4% Vanadium und 0,04 bis 0,08% Palladium). Einerseits zeichnet sich diese
Legierung durch ausgezeichnete mechanische Eigenschaften aus (identisch mit Titan
Grad 5), andererseits wird die Korrosionsbesténdigkeit der Legierung durch den Palladi-
umanteil erhoht. Als zusétzliche Mafsnahme zur Erhohung der Korrosionsbesténdigkeit
wurde dem Ethanol ein Anteil von 5 Gew.-% Wasser beigemischt (siche Abschn. 5.10).

5.4 Fertigungsbedingte Geometrieabweichungen der
Turbine BZ1 und Turbine BZ2

Die Fertigungsgenauigkeit des Stators und Rotors der Turbine BZ2 wurde mit Hilfe ei-
nes GOM ATOS Core 80 Digitalisierungssystems tiberpriift. Dazu wurde im Programm
GOM Inspect die optisch ermittelte Realgeometrie mit der CAD-Sollgeometrie der Tur-
bine BZ1 iiberlagert. Die Ergebnisse dieser Uberlagerung sind in Abb. 5.5 dargestellt.
Die optische Vermessung wurde dabei ohne Deckband durchgefiihrt, um die optische
Zuganglichkeit zu den Statorpassagen zu ermoglichen. Des Weiteren wurde die Stirnsei-
te des Stators erst nach dem Aufschrumpfen des Deckbandes plangedreht. Die positive
Abweichung im Bereich der Statorsegmente und der Klebstellen trat nach der Endbear-
beitung nicht mehr auf.

Eine signifikante Geometrieabweichung von bis zu 0,2 mm ist auf den Saug- und
Druckseiten der Statorschaufeln erkennbar, die mit den Segmenten in die Blisk einge-
setzt wurden. Eine Detailansicht des ersten Statorsegments ist in Abb. 5.6 (1) dargestellt.
Wiéhrend die Druckseite eine negative Geometrieabweichung aufweist, hat die Saugseite
eine positive Abweichung gleicher Gréfsenordnung. Dieser Effekt ist im Hinterkanten-
bereich besonders stark und nimmt zum Eintritt der Lavaldiise hin ab. Diese Geome-
trieabweichungen sind auf eine Verdrehung der Statorschaufeln zuriickzufiihren, die als
Segmente eingesetzt wurden.

Einen besonders starken Einfluss auf die Stromung haben diese Geometrieabweichun-
gen im engsten Querschnitt der Lavaldiise. Der engste Spalt ist im Nabenbereich um
0,155 mm (34%) und im Geh&usebereich um 0,16 mm (29%) zu grof. Damit steigt die
Querschnittsfliche im engsten Spalt von 1,51 mm? auf 1,95 mm?, was einer Steigerung
um 29% entspricht. Fiir die einzelnen Statorpassagen sind die gemessenen Querschnitts-
flichen in Tab. 5.1 angegeben.

Da der Massenstrom der Turbine mafgeblich vom engsten Querschnitt in der La-
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Abbildung 5.5: Ergebnisse der optischen Vermessung des Turbinenstators, Abweichun-
gen der Turbine BZ2 zur Sollgeometrie der Turbine BZ1 (Kunte et al.
2017)

valdiise bestimmt wird, entsteht durch die Abweichungen eine Kennfeldverschiebung
zu hoheren Massenstromen (siehe Abschn. 7.3). Um dennoch den Vergleich zwischen
experimentellen und numerischen Ergebnissen zu erméglichen, wurde mittels CAD ein
angepasster Turbinenstator fiir die Turbine BZ3 erstellt, bei dem die Querschnittsflichen
an die der Realgeometrie angepasst wurden. Dazu wurde die detektierte Segmentverdre-
hung im CAD-Modell nachgebildet (Abb. 5.6 (r)). In Tab. 5.1 ist ersichtlich, dass die
Querschnittsabweichung der Einzelpassagen auf -5,3 bis 4,9% reduziert werden konnten.
Da die Passagen immer paarweise betrieben werden, ist fiir den Kennfeldabgleich die
Summation der Querschnittsflichen der Statorpaare entscheidend. Bei diesen betragt
die Abweichung zwischen 0,03 bis 1,07%. Die Gesamtabweichung der Querschnittsfla-
chen konnte durch diese Anpassung von 24,0% auf -0,26% gesenkt werden.
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5.4 Fertigungsbedingte Geometrieabweichungen der Turbine BZ1 und Turbine BZ2

axiale Positionierung

Abbildung 5.6: (1) Statorpassage 2 in vergroferter Ansicht, (r) Segmentverdrehung zur
Anpassung des Turbinenstators (Kunte et al. 2017)

Tabelle 5.1: Vergleich der Querschnittsflichen im Diisenhals zwischen Auslegungsgeome-
trie (Turbine BZ1), gemessener Geometrie (Turbine BZ2) und angepasster
Geometrie (Turbine BZ3) (Kunte et al. 2017)

Passage Apusi, Agem. AAgem,—Ausl, Aangep, AAangep.—gem.
in mm? | in mm? in % in mm? in %
1 15125 | 1,770 17,0 1,856 14,90
o 2 | 15125 | 1,946 | 4286 | 1,843 | 530 |
3 1,5125 1,999 +32,2 2,076 43,85
o 4 | 15125 | 2108 | 4394 | 2035 | 346 |
5 15125 | 1,840 216 1801 22,09
o 6 | 15125 | 1750 | +157 | 1,788 | 1212
7 1,5125 1,867 +23,5 1,788 -4.27
- 8 | 15125 | 1719 | 4136 | 1,774 | 4320 |
Durchschnitt | 1,5125 | 1,875 1240 1,870 20,257

Apuws.  Flache der ausgelegten Turbine BZ1
Agern.  Fléche der gefertigten und vermessenen Turbine BZ2
Aangep.  Fliche der geometrisch angepassten Turbine BZ3
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5 Mechanischer Aufbau der Expansionsmaschine

Die gemessenen Fertigungsabweichungen zwischen realer (Turbine BZ2) und Soll-
Geometrie (Turbine BZ1) des Turbinenrotors sind in Abb. 5.7 dargestellt. An den
Turbinenschaufeln wurde eine hohe Fertigungsgiite mit einer maximalen Abweichung
< 0,03 mm erzielt. Eine hohere Abweichung von bis zu +0,043 mm tritt im Fillet-
Radius auf. Eine Variation des Fillet-Radius von Kunte et al. (2017) ergab fiir die un-
tersuchte Turbine jedoch, dass die Sensitivitdt des Wirkungsgrades vom Fillet-Radius
vernachléssigbar ist (siche Anh. Abb. C.2). Damit sind die stromungstechnisch relevan-
ten Oberflichen des Turbinenrotors mit einer guten Maftreue gefertigt worden.

[mm]

| |
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| 0,09

—| 0,06

— 0,03

0,00

--0,03

--0,06

-0,09

-0,12
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Abbildung 5.7: Ergebnisse der optischen Vermessung des Turbinenrotors, Abweichungen
der Turbine BZ2 zur Sollgeometrie der Turbine BZ1 (Kunte et al. 2017)

Zusatzlich treten Geometrieabweichungen an der Stirnseite der Turbinenblisk auf. Die-
se befinden sich unterhalb der Turbinenbeschaufelung (1) (+0,10 mm) und an den Seiten-
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5.5 Lagerung der Welle

flichen der Turbinenblisk (2) (-0,08 mm). Diese Geometrieabweichungen sind tolerabel,
da es sich weder um mechanische noch um aerodynamische Funktionsflichen handelt.
Dariiber hinaus weisen die Gewindebohrungen zur Aufnahme der Wuchtgewichte (3)
aufgrund einer Anfasung eine Abweichung auf (-0,23 mm), die keine Funktionseinschrén-
kung darstellt und ebenfalls tolerabel ist.

5.5 Lagerung der Welle

Die Lager wurden in Zusammenarbeit mit der Schaeffler Technologies AG & Co. KG
ausgelegt. Eine zentrale Anforderung war dabei der sichere Betrieb mit giinstigen ro-
tordynamischen Eigenschaften bis zu einer Drehzahl von 110.000 min~!. Auferdem soll-
te eine Verschmutzung des Generatorraums und eine Kontamination des Kreislaufmedi-
ums ausgeschlossen werden, indem die Lagerung 6lfrei oder zumindest selbst abgedichtet
sein sollte. Zuséatzlich wurde wegen der Ndhe zum Arbeitsmedium mit einer erhéhten
Temperaturbelastung des Lagers gerechnet. Aus diesem Grund wurde eine maximale
Einsatztemperatur des Lagers von 120°C gefordert.

Lagerpaket 1 Lagerpaket 2
(Festlager) (Loslager)

{
h—.w =@

=

=N

Abbildung 5.8: Lagerung der Welle (Kunte et al. 2017)

Es wurde eine Wilzlagerung mit dem Spindelkugellager HCB-7000-C-T-P4S-2RSD
gewahlt (Schaeffler 2008). Dabei handelt es sich um Schriagkugellager mit einem Druck-
winkel o von 15° und Keramikkugeln, die eine hohere Maximaldrehzahl als Stahlkugeln
zulassen. Der Druckwinkel o beschreibt dabei den Winkel zwischen Radialebene und
Drucklinie (sieche Abb. 5.8). Eingesetzt wurden insgesamt vier Lager, die jeweils paar-
weise angeordnet wurden. Innerhalb jedes Lagerpaars sind die Lager in O-Anordnung
angebracht. Ein Distanzring zwischen den Innenringen der beiden Lager sorgt fiir einen
festen Lagerabstand. Dadurch erfahrt eine am Aufenring angreifende Feder eine defi-
nierte Stauchung und bewirkt eine konstante Vorspannung der Lager mit 110 N. Durch
diese Anordnung wird eine héhere Steifigkeit des Lagers gegen eine Verbiegung der Wel-
le erzielt, wodurch eine Steigerung der Rotoreigenfrequenzen erreicht werden konnte.
Das Lagerpaket 1 wurde an den Aufenringen axial fixiert und fungierte als Festlager.
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5 Mechanischer Aufbau der Expansionsmaschine

Temperaturdehnungen der Welle im Betrieb kénnen durch eine axiale Verschiebung des
Loslagers kompensiert werden.

Die Lager wurden fiir die gesamte Lebensdauer mit dem Fett Klueber Asonic GHY
72 geschmiert. Damit erfiillen die Lager die Forderung nach Olfreiheit. Zusitzlich wird
die Konstruktion durch das Entfallen von Olzu- und -ableitungen vereinfacht. Mit der
Materialwahl des Lagerkéfigs wurde die geforderte maximale Einsatztemperatur von
120°C erreicht.

5.6 Rotierende Wellenabdichtung

Bei der entwickelten Maschine sollte eine Abdichtung des Arbeitsmediums zwischen Tur-
bine und Generator erfolgen. Damit wurde von einer gekapselten Ausfithrung des Gene-
rators und einer Fillung mit dem Arbeitsmedium abgesehen. Einerseits konnte dadurch
auf eine umfangreiche Priifung der chemischen Bestédndigkeit der Generatorkomponen-
ten gegeniiber dem Arbeitsmedium verzichtet werden. Andererseits wére es aufgrund der
hohen Kondensationstemperatur des Arbeitsmediums (ca. 73°C bei 0,81 bar) zumindest
lokal zu Kondensationserscheinungen im Generator gekommen. Stattdessen wurde eine
gasgeschmierte Gleitringdichtung der Freudenberg Sealing Technologies GmbH & Co.
KG (im Folgenden FST) verwendet, die urspriinglich fiir den Einsatz in Turboladern
entwickelt wurde (Simon et al. 2010). Diese Dichtung ist im zusammengebauten Zu-
stand in Abb. 5.9 (1) dargestellt.

@ Laufkdrper
@ Gleitring

@ (3) Feder

(4) Gasfoérdernuten
(5) Elastomerdichtung

— (6) Gehéause

\

/
)
=

Abbildung 5.9: (1) Montierte Gleitringdichtung (Kunte et al. 2017), (r) skizziertes
Schnittbild der Gleitringdichtung

Im Stillstand wird der Gleitring (2) mittels einer Feder (3) gegen den Laufkérper (1)
gedriickt (Abb. 5.9 (r)). Die Dichtung ist in diesem Zustand technisch dicht. Im Betriebs-
fall sorgen Gasfordernuten (4) ab einer bestimmten Abhebedrehzahl (ca. 5000 min~' in
Turboladern, Braun 2018) fiir den Aufbau eines Gasfilms zwischen Gleit- und Laufring.
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5.7 Konstruktion der Regelungseinheit zur variablen Teilbeaufschlagung

Ab dieser Drehzahl arbeitet die Dichtung beriihrungslos und verschleiffrei. Diese Abhe-
bedrehzahl liegt deutlich unter der Minimaldrehzahl des Generators (20.000 min~!) und
wird nur beim An- und Abfahren unterschritten. Durch die Gestaltung der Gasférdernu-
ten weist die Dichtung eine radial auswérts orientierte Forderrichtung auf, die auch gegen
das Druckgefille eingehalten wird. Damit ist die Dichtung in der Lage, den Unterdruck
des Arbeitsmediums gegen die Umgebung abzudichten und damit eine Kontamination
des Arbeitsmediums zu verhindern. Die Gasférdernuten sorgen allerdings auch fiir einen
stetigen, geringen Verlust von Arbeitsmedium, das in einem Zwischenraum aufgefangen
wird (Abb. 5.10). Dort wird es mittels eines Sperrgasstroms abgefiihrt, um einen Kon-
takt mit den Lagern zu vermeiden. Aufgrund der Brennbarkeit des Ethanols wurde aus
Sicherheitsgriinden Stickstoff als Sperrgas gewahlt.

Stickstoffzufuhr

Abbildung 5.10: Einbausituation der Dichtung und Sperrgasstromung im Sammelraum;
Dichtung schematisch dargestellt (Kunte et al. 2017)

5.7 Konstruktion der Regelungseinheit zur variablen
Teilbeaufschlagung

Das Turbinenkonzept sieht zur Kennfelderweiterung eine variable Teilbeaufschlagung
der Turbine vor. Die Anderung des Teilbeaufschlagungsgrades sollte wihrend des Be-
triebs moglich sein, um auch Lastwechsel mit einer Anderung der Teilbeaufschlagung
untersuchen zu kénnen. Das gewéhlte Konzept ist schematisch in Abb. 5.11 dargestellt.
Abbildung 5.12 zeigt die konstruktive Umsetzung anhand des CAD-Modells. Das eintre-
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5 Mechanischer Aufbau der Expansionsmaschine

tende Arbeitsmedium wird in einem T-Stiick auf drei Teilstrange aufgeteilt. Strang 2 ist
dauerhaft gedffnet und versorgt zwei Lavaldiisen. Dies stellt den minimal einstellbaren
Teilbeaufschlagungsgrad von 0,2 dar. Durch die Offnung von Strang 1 und Strang 3 kon-
nen zusatzliche Lavaldiisen zugeschaltet werden. Strang 2 und Strang 3 teilen sich auf
zwei Lavaldiisen auf, wihrend sich Strang 1 auf vier aufteilt. Dadurch kann der Teilbe-
aufschlagungsgrad mit zwei Ventilen schrittweise zwischen 0,2, 0,4, 0,6 und 0,8 variiert
werden. Die Zu- und Abschaltung von Strang 1 und Strang 3 erfolgt mittels Kugelventi-
len. Kugelventile wurden gewihlt, da sie im gedffneten Zustand durch die grofe Offnung
einen geringen Stromungswiderstand darstellen. Der Verteiler ist mittels Edelstahlwell-
schlauchen mit den Ventilen und dem T-Stiick verbunden. Durch ihre Flexibilitdt sind
die Edelstahlwellschlduche in der Lage, Temperaturdehnung in der Regelungseinheit zu
kompensieren.

Im Verteiler werden die Strange in Kanélen auf die einzelnen Lavaldiisen aufgeteilt. Al-
lerdings weisen die in Abb. 5.13 rot dargestellten Kanéle Hinterschneidungen auf, die eine
spanende Herstellung mittels Frasverfahren nicht ermdoglichen. Eine frasbare, zweiteilige
Konstruktion wurde ins Auge gefasst, allerdings aufgrund einer zusétzlich notwendigen
Dichtflache verworfen. Zudem ist das Bauteil aufgrund des innenliegenden Kanals mit
der geringen Kanalhohe von 2,75 mm auch fiir die Herstellung mittels Feinguss ungeeig-
net. Aus diesem Grund wurde der Verteiler schichtweise per selektivem Laserschmelzen
(SLM) hergestellt. Gegeniiber Sinterverfahren bietet SLM den Vorteil, dass durch das
komplette Aufschmelzen des Materials ein gasdichtes Materialgefiige entsteht. Als Ma-
terial wurde aus Griinden der thermischen und chemischen Bestandigkeit die Edelstahl-
legierung 1.4542 verwendet. In Abb. 5.13 sind zusétzlich in gelb die Anschliisse fiir die
integrierten Druck- und Temperatursensoren dargestellt. Diese sind moglichst nah am
Turbineneintritt platziert, um den Einfluss von Temperatur- und Druckverlusten in der
Regelungseinheit auf die thermodynamische Bilanzierung zu minimieren.

T-Stlick  Ventile Verteiler LavaldUse

Abbildung 5.11: Schematische Darstellung der Regelungseinheit zur variablen Teilbeauf-
schlagung (Kunte et al. 2017)
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5.7 Konstruktion der Regelungseinheit zur variablen Teilbeaufschlagung

Edelstahl-
T-Stlick Ventil wellschlauch Verteiler

Abbildung 5.12: CAD-Modell der Regelungseinheit (Kunte et al. 2017)

Anschluss

Eintritt _— Lavaldisen

Messstellen

Abbildung 5.13: Kanalfiithrung und Messstellenpositionierung innerhalb des Verteilers
(Kunte et al. 2017)
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5.8 Beheizung der Regelungseinheit

1 3 ‘%1\) 5
: / 1\
VA \
x . =~ =
@ S , 8
—
Position | Beschreibung | Heizelement | Anzahl Heizleistung
1 Messrohr Heizschnur 1 100 W
2 T-Stiick Heizpatrone 2 2x 150 W
3 Ventile Heizschnur 2 2x 75 W
4 Schléduche Heizschnur 3 1x100W;2x 75 W
) Verteiler Heizpatrone 2 2x 150 W

Abbildung 5.14: Priiflingsseitige Isolation und Beheizung der Regelungseinheit und des
Messrohrs (Kunte et al. 2017)

Turbinen kénnen im Betrieb durch Tropfenschlagerosion beschadigt werden. Solche
Tropfen kénnten durch Kondensation in der Regelungseinheit an kalten Wéanden entste-
hen. Insbesondere wihrend des Anfahrens ist die Verrohrung noch nicht vom Arbeitsfluid
erwarmt, woraus eine signifikante Kondensationsgefahr resultiert. Zur Vermeidung wurde
eine elektrische Beheizung der Zulaufverrohrung implementiert, die in Abb. 5.14 darge-
stellt ist. Diese Heizelemente lassen sich in zwei Kategorien unterteilen: Heizschniire und
Heizpatronen.

Heizschniire sind einadrige und flexible Heizleitungen. Aufgrund ihrer geringen zuléssi-
gen Biegeradien wurden sie zur Umwicklung der Schlduche und Ventilblécke verwendet.
In diesem Fall wurden MIL-HC-GS-Heizelemente verwendet (ISOHEAT 2011). Durch
ihre Glasseideisolierung sind diese Leitungen bis zu Temperaturen von 450°C einsetzbar.
Zusétzlich ist die Isolierung mit einem kupfervernickelten Aufengeflecht vor mechani-
scher Beschidigung geschiitzt, das ebenfalls als Schutzleiter dient. In jedem Heizkreis
wurde zur Temperaturiiberwachung je ein Thermoelement integriert.

Aufgrund ihres hohen Masse- zu Oberflichen-Verhéltnisses wurden das T-Stiick und
der Verteiler mit je zwei Heizpatronen beheizt. Diese zylindrischen Heizpatronen werden
in Bohrungen des zu beheizenden Bauteils geschoben. Durch die Wahl einer geeigneten
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Passung wird ein guter Warmeiibergang erzielt. In diesem Fall wurden Heizpatronen
der Firma Watlow GmbH verwendet, die bis zu einer Temperatur von 800°C eingesetzt
werden konnen. Da Heizpatronen eine hohe Leistungsdichte haben, muss eine geeignete
Regelung der Heizelemente erfolgen. Daher wurden Heizpatronen mit einem integrierten
Thermoelement verwendet, auf die im Zuge der Regelung zuriickgegriffen wurde. Zur
Steigerung der Leistung wurden jeweils zwei Heizelemente fiir das T-Stiick und den
Verteiler verwendet.

Zusétzlich wurde die in Abb. 5.14 dargestellte Regelungseinheit zur Minimierung der
thermischen Verluste mit Glasseidegewebe isoliert. Durch diese Mafsnahmen konnte die
verlustbedingte Temperaturdifferenz zwischen Messrohr und Verteiler auf 5,3 bis 9,4°C
reduziert werden. Ein Einfluss dieser Temperaturverluste auf die thermodynamische Bi-
lanzierung konnte vermieden werden, indem fiir diese die im Verteiler vorhandenen Ther-
moelemente genutzt wurden (siche auch Abschn. 6.2.2).

5.9 Rotordynamik

Die rotordynamische Auslegung der Welle und der Lagerung wurde in Zusammenarbeit
mit der Schaeffler Technologies AG & Co. KG durchgefiihrt (im Folgenden Schaeffler).
Dabei erfolgte die Lagerauswahl und -optimierung von Schaeffler mit dem Programm
Bearinx. Die Geometrieanpassung wurde vom TFD mit dem Programm Madyn 2000
(Version 3.6.3) und ANSYS Mechanical (Version 15.0) durchgefiihrt. Die Steifigkeits- und
Déampfungseigenschaften der Lagerung wurden dabei von Bearinx ibernommen, da diese
Daten weder von Madyn 2000 noch von ANSY'S Mechanical selbststéndig erstellt werden
konnten. Ziel der Auslegung war die Vermeidung schédlicher Rotoreigenfrequenzen im
Betriebsbereich zwischen 60.000 bis 110.000 min~!. Das rotordynamische Verhalten wird
im Folgenden auf Basis der mit ANSYS Mechanical erstellten Ergebnisse vorgestellt.

o 3

[ wellenstahl [ Armierung
I Titan I Magnet
[ 100Cr6

Abbildung 5.15: Modell des Rotorsystems

Das betrachtete Wellensystem sowie die verwendeten Materialien sind in Abb. 5.15
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5 Mechanischer Aufbau der Expansionsmaschine

dargestellt. Das turbinenseitige Festlager weist dabei aufgrund der axialen Fixierung
sowohl eine radiale als auch axiale Steifigkeitskomponente auf, wahrend das generator-
seitige Loslager nur radiale Krafte aufnehmen kann. Vereinfacht wurde angenommen,
dass die Lagerhalterung ideal steif ist. Ebenfalls wurde von einem ungeddmpften System
ausgegangen, da die Dampfung in Wélzlagern dufserst gering ist.
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Abbildung 5.16: Campbell-Diagramm der Expansionsmaschine

Das Campbell-Diagramm des betrachteten Wellensystems ist in Abb. 5.16 dargestellt.
Es stellt die Drehzahlabhéngigkeit der Eigenfrequenzen dar und zeigt moglicherweise
kritische Anregungsfrequenzen des Systems. Die 1. Harmonische reprasentiert die An-
regung mit der Maschinendrehzahl. Dariiber hinaus wurden keine weiteren Anregungs-
frequenzen identifiziert, die zu einer Anregung der betrachteten Eigenfrequenzen im
Betriebsbereich fiihren konnen. Die Anregungsfrequenzen der Eigenmoden sind zusétz-
lich in Tab. 5.2 aufgelistet. Die erste Eigenfrequenz ist eine Axialmode und tritt bei
einer praktisch drehzahlunabhingigen Frequenz von 72.659 min~! auf. Die Frequenz der
Axialmode wird primér durch die axiale Steifigkeit der Lager und die Gesamtmasse des
Wellensystems bestimmt. Aufgrund der fehlenden axialen Anregung wird diese Mode als
unkritisch angesehen.

Die zweite und dritte Eigenfrequenz ist die 1. Biegung der Welle (Verformung siehe
Anh. Abb. D.1). Im Stillstand tritt diese Mode bei einer Frequenz von 104.000 min™~*
auf. Bei steigender Drehzahl werden diese Eigenfrequenzen durch den Einfluss gyrosko-
pischer Momente drehzahlabhéngig und teilen sich in eine Eigenfrequenz des Gleichlaufs
(1. Biegung (fw) fiir engl.: forward) und eine Eigenfrequenz des Gegenlaufs (1. Biegung
(bw) fiir engl.: backward) auf. Die Anregungsfrequenz der durch Gleichlauf angeregten
1. Biegung (fw) steigt dabei mit der Drehzahl an, wihrend die durch Gegenlauf angeregte
1. Biegung (bw) abfillt. Eine Anregung mit der Drehzahl erfolgt bei der durch Gegen-
lauf angeregten 1. Biegung (bw) bei einer Drehzahl von 82.877 min~!, bei der durch
Gleichlauf angeregten 1. Biegung (fw) bei einer Drehzahl von 131.690 min~!. Allerdings
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erfolgt laut Gasch et al. (2006) und Swanson et al. (2005) eine Anregung der 1. Biegung
durch Unwuchten nur im Gleichlauf. Nur im Storfall, in dem méglicherweise zusétzliche
harmonische Storkréfte in feststehender Richtung auftreten kénnen (z. B. durch ein An-
streifen des Rotors), kann es ebenfalls zu einer Gegenlauferregung kommen (Gasch et al.
2006). Da dies im Normalbetrieb nicht der Fall ist, ist nur die durch Gleichlauf angeregte
1. Biegung als kritisch anzusehen. Diese konnte allerdings durch die Lagerauslegung auf
131.690 min~! und damit aus dem Betriebsbereich verschoben werden und ist damit
ebenfalls unkritisch.

Als vierte und flinfte Eigenfrequenz tritt die 2. Biegung der Welle auf (Verformung
siche Anh. Abb. D.2). Im Stillstand hat diese Mode eine einheitliche Anregungsfrequenz
von 134.800 min~!. Wie die 1. Biegung, teilt sich die 2. Biegung aufgrund drehzahlabhin-
giger gyroskopischer Momente in eine durch Gleichlauf und durch Gegenlauf angeregte
Eigenfrequenz auf. Die durch Gegenlauf angeregte 2. Biegung (bw) zeigt nur eine gerin-
ge Drehzahlabhingigkeit und wird bei einer Drehzahl von 133.630 min~! angeregt. Eine
Wellenanregung durch die 2. Biegung im Gleichlauf (fw) konnte im Untersuchungsrah-
men bis 150.000 min~! nicht festgestellt werden. Damit liegen beide Eigenfrequenzen
der 2. Biegung auferhalb des Betriebsbereichs und sind damit unkritisch. Eine Zusam-
menfassung der Anregungsfrequenzen ist in Tab. 5.2 gegeben.

Tabelle 5.2: Schnittpunkt der Eigenfrequenzen mit der Betriebsdrehzahl (1. Harmoni-

sche)

Mode Beschreibung Anregungsfrequenz in min—!

1 Axialmode 72.659

2 1. Biegemode (Backward) 82.877

1. Biegemode (Forward) 131.690

3 2. Biegemode (Backward) 133.630
4 2. Biegemode (Forward) | aufserhalb des untersuchten
Bereichs (> 150.000 min~1)

5.10 Korrosionsbestandigkeit von Titan gegen
Ethanol

Titan zeichnet sich durch sehr gute mechanische Eigenschaften und eine geringere Dichte
gegeniiber Stahl aus. Insbesondere Legierungen mit einem Aluminiumanteil erzielen sehr
gute mechanische Eigenschaften. Dariiber hinaus besitzt Titan eine sehr gute Korrosi-
onsbestandigkeit gegeniiber vielen Medien. Diese Korrosionsbestandigkeit wird durch die
Bildung einer oberflichlichen TiO,-Schicht erzielt, die die tieferen Metallschichten vor
einer Oxidation schiitzt (Zwickler 1974).

Allerdings wurde in mehreren Studien festgestellt, dass Titan in Alkohollésungen ge-
geniiber einer Spannungsrisskorrosion (englisch: Stress Corrosion Cracking, SCC) anféllig
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ist. Fiir das Auftreten ist sowohl das Vorhandensein eines geringen Wasseranteils als auch
eines Halogens notwendig. Dabei ist es unerheblich, ob das Halogen in seiner Reinform
oder als Salz vorliegt (Zwickler 1974, Leith et al. 1970). Die Anfélligkeit des Titans ge-
geniiber Alkoholen ist neben den beiden obigen Punkten von folgenden Einflussfaktoren
abhingig:

e Alkohole mit einer geringeren Anzahl an Kohlenstoffatomen im Molekiil bewirken
eine verstiarkte Anfilligkeit des Titans gegeniiber SCC (Sedriks 1969, siehe Abb.
F.1 im Anhang).

e Aluminium als Legierungselement verstéarkt die Anfélligkeit des Titans gegeniiber
SCC (Sedriks et al. 1968, Haney und Wearmouth 1969, Kaeschke 1990, siche Abb.
F.2 und F.3 im Anhang).

e Das Legierungselement Palladium erhoht die Korrosionsbestandigkeit von Titan
in nicht oxidierenden Medien (Zwickler 1974).

e Titanlegierungen sind anfilliger in gasférmigen Alkoholen (Ambrose und Kruger
1968, Chen et al. 1972).

e Eine vorher aufgebrachte und intakte Oxidschicht schiitzt Titan vor Korrosion in
Methanol (Leith et al. 1970).

e Ein erhohter Wasseranteil (5% getestet bei 200°C) schiitzt das Titan vor einer
Korrosion (Leith et al. 1970).

Auf Basis dieser Faktoren wurde die Titanlegierung Ti6AIV4Pd (Titan mit 6% Alu-
minium, 4% Vanadium und 0,04 bis 0,08% Palladium) verwendet. Einerseits ist der
Aluminiumanteil der Legierung zur Steigerung der mechanischen Festigkeit notwendig,
um die Fliehkréfte aufnehmen zu konnen. Andererseits wird dadurch die Gefahr einer
Spannungsrisskorrosion gesteigert. Um dem entgegen zu wirken, wurde dem Ethanol ein
Wasseranteil von 5 Gew.-% zugemischt, der eine Repassivierung der Titanoberfliche im
Falle einer Beschiddigung der Oxidschicht bewirkt. Zuséatzlich sorgt das Palladium als
Legierungsbestandteil fiir eine deutliche Verbesserung der Korrosionsbestandigkeit der
Titanblisk (Zwickler 1974).

Der thermodynamische Einfluss dieser Wasserbeimischung auf die Turbinenleistung
und -temperatur ist in Abb. 5.17 dargestellt. Bei identischem Turbinenwirkungsgrad
sinkt die erzielbare Turbinenleistung um 4,0% (bei 5 Gew.-% Wasser). Dartiber hin-
aus muss die Turbineneintrittstemperatur um 10°C angehoben werden, um analog zu
Abschn. 4.1.2 einer Kondensation in der Turbine vorzubeugen. Der positive Effekt ei-
ner erhohten Korrosionsbesténdigkeit durch die Wasserbeimischung ist somit mit einem
negativen Effekt auf den thermodynamischen Kreisprozess verbunden.
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Abbildung 5.17: Auswirkungen der Wasserbeimischung zum Ethanol auf die Leistung
und die Eintrittstemperatur der Turbine bei gleichem Turbinenwir-
kungsgrad

5.11 Dichtungsmaterialien und Stahle mit
Ethanolkontakt

In der Maschine gibt es einen Hochtemperaturbereich vor der Turbine, in dem Tempe-
raturen von bis zu 270°C bei einem Druck von bis zu 40 bar vorherrschen. Wahrend
der Entspannung des Fluids auf 0,81 bar sinkt die Temperatur auf 120 bis 150°C hinter
der Turbine ab. Diese Bereiche miissen durch geeignete Dichtungen von der Umgebung
getrennt sein, um einerseits den Austritt des Arbeitsmediums und andererseits eine
Kontamination des Arbeitsmediums zu verhindern. Das Dichtungsmaterial muss daher
zum einen eine ausreichend hohe Einsatztemperatur aufweisen, zum anderen bestandig
gegeniiber dampfformigem Ethanol sein.

Eine Ubersicht iiber die eingesetzten Kunststoffe und Elastomere bietet Tab. E.1 im
Anhang. Im Hochtemperaturbereich kam Perfluorkautschuk (FFKM), Graphit und Po-
lytetrafluorethylen (PTFE) zum Einsatz. Diese Materialen weisen eine hohe Einsatz-
temperatur (FFKM: 325°C, Graphit: 400°C, PTFE: 260°C, Gehrkens 2016, EagleBurg-
mann 2016) und eine sehr gute Bestéindigkeit gegeniiber Ethanol auf (DuPont 2007,
Schweitzer 2004, FagleBurgmann 2016). Aufgrund seiner elastischen Eigenschaften wur-
de FFKM fiir O-Ringe verwendet, wihrend Graphitfolien mit Edelstahlblecheinlage bei
Flachdichtungen verwendet wurden. Im Hochtemperaturbereich wurde PTFE-Band zur
Abdichtung in NPT-Gewinden eingesetzt.

Im Niedertemperaturbereich hinter der Turbine wurde zusatzlich ein Fluorkautschuk
(FKM) als Dichtungsmaterial eingesetzt. Dieser FKM-Ring ist Bestandteil der zugekauf-
ten Gleitringdichtung. Unter den Fluorkautschuken sind mehrere Typen zusammenge-
fasst, die sich in ihrer chemischen Besténdigkeit unterscheiden. Aus diesem Grund sind
die Aussagen in der Literatur beziiglich einer chemischen Besténdigkeit uneinheitlich.
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Wiéhrend Zrunek (2003) und Schweitzer (2004) die Ethanolbestdndigkeit als sehr gut be-
zeichnen, wird diese von Biirkert (2016) und Kendrion (2015) als eingeschrankt und von
Trelleborg (2010) als schlecht bezeichnet. Nach Simon (2014) ist der eingesetzte FKM
(FPM 70 C3 von SHS) aufgrund seines hohen Fluoranteils gegen Ethanol bestdndig, wo-
bei eine mogliche Gefahr des Quellens besteht. Bei der Befundung nach dem Testbetrieb
wurde allerdings keine Beschadigung der Dichtung festgestellt.

Eine Ubersicht der eingesetzten Metalle ist im Anh. in Tab. E.2 gegeben. Diese Metal-
le sind in drei Hauptgruppen eingeteilt: Stahle mit hohem Chromgehalt > 16%, Stahle
mit niedrigem Chromgehalt von 1,5% und Nichteisenmetalle, z. B. Titan (Korrosions-
bestéandigkeit von Titan: sieche Abschn. 5.10). Generell wurden bei der Werkstoffaus-
wahl Stdhle mit hohem Chromgehalt aufgrund der besseren Korrosionsbesténdigkeit
bevorzugt. Die Stdhle mit niedrigem Chromgehalt wurden entweder bei Zukaufteilen
(Laufring der Gleitringdichtung, 100Cr6) oder aufgrund der Anforderung nach einem
weichmagnetischen Wellenstahl (34CrNiMo6) verwendet. So weist als einziges Bauteil
die aus 34CrNiMo6 gefertigte Wellenbahnmutter oberflichliche Korrosionsspuren auf.
Diese Wellenbahnmutter war dem Ethanol bei einer Temperatur von bis zu 150°C und
einem Druck von 0,81 bar ausgesetzt.

5.12 Spezifikationen der Expansionsmaschine

Abbildung 5.18: (1) Expansionsmaschine ohne Regelungseinheit, (r) Expansionsmaschi-
ne mit Regelungseinheit (Kunte et al. 2017)

In Tab. 5.3 sind die geometrischen Abmafe der Expansionsmaschine mit und oh-
ne Regelungseinheit aufgelistet (vgl. Abb. 5.18). Die angegebenen Werte schlieffen den
Generator der Expansionsmaschine mit ein, der in einem Bereich zwischen 20.000 bis
110.000 min~! stabil betrieben werden kann. Das getriebelose Design der Expansionsma-
schine ermoglicht eine kompakte Bauform mit einer Gesamtldnge von 284 mm (582 mm
mit Regelungseinheit). Allerdings erfordert die hohe Leistungsdichte des Generators eine
Wasserkiihlung mit einer maximalen Eintrittstemperatur von 40°C. Die Fettschmierung
erlaubt den Verzicht auf eine Olversorgung der Wilzlager.
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Tabelle 5.3: Spezifikationen der Expansionsmaschine (ermittelt aus dem CAD-Modell,
Kunte et al. 2017)

Expansionsmaschine ohne

Expansionsmaschine mit

Regelungseinheit Regelungseinheit
Mafe [: 284 mm [: 582 mm
b: 124 mm b: 1217 mm
h: 171 mm h: 369 mm
Gewicht 10,2 kg 479 kg
Drehzahlniveau 20.000 bis 110.000 min~*
elektrische Leistung | bis 19,5 kW

Kiihlung

Kiihlwasser < 40°C

Schmierung

lebensdauergeschmiert mit Fett
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6 Experimentelle Untersuchung

6.1 ORC-Priifstand zur experimentellen Erprobung

Die experimentelle Untersuchung der Expansionsmaschine wurde am ORC-Priifstand
des Instituts fiir Kraftwerkstechnik und Warmeiibertragung der Universitdt Hannover
durchgefiihrt (Fotografie des ORC-Moduls im Anh. in Abb. E.1). Dieser ORC-Priifstand
kann als Modul in dem Turboladerpriifstand des Instituts fiir Turbomaschinen und
Fluid-Dynamik der Universitdt Hannover betrieben werden, der dabei als Heifsgasquelle
genutzt wird. Schematisch ist der Priifstand in Abb. 6.1 dargestellt.
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Abbildung 6.1: Vereinfachtes Flussdiagramm des Priifstands (Kunte et al. 2017)

Die Zirkulation des Arbeitsmediums im geschlossenen Kreislauf wird durch eine zwei-
stufige Pumpe (1) realisiert. Der von der Pumpe geforderte Massenstrom des fliissigen
Arbeitsmediums kann mittels eines Coriolis-Massenstrommessgerits (2) erfasst werden.
Anschliesend wird das Arbeitsmedium im Verdampfer (3) erhitzt, verdampft und iiber-
hitzt. Der Heifsgasmassenstrom wird dabei durch den Schraubenkompressor und
die Brennkammer (1) des Turboladerpriifstands zur Verfiigung gestellt. Das gasformi-
ge Arbeitsmedium kann daraufhin zum Versuchstriger (5) oder alternativ durch einen
Bypass (7) geleitet werden. Der Durchfluss des Versuchstriigers kann mit einem Vortex-
Volumenstrommessgerit (4) in der gasférmigen Phase gemessen werden. Der Gegendruck
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hinter dem Versuchstriger wird mit einem Gegendruckventil (6) eingestellt. Damit kann
der Austrittsdruck des Versuchstriagers unabhéngig von dem Kondensationsdruck einge-
stellt werden. Abschlieend kondensiert das Arbeitsmedium in einem Kondensator (8).
Ein Vorratsbehilter (9), der in den Kondensator integriert ist, stellt sicher, dass die
Pumpe fliissiges Arbeitsmedium ansaugt.

6.2 Messstellenplan
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Abbildung 6.2: Vereinfachtes Flussdiagramm mit den zur Wirkungsgradbestimmung
verwendeten Messstellen (Kunte et al. 2017)
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Zur Bestimmung des Betriebsverhaltens der Turbine wurden die Energiefliisse im Ver-
suchstrager bilanziert. Die verwendeten Messstellen sind im vereinfachten Kreislaufdia-
gramm in Abb. 6.2 dargestellt. Uber die Ein- und Austrittsgroken wurde eine thermo-
dynamische Bilanzierung des Arbeitsfluids vorgenommen:

dHt,T/dt =m- (ht,T,ein - ht,T,auS) (61)

Unter der Annahme eines adiabaten Systems kann die zeitliche Enthalpieabnahme
dH; 1 /dt des Arbeitsmediums in der Turbine der Turbinenleistung gleichgesetzt werden.
Aus Turboladeruntersuchungen ist allerdings bekannt, dass die idealisierte Annahme ei-
nes adiabaten Systems unzutreffend ist (Casey und Fesich 2010, Shaaban und Seume
2006). Die Temperaturdifferenz des Arbeitsmediums zur Umgebung bewirkt einen Wér-
mestrom, der die Enthalpie des austretenden Arbeitsmediums reduziert. Dadurch wiirde
der Warmestrom félschlicherweise der Turbinenleistung zugerechnet. Aus diesem Grund
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wurde zusétzlich die elektrische Generatorleistung gemessen. Unter Beriicksichtigung
der im Generator auftretenden Verluste kann daraus die mechanische Turbinenleistung
bestimmt werden.

6.2.1 Massenstrombestimmung

Zur direkten Messung des Massenstroms ist zwischen der Pumpe und dem Verdampfer
ein Coriolis-Massenstrommessgerat @ implementiert. Dieses Messgerat zeichnet sich
durch einen geringen Messfehler von £0,1% aus. Der gemessene Massenstrom wird al-
lerdings nach dem Verdampfer auf den Priifling und den Bypass aufgeteilt. Aus diesem
Grund ist vor dem Priifling ein zusitzliches Vortex-Volumenstrommessgerit (3) plat-
ziert. Dieses Messgerat misst den Volumenstrom im Betriebsbereich mit einem Messfeh-
ler von +£1%. Da das Messgerét selbst keine Temperatur- und Druckmessung vornimmt,
erfolgt die Dichtebestimmung auf Basis der Werte von der Messstelle (4). Da es auf der
Rohrstrecke zu Wirme- und Druckverlusten kommt ((2) — (4)), miissen diese mit in
die Fehlerbetrachtung aufgenommen werden.

Aufgrund der Prozessfithrung war eine komplette Schlieffung des Bypasses zum Zeit-
punkt der Versuchsdurchfiithrung nicht moglich, sodass ein geringer Bypassmassenstrom
auftrat. Damit entsprach der vom Coriolis-Massenstrommessgerit gemessene Massen-
strom nicht dem Priiflingsmassenstrom. Aus diesem Grund wurde trotz der héheren
Unsicherheit das Vortex-Volumenstrommessgeréit zur Ermittlung des Priiflingsmassen-
stroms verwendet.

6.2.2 Temperaturmessung

Priifstandsseitig stellen zwei Messrohre (4) und (6) die Verbindungsstellen zum Priifling
dar. Bei der Konstruktion dieser Messrohre sind die Erfahrungen aus experimentellen Un-
tersuchungen von Turboladern eingeflossen. Demnach kann die Abstromung von Turbi-
nen stark drallbehaftet sein und starke Temperatur- und Druckgradienten aufweisen. Aus
diesem Grund wurden beide Messrohre mit drei dquidistant auf dem Umfang verteilten
PT100-Widerstandsthermometern ausgertistet, um den Messfehler durch Temperaturin-
homogenitéiten im Strémungsprofil zu reduzieren. Die PT100-Widerstandsthermometer
weisen eine Messunsicherheit von £0,15°C + 0,002 - T [°C]| auf.

Zusitzlich ist im Verteiler (5) der Expansionsmaschine in jedem Teilstrang ein Ther-
moelement Typ-K platziert. Diese Thermoelemente sind unmittelbar vor dem Eintritt in
den Turbinenstator platziert. Temperaturabweichungen zwischen Turbineneintritt und
Messstelle werden durch die ortliche Ndahe minimiert. Die Messunsicherheit der Ther-
moelemente betrdgt +1,5°C bzw. £0,004 - T [°C] (betragsméafig groferer Wert ist zu
nehmen). Da es sich bei den eingesetzten Temperaturmessstellen um Mantelthermome-
ter handelt, messen diese eine Temperatur, die nicht der Totaltemperatur entspricht.
Im Hochdruckteil liegen allerdings niedrige Stromungsgeschwindigkeiten vor, sodass die
Abweichung unter Beriicksichtigung des Recovery-Faktors mehr als zwei Zehnerpotenzen
unter der Messgenauigkeit der Temperaturmessstellen liegt und vernachlassigt wird.

Im Rahmen der Versuche hat sich gezeigt, dass zwischen Position (4) und (5) durch
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Wiérmeverluste im Rohrleitungssystem eine Temperaturdifferenz von 5,3 bis 9,4°C vor-
liegt. Durch die Nutzung der Thermoelemente im Verteiler (5) wurde der Einfluss der
thermischen Verluste auf die thermodynamische Bilanzierung der Turbine minimiert.

6.2.3 Druckmessung

Der Druck wird durch Drucksensoren vom Typ WIKA P30 gemessen. Jeweils ein Sensor
ist in den Messrohren und in den Teilstrédngen in der Verteilereinheit verbaut. Aufgrund
der begrenzten Temperaturtoleranz sind die Sensoren mit den Messstellen mit einem
Kapillarréhrchen verbunden. Bei der Konstruktion wurde auf eine horizontale Fiihrung
der Kapillarréhrchen geachtet, um hydrostatische Effekte zu vermeiden. Die Messunsi-
cherheit betragt +0,05% vom Messbereich. Daraus ergibt sich eine Messgenauigkeit von
43000 Pa im Hochdruckteil (4), (5)) und £800 Pa im Niederdruckbereich (6).

6.2.4 Elektrische Leistungsmessung

Die elektrische Leistung des Generators wurde mit dem Leistungsmessgerat WT1800 von
der Yokogawa Electric Corporation gemessen (7) (Rodewald 2011). Das Gerit wurde
zwischen den Generator und die Leistungselektronik geschaltet. Damit erfasst das Mess-
gerat zeitlich hoch aufgelost sowohl Spannung als auch Strom der drei Generatorphasen
und errechnet daraus intern die elektrische Leistung. Der Messfehler der ausgegebenen
Leistung ist abhédngig von dem eingestellten Messbereich der Spannung und des Stroms
und kann Rodewald (2011) entnommen werden.

6.3 Bestimmung der Auswertegrolien

Die verwendeten Auswertegrofen sind in Tab. 6.1 aufgelistet. Aufgrund des wéahrend
der Messung auftretenden Massenstroms im Bypass kann das Massenstrommessgert (1)
trotz hoherer Genauigkeit nicht zur Bilanzierung der Turbine verwendet werden. Statt-
dessen wird der Massenstrom aus dem Volumenstrom unter Zuhilfenahme der Dichte
berechnet. Die Dichte wird mit Hilfe des Programms REFPROP 9.1 (NIST Standard
Reference Database 23) auf Basis der Temperatur- und Druckmessung im Messrohr be-
stimmt. Da es auf der Strecke zwischen Volumenstrommessgerit (3) und Messrohr (4)
zu Druck- und Temperaturverlusten kommt, werden die Verluste zwischen Verdamp-
feraustritt (2) und Messrohr (4) als ,Worst Case“ in die Fehlerbetrachtung einbezogen.

Im Rahmen der Versuche hatte sich gezeigt, dass in den Verbindungsstiicken zwischen
Messrohr (4) und Verteiler (5) Temperaturverluste von 5,3 bis 9,4°C auftreten. Aus die-
sem Grund wurde der Verteiler als Bilanzierungsgrenze am Eintritt gewéhlt, um den
Einfluss thermischer Verluste {iber die Aufenwédnde zu minimieren. Hinter der Turbine
ist aufgrund der Teilbeaufschlagung und der daraus resultierenden stark inhomogenen
Stromung keine aussagekriftige turbinennahe Temperatur- und Druckmessung moglich.
Daher wurde das Austrittsmessrohr (6) als Bilanzierung am Austritt gewihlt. Trotz
der niedrigeren Arbeitsfluidtemperaturen im Nachlauf der Turbine ist auch dort mit si-
gnifikanten Temperaturverlusten zu rechnen (2,7 bis 20,3°C, hoher Wert bei niedriger
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Tabelle 6.1: Auswertegrofen; Positionsdefinition nach Abb. 6.2

6.4 Berticksichtigte Verlustmechanismen im Generator

Auswertegrofe Gleichung
Massenstrom 1 = Vortex * P(Ta, D2, Tay pa)
Eintrittsdruck Dein = D5
Austrittsdruck Daus = Do
Eintrittstemperatur Ton = T5
Austrittstemperatur Tows = Tk
elektrische Leistung P
mechanische Turbinenleistung | Pr = FPo — Pbichtung — Prager — PGenerator
mechanischer Wirkungsgrad = s (T5,p5)F:Th5 )

Turbinenleistung). Um den Einfluss der thermischen Verluste aus der Bestimmung der
mechanischen Turbinenleistung zu eliminieren (Leistungsabweichung von 3,1 bis 42,0%,
hoher Wert bei niedriger Turbinenleistung), wurde daher die elektrische Leistung des Ge-
nerators verwendet. Im Rahmen der Umrechnung wurden Reibungsverluste in der Dich-
tung und im Lager sowie Kupfer- und Eisenverluste im Generator berticksichtigt. Zur
Berechnung des Gesamtfehlers wurde bei mehreren Einflussparametern die Gaufi’sche
Fehlerfortpflanzung verwendet.

6.4 Beriicksichtigte Verlustmechanismen im
Generator
Die Umwandlung von mechanischer in elektrische Energie im Generator findet verlust-

behaftet statt. Laut der DIN EN 60034-2 konnen diese Verluste in die folgenden Mecha-
nismen unterteilt werden:

e lastunabhéngige Verluste
— Eisenverluste

— Reibungs- und Liiftungsverluste
e Verluste im Erregerkreis

e lastabhangige Verluste
— Stromwarmeverluste
— elektrische Biirstenverluste

— lastabhéngige Zusatzverluste

71
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Bei dem eingesetzten Synchrongenerator wird das Erregerfeld durch Permanentma-
gnete erzeugt. Da dabei keine Leistung fiir die Erregung genutzt wird, entfallen die
Verluste im Erregerkreis sowie die elektrischen Biirstenverluste (Meins 1997). Im Fol-
genden werden die Ansétze vorgestellt, nach denen die Eisen-, Reibungs-, Liiftungs- und
Stromwarmeverluste fiir die Verlustberechnung im Generator bestimmt wurden.

Eisenverluste

Aufgrund der stdndigen Ummagnetisierung weisen magnetische Werkstoffe in zeitlich
verdnderlichen Magnetfeldern merkliche Verluste auf. Diese Verluste sind auf Hystere-
severluste, Nachwirkungsverluste und Wirbelstromverluste zuriickzufiihren. Zur Berech-
nung dieser Verluste ist die Kenntnis der lokal wirksamen Induktion im magnetischen
Material des Magnetkreises notwendig. Da diese Kenntnis fiir den untersuchten Gene-
rator nicht vorliegt, werden die Eisenverluste auf Basis der Interpolationsformel nach
Steinmetz berechnet (Brander et al. 2008):

PEisen :k'Ba'fb (62)

Die Bestimmung der Konstanten k£ und der Exponenten a und b erfolgt unter Verwen-
dung der im Generatordatenblatt (ATE 2013) angegebenen Eisenverluste.

_ B(T) \* (1Y
PEisean B PEiSeanref . (B(Tref)> . (fref) (63)

Der Temperaturkoeffizient der Remanenz des Neodym-Eisen-Bohr-Magneten wird da-
bei im Quotienten der magnetischen Flussdichte berticksichtigt (Michalowsky 1990).

B(Tret) (1 =Tk - (Tret — To)) '
Die drehzahlabhingigen Eisenverluste sind in Abb. 6.3 dargestellt. Der Generator-
hersteller, die Antriebstechnik und Entwicklungs GmbH (im Folgenden ATE), hat im
Datenblatt drei Kennfeldpunkte mit einer Temperatur von 80°C und zwei Kennfeldpunk-
te mit einer Temperatur von 130°C bereitgestellt. Unter Anpassung der Konstanten a
und b konnen alle Kennfeldpunkte auf Basis der Steinmetzformel mit einem maximalen
Fehler von 0,27% wiedergegeben werden.
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Abbildung 6.3: Eisenverluste im Generator; a = 3,05; b = 9; Tx = 0,11%/K

Wicklungsverluste

Die Wicklungsverluste Pgupfer im Generatorstator werden durch den Strom und den
ohmschen Widerstand R der Generatorwicklungen verursacht. Unter Anwendung des

ohmschen Gesetzes kann die Verlustleistung wie folgt angegeben werden (Brander et al.
2008, Beitz und Grote 1997, Abschn. I1):

PKquer =3-R- Il%hase =3 RTO ’ (1 + QT - (T - TO)) ' Ilzhase (65)

Der Ohm’sche Widerstand einer Phase bei 20°C wird von ATE (2013) mit 0,036 Ohm
angeben. Zudem wurde ein fiir Kupfer typischer Temperaturkoeffizient des ohmschen
Widerstands von ag = 0,0039 K~! angenommen. Die sich daraus ergebenden stromab-
héngigen Wicklungsverluste sind fiir zwei Temperaturen in Abb. 6.4 dargestellt.
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Abbildung 6.4: Kupferverluste im Generator
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6 Experimentelle Untersuchung

Zur Ermittlung der Wicklungsverluste wurden die vom Leistungsmessgerat WT1800
gemessenen Phasenstrome verwendet.

Reibungsverluste in den Lagern

Die Verluste in Wilzlagern konnen nach Schaeffler (2008) auf die folgenden Mechanismen
aufgeteilt werden:

e Rollreibung

e Gleitreibung der Wilzkorper und des Kéfigs
o Fliissigkeitsreibung

e Dichtungsreibung

Die Grofe der Verluste ist dabei stark von inneren und &ufseren Einflussgrofen ab-
héngig, z. B. Bauart, Vorspannung, Belastung, Drehzahl und Schmierstoff (Schaeffler
2008). Zur Beriicksichtigung dieser Einflussgroften hat Schaeffler eine Verlustberechnung
im Lager unter Einbeziehung der Einbau- und Belastungsbedingungen durchgefiihrt. Die
Ergebnisse sind in Abb. 6.5 dargestellt. Neben einer Drehzahlvariation wurde ebenfalls
eine Temperaturvariation zwischen 40 bis 120°C durchgefiihrt. Im Rahmen der Auswer-
tung wurden die berechneten Werte durch ein Polynom nachgebildet. Die Temperatur-
beriicksichtigung erfolgte durch eine lineare Interpolation.
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§40
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2 —T=80°C
£ % /I —T=120°C
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0 20000 40000 60000 80000 100000 120000
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Abbildung 6.5: Reibungsverluste in den Walzlagern berechnet mit Bearinx nach Kunte
et al. (2017)

Laut Schaeffler sind die Reibdaten fiir Spindelkugellager noch nicht vollstandig va-
lidiert und es ist bekannt, dass die errechnete Reibung von dem Lagerauslegungspro-
gramm Bearinx iiberschitzt wird. Damit spiegeln die errechneten Werte nur die obere
Grenze der Lagerreibung wider. Um diesen Sachverhalt ausreichend zu berticksichtigen,
wurde im Rahmen der Kennfeldbestimmung die Lagerreibung auf % reduziert und eine
Unsicherheit von % gewahlt.
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6.4 Berticksichtigte Verlustmechanismen im Generator

Reibungsverluste in der Gleitringdichtung

Zur Trennung des Ethanol- und Generatorraums wurde eine gasgeschmierte Gleitring-
dichtung verwendet (siehe auch Abschn. 5.6). Obwohl Gegenring und Gleitring durch
einen Gasfilm voneinander getrennt sind, treten in dieser Dichtung Reibungseffekte auf.
FST hat fiir diese Gleitringdichtung die drehzahlabhéngige Reibleistung im Betrieb mit
Luft zur Verfiigung gestellt. Ein Auszug dieser Werte und die Interpolation mit einem
Polynom zweiten Grades ist in Abb. 6.6 dargestellt. Im Betriebsbereich bildet dabei das
Polynom die FST-Werte mit einem Fehler kleiner 0,7% ab. Im Anwendungsfall bildet
sich allerdings ein Gasfilm aus Ethanol anstatt von Luft. Unter der Annahme einer iden-
tischen Spalthohe und eines dhnlichen Stromungszustands, wurde die Reibungsleistung
mit Ethanol nach folgender Gleichung bestimmt:

HEthanol

(6.6)

P Verlust,Ethanol — P Verlust,Luft *
HMLuft

Da der genaue Stromungszustand mit Ethanol nicht bekannt ist, ist dieser Verlust
mit einer groferen Unsicherheit behaftet. Aus diesem Grund wurde im Rahmen der
Kennfeldberechnung die Abweichung zwischen Pyeslust, Ethanol - Pyerlust, Luft 8ls Unsicherheit
gewihlt.
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Abbildung 6.6: Reibungsverluste in der aerodynamisch geschmierten Dichtung von FST
nach Lang (2007)
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7 Kennfelder und
Drehzahlkennlinien der Turbinen
BZ1, BZ2 und BZ3

In diesem Kapitel werden die Kennfelder und Drehzahlkennlinien der drei untersuch-
ten Turbinen vorgestellt (geometrische Spezifikationen im Anh. in Tab. B.1). Dies ist
zum einen die numerisch untersuchte Turbine BZ1 aus Kap. 4, die die Sollmafke der
Auslegung aufweist. Anschliefend wird fiir die Turbine BZ1 der Wirkungsgradeinfluss
durch die Teilbeaufschlagung anhand von Drehzahlkennlinien gezeigt. In Abschn. 5.4
wurde allerdings festgestellt, dass die gefertigte und experimentell untersuchte Turbine
BZ2 signifikante Geometrieabweichungen insbesondere in den massenstrombestimmen-
den engsten Querschnitten der Lavaldiisen aufweist. Aus diesem Grund wurde fir die
numerische Untersuchung die Turbine BZ3 entwickelt, bei der die engsten Querschnitte
denen der Turbine BZ2 nachempfunden wurden. Damit sind die Turbinen BZ2 und BZ3
als gleich im Rahmen der Tolerierung anzusehen. Daher werden die Kennfelder der Tur-
bine BZ1 und BZ3 gegeniibergestellt, um den Einfluss der geometrischen Abweichungen
innerhalb der Numerik zu untersuchen. Anschlieffend werden die Turbinen BZ2 und BZ3
verglichen, um die Ubereinstimmung zwischen Numerik und Experiment zu evaluieren.

7.1 Kennfeld der Turbine BZ1: Auslegungszustand

Das Kennfeld der ausgelegten Turbine BZ1 ist in Abb. 7.1 dargestellt. Die Diagramme
zeigen vier Betriebslinien fiir vier unterschiedliche Teilbeaufschlagungsgrade £ von 0,2
bis 0,8. In Abhéngigkeit vom Massenstrom zeigt das obere Diagramm den Turbinen-
eintrittsdruck, das mittlere die aerodynamische Turbinenleistung und das untere den
Turbinenwirkungsgrad. Die Turbineneintrittstemperatur ergibt sich aus dem Eintritts-
druck und der Forderung, dass selbst bei einer isentropen Expansion keine Kondensation
eintreten kann. Zur Sicherheit wurde diese Temperatur um 10 K erh6ht. Damit ergeben
sich Turbineneintrittstemperaturen von 233,3°C (20 bar), 257,4°C (30 bar) und 275,7°C
(40 bar) bei einem konstanten Turbinenaustrittsdruck von 0,81 bar.

Der im oberen Diagramm dargestellte Eintrittsdruck ist nur von der festen Geome-
trie der Lavaldiise und den Eintrittsbedingungen abhéngig. Im engsten Querschnitt der
Lavaldiise wird die Schallgeschwindigkeit erreicht und die Diise sperrt. Betriebsbedin-
gungen stromab der Lavaldiise, z. B. Turbinenaustrittsdruck oder Turbinendrehzahl,
haben aufgrund der fehlenden Stromaufwirkung im divergenten Diisenteil keinen Ein-
fluss auf die Stromung im engsten Querschnitt und damit auf den durchgesetzten Mas-
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Abbildung 7.1: Numerisch ermitteltes Kennfeld der ausgelegten Turbine BZ1

senstrom. Bei zwei beaufschlagten Lavaldiisen (¢ = 0,2) setzt die Turbine im Druck-
bereich zwischen 20 bis 40 bar einen Massenstrom von 0,011 bis 0,023 kg s=! durch.
Der Massenstromanstieg erfolgt dabei nahezu linear. Ein weiterer Massenstromanstieg
ware daher nur unter einer weiteren Anhebung des Turbineneintrittsdrucks moglich, der
auf 40 bar limitiert ist. Um eine weitere Steigerung des Massenstroms zu ermoglichen,
werden stattdessen zwei weitere Lavaldisen beaufschlagt (¢ = 0,4). Durch die erhéhte
Flache der engsten Querschnitte kommt es bei gleichem Massenstrom zu einer Reduktion
des Turbineneintrittsdrucks auf ca. 20 bar. Nun kann durch eine erneute Steigerung des
Turbineneintrittsdrucks der Massenstrom erhéht werden, ohne die Drucklimitierung zu
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verletzen. Insgesamt kann der Teilbeaufschlagungsgrad zwischen € = 0,2 bis 0,8 variiert
werden. Damit kann die Turbine mit einem Massenstrom zwischen 0,011 bis 0,090 kg s+
betrieben werden, ohne dass der Turbineneintrittsdruck den Maximaldruck von 40 bar
ibersteigt.

In diesem Betriebsbereich reicht die aerodynamische Turbinenleistung von 1,06 bis
18,5 kW (Abb. 7.1, mittleres Diagramm). Abweichend vom Turbineneintrittsdruck, hat
die Turbinendrehzahl einen signifikanten Einfluss auf die Turbinenleistung. Aufgrund
der identischen Eintrittsbedingungen und des konstanten Austrittsdrucks, stellt sich das
Leistungsmaximum immer im Punkt des Wirkungsgradmaximums ein. Fiir Abb. 7.1
wurde daher immer die Drehzahl des Wirkungsgradmaximums aus Abb. 7.2 ausgewahlt.
Dariiber hinaus liefert die Turbine im Umschaltpunkt der Teilbeaufschlagung, trotz iden-
tischem Massenstrom, bei niedrigerer Teilbeaufschlagung die hohere Leistung. Dies ist
auf die hohere Turbineneintrittstemperatur und den héheren Turbineneintrittsdruck zu-
riickzufiihren, wodurch der Turbine eine héhere Energiemenge zugefiihrt wird.

Im unteren Diagramm von Abb. 7.1 ist der Turbinenwirkungsgrad dargestellt. Dieser
steigt im Massenstrombereich zwischen 0,011 bis 0,090 kg s~ von 37,1 auf 65,8% an.
Analog zur Turbinenleistung zeigt Abb. 7.1 nur die Wirkungsgradmaxima der jeweiligen
Betriebspunkte.

7.2 Drehzahloptimum der Turbine BZ1 und
Teilbeaufschlagungsverluste

Der betriebspunktabhéngige Turbinenwirkungsgrad und die zugehorigen Teilbeaufschla-
gungsverluste sind in Abb. 7.2 dargestellt. Die Drehzahl wurde in einem Bereich zwi-
schen 50.000 bis 120.000 min~! mit einer Schrittweite von 10.000 min~—' variiert. Da
die Turbineneintrittsbedingungen unabhéngig von der Turbinendrehzahl sind, kann der
Zusammenhang zwischen Massenstrom, Eintrittsdruck und Teilbeaufschlagungsgrad aus
Abb. 7.1 entnommen werden.

Als schon beschriebener Trend ist erkennbar, dass der Turbinenwirkungsgrad mit nied-
rigerer Teilbeaufschlagung abnimmt. Zusétzlich verschiebt sich das Wirkungsgradmaxi-
mum zu niedrigeren Drehzahlen (z. B. bei 20 bar von nt = 100.000 min~"! fiir £ = 0,8 zu
nt = 60.000 min~! fiir ¢ = 0,2). Der Grund liegt in den hoheren Teilbeaufschlagungs-
verlusten bei niedrigerer Teilbeaufschlagung. Insbesondere die Ventilationsverluste Py
steigen mit der Drehzahl stark an, da diese von der dritten Potenz der Umfangsge-
schwindigkeit U,, abhéngen:

Py~ (1—¢) U2 (7.1)

Dies ist auf der Tatsache begriindet, dass die Reibungskrifte quadratisch und die
zuriickgelegte Weglinge des Rotors einfach von U, abhédngen.

Zu hoheren Teilbeaufschlagungsgraden nehmen die Ventilationsverluste stark ab. Zum
einen reduziert sich der nicht beaufschlagte Bogen (1 —¢) und damit auch das Volumen,
in dem Ventilation auftritt. Zum anderen steigt die Leistung der Turbine aufgrund des
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héheren Massenstroms. Da die Ventilationsverluste unabhéngig vom Massenstrom auf-
treten, ist der prozentuale Anteil der Ventilationsleistung zur Turbinenleistung geringer
(z. B. bei 20 bar sinkt A nrv = 48% bei einer Drehzahl von nt = 120.000 min~' und
einem Teilbeaufschlagungsgrad von € = 0,2 auf A nry = 3% bei nt = 120.000 min~*
und £ = 0,8).

Auch die Sektorendverluste nehmen proportional mit der Drehzahl zu:

PS~m~Umé (7.2)

Suter und Traupel (1959) erkliaren diese Proportionalitét daraus, dass die unbeauf-
schlagte Schaufelpassage beim Eindringen in den beaufschlagten Bereich erst nach einer
gewissen Zeit ihren stationdren Stromungszustand erreicht. Bei einer hoheren Umfangs-
geschwindigkeit dringt diese tiefer in den beaufschlagten Bereich ein und sorgt so fiir
einen groferen Abschnitt, in dem die Sektorendverluste auftreten. Dariiber hinaus wird
die Zeit, bis die Schaufelpassage ihren stationédren Zustand erreicht, von der Grofse des
Ubergangsbereichs beeinflusst. Dieser Einfluss wird von Suter und Traupel (1959) mit
dem Verhéltnis zwischen axialer Breite des Rotors bg .x zur beaufschlagten Bogenlén-
ge € - - Dy, berticksichtigt, sodass Ps bei fester Turbinengeometrie proportional zu %
ist. Unter der Bedingung, dass die einzelnen Passagen jeweils einen einheitlichen Mas-
senstrom durchsetzen, ist dieser Massenstrom bei gleichen Statoreintrittsbedingungen
proportional zu €. Somit entfallt der Einfluss von % auf den Sektorendverlust, wenn sich
die Teilbeaufschlagung unter Beibehaltung der Eintrittsbedingungen verdndert.

Aufgrund der beschriebenen Proportionalitit zwischen Drehzahl und Sektorendverlust
sind die Kurven linear, die das Wirkungsgraddefizit der Sektorendverluste in Abhéngig-
keit der Drehzahl in Abb. 7.2 (r) beschreiben. Dariiber hinaus steigt das Wirkungsgrad-
defizit mit geringerer Beaufschlagung und gleichen Turbineneintrittsbedingungen. Wie
beschrieben bleibt zwar die Verlustleistung der Sektorendverluste konstant, aufgrund der
niedrigeren Turbinenleistung durch den geringeren Massendurchsatz steigt allerdings das
prozentuale Wirkungsgraddefizit.

Zusétzlich tritt eine generelle Wirkungsgradsteigerung mit héherem Eintrittsdruck
auf. Zum einen liegt das an den Statordiisen, die fiir ein spezifisches Druckverhéltnis
von 40 bar ausgelegt sind und dort besonders effizient durchstromt werden. Zum ande-
ren steigen der Turbinenmassenstrom und die Turbinenleistung mit dem Eintrittsdruck
an. Damit reduziert sich das Wirkungsgraddefizit durch die Ventilationsverluste, die un-
abhéngig von dem Massenstrom sind. Dem entgegen sind die Sektorendverluste propor-
tional zum Massenstrom. Daher ist das Wirkungsgraddefizit durch die Sektorendverluste
fiir alle Eintrittsdriicke nahezu identisch.
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Abbildung 7.2: (1) Abhéngigkeit des Turbinenwirkungsgrads von der Drehzahl, dem Teil-
beaufschlagungsgrad und dem Eintrittsdruck, (r) Wirkungsgradredukti-
on durch die Teilbeaufschlagung
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7 Kennfelder und Drehzahlkennlinien der Turbinen BZ1, BZ2 und BZ3

7.3 Kennfelder der Turbinen BZ1 und BZ3: Einfluss
der geometrischen Abweichungen

Die Gegeniiberstellung der numerisch berechneten Kennfelder der angepassten Turbi-
ne BZ3 und der ausgelegten Turbine BZ1 ist in Abb. 7.3 dargestellt. Fiir die Turbine
BZ1 wurde farblich ebenfalls der Massenstrombereich gekennzeichnet, der sich aus Fer-
tigungsabweichungen von jeweils £0,02 mm an den beiden Statorflanken des engsten
Querschnitts ergeben wiirde. Diese Fertigungsabweichung entspricht einer Massenstrom-
abweichung von 9,4%. Fiir die Turbine BZ3 ergibt sich eine deutliche Verschiebung zu
hoheren Massenstromen um durchschnittlich 38%. Diese Erhohung ist auf den groferen
Stromungsquerschnitt im Diisenhals zurtickzufiihren, der im Mittel um 24% zu grof ist.
Der Massenstrom steigt iiberproportional zur Vergroferung der Querschnittsfliche. Der
Grund ist, dass die Lavaldiise nicht auf einer planen, sondern auf einer gebogenen Flache
sperrt (Ma = 1) und damit diese gebogene Fliache ausschlaggebend fiir den Massenstrom
der Lavaldiise ist (detaillierte Beschreibung des Phénomens in Abschn. 8.2.1). Der Fli-
cheninhalt der gebogenen Flédche steigt dabei {iberproportional stark an, bezogen auf
den Flacheninhalt der planen Fliache. Die in den Passagen auftretende prozentuale Mas-
senstromerhohung ist dabei annédhernd unabhéngig von dem Eintrittsdruck. Insgesamt
verschiebt sich damit der Massenstrombereich, in dem die Turbine mit einem Eintritts-
druck zwischen 20 und 40 bar betrieben werden kann, von 0,011 bis 0,090 kg s—! auf
0,017 bis 0,123 kg s—'. Die Uberschreitung der vorgegebenen maximalen Fertigungs-
abweichung und die daraus resultierende starke Kennfeldverschiebung zeigen, dass die
Turbinen BZ1 und BZ3 nicht gleich im Rahmen der Tolerierung sind.

Durch den deutlich erh6hten Massenstrom steigt ebenfalls die Turbinenleistung. Wéh-
rend fiir die Turbine BZ1 numerisch eine Leistung zwischen 1,06 bis 18,5 kW progno-
stiziert wird, steigt diese auf 1,91 bis 24,1 kW fiir die angepasste Turbine BZ3 an. Im
untersten Diagramm von Abb. 7.3 ist der Turbinenwirkungsgrad dargestellt. Abweichend
von der Turbine BZ1 erreicht die angepasste Turbine BZ3 ihren maximalen Wirkungs-
grad von 66,0% bei einem Eintrittsdruck von 30 bar statt bei 40 bar. Von 30 bar zu
40 bar sinkt der Turbinenwirkungsgrad in Abhéngigkeit des Teilbeaufschlagungsgrades
um 0,85 bis 2,59%-Punkte. Dabei ist der Abfall bei hohen Beaufschlagungsgraden am
héchsten. Der Grund liegt in einem reduzierten geometrischen Diisenexpansionsverhélt-
nis im Turbinenstator. Wahrend die durchstrémte Querschnittsfliche am Diisenaustritt
annahernd gleich geblieben ist, hat sich die Querschnittsfliche im Diisenhals deutlich
vergrofert (durchschnittlich +24%). Die Diise entspricht somit einer Auslegung fiir ein
geringeres Druckverhéltnis und arbeitet auch in diesem Bereich effektiver.
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des engsten Querschnitts im Stator von £0,04 mm als eingeféarbte Flache

dargestellt
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7 Kennfelder und Drehzahlkennlinien der Turbinen BZ1, BZ2 und BZ3

7.4 Drehzahlkennlinien der Turbine BZ2 und BZ3

Tabelle 7.1: Betriebsbedingungen der Turbine BZ2 wahrend der experimentellen Unter-
suchung

€ Pein Tein Paus m n A7]CFD—Exp.
1

in bar | in °C | in bar | in g s~ in min—! in %
0,2 20,0 |234,5| 0,81 16,7 45.000 bis 80.000 5,85
0,2 25,0 | 2456 | 0,81 20,5 45.000 bis 80.000
0,2 30,0 |257,5| 0,81 247 45.000 bis 80.000 -0,47
0,2 350 |266,9| 0,81 28,7 45.000 bis 80.000
0,2 | 40,0 | 266,5 | 0,82 33,0 45.000 bis 80.000 -7,51
0,4 20,0 |232,5| 0,81 31,6 45.000 bis 80.000 3,41
04| 249 |246,2 | 0,84 39,0 45.000 bis 80.000

0,41 299 |2575| 0,81 46,7 | 55.000 bis 80.000 0,88

In Tab. 7.1 sind die gemessenen Randbedingungen fiir den jeweiligen Betriebspunkt
der Turbine BZ2 aufgelistet. Diese wurden fiir den untersuchten Drehzahlbereich zwi-
schen 45.000 bis 80.000 min™' gemittelt (55.000 bis 80.000 min~' fiir ¢ = 0,4 und
Pein = 30 bar). Die Maximaldrehzahl wurde in diesem Versuchslauf auf 80.000 min~!
begrenzt, weil die gewiinschte Wuchtklasse der Generatoreinheit nicht erreicht wurde.
Der Turbineneintrittsdruck wurde in einem Intervall zwischen 20 bis 40 bar in 5 bar
Schritten erhoht. Aufgrund einer Beschadigung der Maschine wurde der hochste Last-
punkt bei ¢ = 0,4 mit einem Eintrittsdruck von 30 bar erzielt und es konnten keine
weiteren Lastpunkte angefahren werden. Der Dampf am Turbinenstatoreintritt wurde
so eingestellt, dass selbst bei isentroper Expansion keine Kondensation eintreten wiir-
de. Diese Temperatur wurde zur Sicherheit um 10 K erhoht. Eine Ausnahme bildet der
Betriebspunkt bei 40 bar, bei dem die Verdampferaustrittstemperatur das Priifstands-
limit iiberschritten hétte. In diesem Fall wurde auf die Temperaturerhéhung von 10°C
verzichtet. Mit Hilfe des Gegendruckventils wurde auf einen Turbinenaustrittsdruck von
0,81 bar geregelt. Im Betriebspunkt mit ¢ = 0,4 und pei, = 25 bar trat um den Sollwert
von p.us = 0,81 bar eine reproduzierbare, sprunghafte Druckéinderung auf, die das genaue
Einstellen des Sollaustrittsdrucks verhinderte. Daraus resultierte eine leichte Abweichung
des Turbinenaustrittsdrucks von 0,03 bar vom Sollwert.

Die experimentell untersuchte Drehzahlabhéngigkeit des Wirkungsgrads der Turbine
BZ2 ist in Abb. 7.4 dargestellt. Es zeigt sich ein qualitativ gleichartiger Kurvenverlauf zur
numerisch untersuchten Turbine BZ3. Aufser fiir den niedrigsten untersuchten Lastpunkt
(e = 0,2, Pein = 20 bar) liegt das Wirkungsgradmaximum oberhalb der experimentell
untersuchten Maximaldrehzahl von 80.000 min~—! und konnte daher nicht erfasst wer-
den. Dieser Kurvenverlauf und die Lage des Wirkungsgradmaximums der numerischen
Ergebnisse deuten auf ein Steigerungspotential des Turbinenwirkungsgrades durch den
Wegtall der Drehzahllimitierung hin.
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Zudem wird der numerisch ermittelte Wirkungsgrad im niedrigen Eintrittsdruckbe-
reich um bis zu 5,85% tiberschatzt, wahrend er im hohen Eintrittsdruckbereich um bis
zu 7,51% unterschétzt wird (siehe Tab. 7.1). Dieses Verhalten tritt sowohl bei einer Teil-
beaufschlagung von ¢ = 0,2 als auch von ¢ = 0,4 auf. Aus diesem Grund wurde fiir
jeden Betriebspunkt ein korrigiertes CFD-Ergebnis erstellt, indem die numerischen Er-
gebnisse mit der in Tab. 7.1 ermittelten Wirkungsgraddifferenz korrigiert wurden. Der
mittlere absolute Fehler zwischen korrigierten CFD und experimentellen Ergebnissen
liegt bei 0,4%-Punkten. Damit zeigt sich, dass zwar eine betriebspunktabhéngige Diffe-
renz zwischen der Wirkungsgradprognose und der numerischen Berechnung besteht, die
Abhéngigkeit des Wirkungsgrads von der Drehzahl allerdings gut wiedergegeben wird.

7.5 Kennfelder der Turbinen BZ2 und BZ3: Vergleich
zwischen Numerik und Experiment

Die Gegeniiberstellung der numerisch (Turbine BZ3) und experimentell (Turbine BZ2)
ermittelten Kennfelder ist in Abb. 7.5 dargestellt. Fiir die Gegeniiberstellung der Leis-
tung und des Wirkungsgrads im mittleren und unteren Diagramm wurde jeweils das
betriebspunktabhingige Maximum bis zu der Grenzdrehzahl von 80.000 min~! verwen-
det.

Im oberen Diagramm ist der Turbineneintrittsdruck iiber dem Massenstrom darge-
stellt. Die Turbine BZ2 kann mit einem Teilbeaufschlagungsgrad von € = 0,2 einen
Massenstrom zwischen 0,0167 bis 0,0333 kg s! durchsetzen. Bei einer Erhohung des
Teilbeaufschlagungsgrads auf € = 0,4 steigt der Massenstrom auf 0,032 bis 0,047 kg s+
an. Der Kurvenverlauf zeigt dabei ein qualitativ gleichartiges Verhalten mit den nume-
rischen Ergebnissen der Turbine BZ3, allerdings ist der Massenstrom im Experiment
um 0,7 bis 3,3% niedriger. Farblich eingezeichnet ist die Massenstromabweichung, die
sich durch Abweichungen von jeweils +0,02 mm an den Flanken des engsten Spalts
des Stators fiir die Turbine BZ3 ergibt. Dieser Bereich entspricht einer Abweichung im
Massenstrom von 6,9 bis 7,3%. Somit liegen die experimentell gemessenen Werte der
Turbine BZ2 innerhalb dieses Bereichs und die Annahme, die Turbinen seien gleich im
Rahmen der Tolerierung wird bestétigt. Bei einem Teilbeaufschlagungsgrad von ¢ = 0,2
liegt diese Abweichung sogar im Rahmen der Messunsicherheit (2,3 bis 2,9%).

Im untersuchten Betriebsbereich betragt die Turbinenleistung 1,8 bis 7,6 kW. Dabei
weist die Turbine BZ2 im niedrigen Druckbereich von 20 bar ein Leistungsdefizit von 4,0
bis 4,4% bezogen auf die Turbine BZ3 auf (bereinigt von der Massenstromabweichung).
Dies lasst sich auf den niedrigeren Wirkungsgrad der Turbine BZ2 zuriickfiihren, der
um 2,8 bis 3,0%-Punkte unter dem Turbinenwirkungsgrad der numerischen Ergebnisse
der Turbine BZ3 liegt. Dem entgegen erzielt die reale Turbine BZ2 bei einem hohen
Eintrittsdruck von 40 bar eine um 6% hohere Leistung als die Turbine BZ3 in der
Numerik (bereinigt von der Massenstromabweichung). Dies lédsst sich auf den hoheren
Wirkungsgrad der realen Turbine BZ2 in diesem Betriebspunkt zuriickfithren (+2,9%-
Punkte).

Uber den gesamten Betriebsbereich erzielt die reale Turbine BZ2 einen Wirkungs-
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Abbildung 7.5: Turbinenkennfelder: Gegeniiberstellung der experimentellen (Turbine
BZ2) und numerischen (Turbine BZ3) Ergebnisse, Massenstromabwei-
chung der Turbine BZ3 durch Varianz des engsten Querschnitts im Sta-
tor von +0,04 mm als eingeférbte Fliche dargestellt
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grad von 42,1 bis 56,7%. Der Wirkungsgrad steigt bei fester Teilbeaufschlagung bis zum
Erreichen des Maximaldrucks an. Dem entgegen wurde in der Numerik das Wirkungs-
gradmaximum der Turbine BZ3 bereits bei einem Turbineneintrittsdruck von 30 bar

erzielt.
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8 Numerische Detailuntersuchung
der Stromung in der Turbine

8.1 Stromung in der Turbine

Mach-Zahl
3,2 Maps
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1,28
0,96
0,64 Maas

0,32
0,0

Abbildung 8.1: Mach-Zahl-Verteilung in der Turbine BZ1 auf 50% der Kanalhche

Das Stromungsverhalten in der Turbine wird im Folgenden fiir einen Eintrittsdruck
von 40 bar und eine Drehzahl von 100.000 min—! gezeigt. Fiir diesen Betriebspunkt
zeigt Abb. 8.1 die Mach-Zahl-Verteilung in der Turbine BZ1 auf 50% der Kanalhohe.
Das Rechengebiet besteht aus drei Bereichen: Dem Turbinenstator, dem Rotor und dem
Auslassdiffusor. Die Bereiche sind mit einem Frozen Rotor Interface verbunden. Im Sta-
tor und Auslassdiffusor wird die absolute Mach-Zahl und im Rotorsystem die relative
Mach-Zahl gezeigt.

Die Strémung tritt in den Stator subsonisch in axialer Richtung ein (1). In diesem
Bereich erfolgt eine Stromungsumlenkung um ca. 76° in die Diisenrichtung. Zusétzlich
wird die Strémung durch die konvergente Kontur bis zum Diisenhals beschleunigt (2) . Im
Diisenhals wird die Schallgeschwindigkeit (Ma = 1) erreicht. Eine weitere Beschleunigung
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8 Numerische Detailuntersuchung der Stromung in der Turbine

im Uberschall erfolgt im divergenten Diisenteil (3). Am Austritt des Stators wird eine
maximale Mach-Zahl von tiber 3 erreicht.

Die relative Eintritts-Mach-Zahl in den Rotor liegt bei ca. 1,53. In allen Rotorpas-
sagen tritt eine deutliche Stromungsablosung (4) an der Saugseite der Schaufel auf.
Ausgehend von dieser Stromungsablosung entsteht ein subsonisches Stromungsgebiet im
hinteren Passagenteil. Das subsonische Stromungsgebiet erstreckt sich bis zur Schaufel-
hinterkante der Druckseite. Nach dem Rotor erfolgt eine freie Expansion (5) der rest-
lichen Druckdifferenz bezogen auf den Austrittsdruck. Durch die freie Expansion wird
der Rotor supersonisch abgestromt (Ma = 1,35). Abschliefsend wird die Stromung durch
einen Diffusor in die radiale Richtung umgelenkt. Eine detaillierte Stromungsbetrach-
tung der einzelnen Gebiete erfolgt im Folgenden.

8.2 Statorstromung

8.2.1 Massenstromabweichung durch Fertigungsabweichungen
im Diisenhals
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Differenz des Stromungsquerschnitts im Diisenhals AA in %

Abbildung 8.2: Numerisch ermittelte Massenstromerhéhung durch die fertigungsbeding-
te Erhohung der Querschnittsfliche im Diisenhals der angepassten Tur-
bine BZ3; plane Isofliche: Berechnung der Querschnittsfliche auf Basis
einer planen Flache; gebogene Isofliche: Ermittlung der Isofliche mit
Ma = 1 im engsten Querschnitt

Bereits in Kap. 7 wurde festgestellt, dass der Massenstrom der Turbine aufgrund der
groferen Stromungsquerschnitte im Diisenhals der Statorpassagen hoher als der Zielwert
ist. Der Zusammenhang zwischen der vergroferten Querschnittsfliche und der resultie-
renden Massenstromsteigerung ist in Abb. 8.2 dargestellt. Der engste Querschnitt im
Diisenhals entspricht dabei einer planen Fliache (bezeichnet als plane Isoflache). Als
Bezugsgrofse wurde die Sollgeometrie der Turbine BZ1 gewéhlt.
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8.2 Statorstrémung

Der Massenstrom zeigt einen linearen Anstieg mit steigendem Strémungsquerschnitt
im Diisenhals. Die grofste Statorpassage weist einen um 38,5% gesteigerten Stromungs-
querschnitt und einen um 50% hoheren Massenstrom auf. Der Proportionalitatsfaktor
zwischen Massenstromdifferenz und Querschnittszunahme liegt daher bei ca. 1,3.

Analytisch lasst sich der Massenstrom i nach der folgenden Gleichung aus der Dichte
p, der Geschwindigkeit v und der Querschnittsfliche A berechnen:

m=p-v-A (8.1)

Unter der Annahme, dass im engsten Querschnitt eine Mach-Zahl von eins vorherrscht,
ergeben sich die Dichte und die Geschwindigkeit aus dem kritischen Druckverhéltnis und
sind konstant fiir alle Passagen. Damit ergibt sich analytisch ein direkt proportionaler
Zusammenhang zwischen Massenstromdifferenz und Querschnittszunahme.

Isoflache mit Ma = 1
engster Querschnitt

Mach-Zahl
-4

Abbildung 8.3: (1) Vergleich zwischen dem engsten Querschnitt der Lavaldiise und der
Isoflache mit Ma = 1, (r) 3D-Gestalt der Isofliche mit Ma = 1

Abbildung 8.3 zeigt, dass die Annahme einer planen Isofliche mit Ma = 1 im engsten
Querschnitt fehlerhaft ist. Stattdessen ergibt sich eine gebogene Isofléche. In den Rand-
bereichen geht die Strémung bereits vor dem engsten Querschnitt in den Uberschall
iiber, in der Kanalmitte erst hinter dem engsten Querschnitt. Die gebogene Gestalt
der Isofldche erstreckt sich dabei tiber die gesamte Kanalhohe (Abb. 8.3, rechts). Die
CFD-Ergebnisse zeigen allerdings, dass die Geschwindigkeitsvektoren nicht zwingend
orthogonal zur Ma-1-Front ausgerichtet sind, sondern ebenfalls eine Tangentialkompo-
nente besitzen, die bei der Massenstromberechnung unberiicksichtigt bleiben muss. Dies
wird im Folgenden durch einen Korrekturfaktor berticksichtigt, der aus dem Quotienten
der orthogonalen Geschwindigkeitskomponenten zur Geschwindigkeit gebildet wird. Mit
diesem Korrekturfaktor wird eine korrigierte Flache der Isofldche berechnet:

Akor'r‘ = fkorr A= UL Jeoftiche A (82)
v
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8 Numerische Detailuntersuchung der Stromung in der Turbine

Fiir die vorliegende Diisenkontur wurden fiir den Korrekturfaktor fi.,, Werte zwischen
0,87 und 0,88 ermittelt. Eine Gegeniiberstellung zwischen der Flachenzunahme der Iso-
fliche unter Beriicksichtigung des Korrekturfaktors und der Massenstromdifferenz ist
ebenfalls in Abb. 8.2 dargestellt (gebogene Isoflache). Fiir diesen Fall wird ein Propor-
tionalitdtsfaktor von 0,98 « 1 erzielt, der sich gut mit der analytischen Erwartung aus
GIl. 8.1 deckt.

8.2.2 Abweichung des Expansionsverhaltnisses durch
Fertigungsabweichungen im Diisenhals
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Abbildung 8.4: Anderung des Diisenexpansionsverhéltnisses durch die fertigungsbeding-
te Erhohung der Querschnittsflache im Diisenhals; plan: Berechnung der
Querschnittsfliche auf Basis einer planen Flache; gebogen: Ermittlung
auf Basis der Isofliche mit Ma = 1

Neben einer Massenstromzunahme fiihrt die fertigungsbedingte Abweichung der Quer-
schnittsfliche im Diisenhals zu einer Verdnderung des geometrischen Diisenexpansions-
verhéaltnisses. Der Zusammenhang zwischen Zunahme des engsten Querschnitts und der
Abnahme des Diisenexpansionsverhéltnisses ist in Abb. 8.4 dargestellt. Durch die Steige-
rung des Querschnitts im Diisenhals sinkt das geometrische Diisenexpansionsverhéaltnis
von 7,2 (Turbine BZ1) auf bis zu 5,4 (angepasste Turbine BZ3: Passage 3 und 4).

Die Auswirkungen sind in Abb. 8.5, in einer Gegeniiberstellung der Druckverteilung
auf 50% der Kanalhohe zwischen der Turbine BZ1 und zwei Passagen der angepassten
Turbine BZ3, dargestellt. Der Druck wird an zwei Ebenen, am Lavaldiisenaustritt pp aus
und im Interface zwischen Stator und Rotor p;, verglichen. Tab. 8.1 stellt das im Stator
abgebaute Druckverhéltnis fiir die beiden Vergleichsebenen dar.

Es zeigt sich, dass die Lavaldiise unabhéngig von dem Eintrittsdruck ein relativ kon-
stantes Druckverhéltnis pp—‘;us abbaut. Dieses Druckverhéltnis liegt fiir die Turbine BZ1
zwischen 41,8 bis 43,0 und fiir die angepasste Turbine BZ3 zwischen 25,1 bis 29,8. Auf-
grund der supersonischen Geschwindigkeit sind diese Druckverhéltnisse unabhéngig von
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8.2 Statorstrémung

der Drehzahl. Das kleine Intervall des Druckverhiltnisses dufiert sich in einer relativ
konstanten Mach-Zahl (Turbine BZ1: 2,73 bis 2,76; Turbine BZ3: 2,51 bis 2,61).

statischer Pb.aus
Druck “ x \
- 2,25

2 p1
- 1,75

1,25

- 0,75 :
I 02s
0

[bar]

Abbildung 8.5: Druckverteilung im Stator bei einem Eintrittsdruck von 40 bar und einer
Drehzahl von 100.000 min~!; oben: Turbine BZ1; unten: Turbine BZ3,

Passagen drei und vier

Tabelle 8.1: Statordruckverhaltnis und -austritts-Mach-Zahl der Turbinen BZ1 und BZ3

20 bar 30 bar 40 bar

Fall €D | Po / PD,aus | Po / P1 | Do / PD,aus | Po / b1 | Po / PD,aus | Po / Y4

BZ1 7,23 43,0 24.9 42,4 39,6 41,8 41,0
BZ3 Pass. 3 | 5,38 25,9 24,4 25,5 25,3 25,1 25,6
BZ3 Pass. 4 | 5,58 29,8 24.4 29,3 25,3 28,9 25,6

Fall €p Map aus May Map aus May Map aus May

BZ1 7,23 2,76 2,30 2,75 2,55 2,73 2,56
BZ3 Pass. 3 | 5,38 2,54 2,38 2,53 2,40 2,61 2,40
BZ3 Pass. 4 | 5,58 2,61 2,38 2,59 2,40 2,58 2,40

Das Druckverhaltnis po zeigt eine deutliche Abhéngigkeit von der Drehzahl. Dies liegt
an den von den Rotorvorderkanten induzierten Verdichtungsstohen (1), die das Interface
schneiden und in die Stator-Domain reichen. Der physikalische Zusammenhang wird
unter Betrachtung der Rotorstromung im folgenden Abschnitt erldutert.
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8.3 Rotorstromung

8.3.1 StoRfronten an der Vorderkante

Mach-Zahl
im Absolutsystem

3,20
H 2,88
2,56

2,24
1,92
- 1,60
- 1,28
0,96

0,64
I 0,32
-0
—=—=—= VerdichtungsstoB P
---------- Expansionsfacher 4 “J/

Abbildung 8.6: Induzierte Stoffronten und Expansionsfiacher zwischen Stator und Ro-
tor der Turbine BZ1; reflektierte Stokfronten und Expansionsféacher sind
nicht dargestellt

Das komplexe System aus Verdichtungsstofien und Expansionsfiachern zwischen Stator
und Rotor ist in Abb. 8.6 dargestellt. Im Stator entstehen drei signifikante Stoffronten.
Der Verdichtungssto S; entsteht im Ubergang vom Diisenaustritt zum geraden Diisen-
abschnitt, der durch einen Knickwinkel von 6° bis 7° charakterisiert ist. Die wandnahe
Stromung folgt dieser Kante und erfahrt durch den Verdichtungsstoft eine Umlenkung
von ebenfalls 6° bis 7°. Zusétzlich entstehen die Stoffronten S und S; an der Hinterkante
der Statorschaufel. Diese Stoffronten bestehen aus einem Expansionsfacher und einem
direkt folgenden Verdichtungsstof. Zu Beginn folgt die Stromung der abgerundeten Hin-
terkantenkontur und wird durch den Expansionsficher umgelenkt. Ab einer bestimmten
Umlenkung trifft die Strémung auf den abgelosten Nachlauf der Hinterkante. Dort wird
sie durch einen Verdichtungsstof in die Hauptstromungsrichtung zuriickgelenkt.

An den Vorderkanten der Rotorschaufeln bilden sich aufgrund ihrer endlichen Di-
cke und der hohen, supersonischen Anstromgeschwindigkeit abgeldste Verdichtungssto-
e (Ry, Ry und Rs). Auf diese Verdichtungsstofe folgt direkt ein Expansionsficher.
Durch das abwechselnde Auftreten von Verdichtungsstofen und Expansionsfiachern ent-
steht ein Gebiet mit fluktuierender Strémungsrichtung und Mach-Zahl. Wie von Horlock
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8.3 Rotorstromung

(1966) beschrieben, fithren die Stoffronten bei einer Fehlanstromung zu einer Korrektur
des Anstromwinkels des Rotors. Durch diese Winkelkorrektur sind entweder die durch
die Rotorvorderkanten induzierten Verdichtungsstoke oder Expansionsfacher dominant.
Die Ungleichheit der Verdichtungsstofe und Expansionsfacher fiihrt zusétzlich zu einer
Druckénderung am Rotoreintritt. Aufgrund der Drehzahlabhéngigkeit der Winkelkorrek-
tur ist ebenfalls die Druckénderung drehzahlabhéngig.

Turbine BZ1

80 —
< 70 bYW
> — m -analytisch-20 bar
2 60
€ 50 — & —analytisch-30 bar
£ 40 - @ —analytisch-40 bar
230 —=— CFD-20bar
S 20
= —a— CFD-30bar
T 10
g 0 —e— CFD-40bar
(7]

40000 60000 80000 100000 120000 - - -p,0/p,D,aus
Drehzahl in min!

Turbine BZ3
.80
o
70

- — B -analytisch-20 bar
2 60
2 50 - & —analytisch-30 bar
§ 40 - @ —analytisch-40 bar
£ 30 —=&— CFD-20bar

S 20
5 —&— CFD-30bar

2 10

g 0 —e— CFD-40bar
Y 40000 60000 80000 100000 120000 - - -p,0/p,D,aus

Drehzahl in min!

Abbildung 8.7: Drehzahlabhéngiges Statordruckverhéltnis

Diese Drehzahlabhéngigkeit des Statordruckverhéltnisses ist in Abb. 8.7 dargestellt.
Einerseits wurde das Statordruckverhéltnis analytisch berechnet. Die Zustandsénderung-
en wurden isentrop mit Hilfe des Realgasmodells von REFPROP 9.1 (NIST Standard Re-
ference Database 23) berechnet, wobei das drehzahlunabhéngige Diisendruckverhéltnis
mit —2— aus der CFD iibernommen wurde. Die Berechnung der notwendigen Winkel-

,aus

korrektur an den Rotorvorderkanten erfolgte auf Basis von Geschwindigkeitsdreiecken.

95
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Dabei wurde vereinfacht angenommen, dass nur ein Verdichtungsstofs oder Expansions-
fiacher fiir die Umlenkung verantwortlich ist. Zur Anwendung kamen die Gl. 3.3 bis 3.6
(Verdichtungsstofs) und Gl. 3.12 bis 3.15 (Expansionsficher). Zusétzlich aufgetragen ist
das Statordruckverhéltnis g—?, das auf Basis der CFD-Rechnungen bestimmt wurde.

Beide Fille zeigen die gleiche Tendenz, die analytischen Ergebnisse liegen allerdings
auf einem um ca. 30% hoheren Niveau (Ausnahme: CFD-20 bar, siche auch Abschn.
8.3.2). Dies liegt primér an der endlichen Dicke der Rotorvorderkanten, die bei der ana-
lytischen Betrachtung unberiicksichtigt sind. Bei den numerischen Ergebnissen fiithren
deren Aufstaugebiete zu einem Druckanstieg, der bis in die Auswerteebene reicht und
somit das Statordruckverhéltnis reduziert.

Insbesondere in Betriebspunkten mit niedriger Drehzahl ist eine starke Winkelkorrek-
tur durch einen Expansionsfacher notwendig. In der Folge sinkt p; und das Statordruck-
verhiltnis steigt. Mit steigender Drehzahl reduziert sich die Winkelkorrektur und damit
das Statordruckverhéltnis. Ab einer Drehzahl von ca. 90.000 bis 100.000 min~* (CFD)
bzw. 110.000 bis 120.000 min~! (analytisch) ist keine Winkelkorrektur notwendig, da
der relative Statoraustrittswinkel dem Metallwinkel des Rotors entspricht. Daher liegt
das Druckverhéltnis p‘;us auf dem Niveau von f}—‘;. Bei einer weiteren Steigerung der
Drehzahl ist ein Verdichtungsstoﬁ zur Winkelkorrektur notwendig. Dieser bewirkt eine
weitere Senkung des Statordruckverhéltnisses.

Sowohl die CFD als auch die analytische Betrachtung zeigt, dass das Statordruckver-
héaltnis nahezu unabhéngig von dem Eintrittsdruck ist. Die Abweichung betragt lediglich
3,7% (CFD) bzw. 1,7% (analytisch). Eine Ausnahme bilden die Ergebnisse der CFD-
Berechnungen der Turbine BZ1 fiir einen Eintrittsdruck von 20 bar. Diese sind im Schnitt
38% niedriger als fiir 30 bar und 40 bar. Ein moglicher Grund ist, dass die Rotorstromung
signifikant durch subsonische Stromungsgebiete gepragt ist, wodurch keine vollstandige
Entkoppelung von der Rotoraustrittsbedingung stattfindet. Auf dieses Phénomen wird
naher im folgenden Abschnitt eingegangen.

8.3.2 Passagenstromung und saugseitige Ablosung

Innerhalb des Turbinenrotors hat sich fiir alle Betriebspunkte eine charakteristische Stro-
mung im Rotor ausgebildet. Die Stromungsphénomene werden anhand der Turbine BZ1
mit einem Eintrittsdruck von 40 bar und einer Drehzahl von 100.000 min~! erlidutert.

Abbildung 8.8 zeigt die Mach-Zahl-Verteilung in der Rotoranstrémung. Die Anstrém-
Mach-Zahl wird lokal durch drei Verdichtungsstéfe (R;, Re und Rs) reduziert, die von
den Rotorvorderkanten ausgehen und die Auswerteebene kreuzen. Dariiber hinaus be-
findet sich im Bereich S; das Mach-Zahl-Defizit, das durch den Statornachlauf induziert
wird. Sowohl im Nabenbereich (1) als auch am Gehiuse (2) sind Gebiete niedriger
Mach-Zahl vorhanden, deren radiale Ausdehnung inhomogen iiber den Umfang verteilt
ist. Diese Gebiete werden durch die sprunghafte Kanalerweiterung zwischen Stator und
Rotor hervorgerufen. Dieser Effekt ist im Nabenbereich deutlich stiarker als am Gehéu-
se. Anhand der numerischen Ergebnisse kann dies auf eine deutlich stabilere Strémung
im Geh&ausebereich zuriickgefiihrt werden, die durch die Kriimmung der Statorpassage
bedingt ist.
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Mach-Zahl (relativ)

2,30
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1,84
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Abbildung 8.8: Rotoranstromung der Turbine BZ1 (Ebene 1), Blick in Stromungsrich-
tung, (Betriebspunkt: pe, = 40 bar; n = 100.000 min~!; Clockingposition
Cl=10)

Abbildung 8.9 zeigt den Stromungsweg des impulsarmen Fluids aus dem Nabenbe-
reich durch den Rotor. Das Fluid bildet einen in Stromungsrichtung rechtsdrehenden
Wirbelkern aus, der sich zum Auslass der Rotorpassage in Richtung Gehduse bewegt.
Dieser Wirbel ist in allen Betriebspunkten in der Rotorstromung charakteristisch und
lasst sich anhand der Mach-Zahl-Verteilung in den Schnittebenen in Abb. 8.10 nachver-
folgen. Aufgrund seiner gehduseseitigen Orientierung wandert das Gebiet mit steigender
Schaufelhohe zum Rotorauslass. Das Mach-Zahl-Defizit nimmt dabei bezogen auf die
Durchschnitts-Mach-Zahl der Gesamtstromung an gleicher Axialposition ab.

Zusétzlich tritt auf der Rotorsaugseite nach einer Umlenkung von ca. 8° bis 21° eine
Ablésung auf, die an einer entgegen der Hauptstromung gerichteten Wandschubspan-
nung erkennbar ist (in Abb. 8.9 rot gekennzeichnet). Dieser Effekt kann laut Stratford
und Sansome (1960) darauf zuriickgefiihrt werden, dass die saugseitige Umlenkung nur
durch Expansionsfiacher erfolgt. In diesem Fall ist die Saugseite ab Umlenkwinkeln von
10° bis 15° ablésegefidhrdet. Der Effekt kann unterbunden werden, wenn in diesem Be-
reich bereits stabilisierende Kompressionswellen auf die Saugseite treffen, die von der ge-
geniiberliegenden Druckseite der Rotorschaufel ausgehen (vgl. Abschn. 3.3). Dies hétte
allerdings eine deutlich geringere Schaufelteilung erfordert, was unter Beriicksichtigung
der fertigungsbedingten Geometrieeinschrankungen nicht sinnvoll ist. Stattdessen tref-
fen die von der Druckseite ausgehenden Kompressionswellen auf das Ablosegebiet und
pflanzen sich aufgrund der subsonischen Strémung nicht bis zur Saugseite fort.

Zuséatzlich zeigt Abb. 8.10, dass eine Mach-Zahl-Reduktion vom Rotorein- bis -austritt
vorherrscht. Diese Mach-Zahl-Reduktion wird in Abb. 8.11 fiir die Turbine BZ1 anhand
von sieben Schnittebenen verdeutlicht. Schnittebene 0 stellt die vom Stator bereitge-
stellte relative Mach-Zahl dar. Insbesondere bei Drehzahlen von 50.000 min~! liegt eine
hohe relative Anstrém-Mach-Zahl von 1,9 bis 2,2 vor. Die relative Anstrém-Mach-Zahl
reduziert sich mit steigender Drehzahl auf bis zu 1,0 bis 1,2 bei 120.000 min—!. Wie
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Rotations-
richtung

Abbildung 8.9: Stromlinien ausgehend vom impulsarmen Fluid im Nabenbereich der
Turbine BZ1, die Schaufeloberfliche mit negativer Wandreibung ist rot
markiert (Betriebspunkt: pei, = 40 bar; n = 100.000 min~!; Clockingpo-
sition Cl = 0°)

bereits in Abschn. 8.3.1 festgestellt, sorgt das drehzahlabhéngige Statordruckverhéltnis
fiir einen niedrigeren Rotoreintrittsdruck bei niedrigen Drehzahlen.

Bis zum Eintritt in die Rotorpassage in Ebene 1 kommt es zu einer deutlichen Re-
duktion der Mach-Zahl, mit der eine Steigerung des statischen Drucks einhergeht (eine
Ausnahme bilden die Betriebspunkte mit 20 bar Eintrittsdruck und einer Drehzahl von
110.000 bis 120.000 min~!, bei denen eine geringe Anstrom-Mach-Zahl von 1,0 bis 1,1
vorliegt). Diese Mach-Zahl-Reduktion setzt sich betriebspunktabhéngig bis zu Position 3
bis 6 fort. Insbesondere bei hohen Drehzahlen fallt die durchschnittliche Mach-Zahl un-
ter eins und es liegt zumindest lokal eine subsonische Stromung vor (z. B. Ablésung und
Wirbelkern mit niedriger Geschwindigkeit). Mit der Mach-Zahl-Reduktion geht eben-
falls eine weitere Steigerung des statischen Drucks einher, der in Position 2 bis 3 sein
Maximum erreicht. Wahrend der statische Druck bei einem Eintrittsdruck von 20 bar
mit 0,81 bis 0,95 bar kaum {iber den Turbinenaustrittsdruck von 0,81 bar ansteigt, steigt
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10 % Schaufelhohe 30 % Schaufelhdohe

50 % Schaufelhdhe 70 % Schaufelhohe
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Abbildung 8.10: Mach-Zahl-Verteilung in der Turbine BZ1, saugseitige Position des Wir-
belgebiets (Betriebspunkt: pe, = 40 bar; n = 100.000 min~—'; Clocking-
position Cl = 0°)
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Abbildung 8.11: Mach-Zahl- und Druckverlauf in der Rotorpassage, Turbine BZ1, die
Clockingpositionen wurden gemittelt
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der statische Druck bei einem Eintrittsdruck von 40 bar auf 1,22 bis 1,47 bar.

Dieser Uberdruck sorgt insbesondere beim Statoreintrittsdruck von 40 bar fiir eine
deutliche Beschleunigung der Strémung auf eine Mach-Zahl von 1,3 bis 1,8 hinter dem
Rotor (Position 5 zu 6). Dabei sinkt der Rotoraustrittsdruck unter den Turbinenaustritts-
druck auf 0,44 bis 0,70 bar. Das Druckdefizit zum Turbinenaustritt (0,81 bar) wird im
anschlieffenden Diffusor zuriickgewonnen.

Im Fall eines Eintrittsdrucks von 30 bar kommt es aufgrund des geringen statischen
Drucks in Position 5 zu keiner nennenswerten Geschwindigkeitsdnderung. Bei einem
Eintrittsdruck von 20 bar wird die Rotoraustrittsgeschwindigkeit sogar fiir alle Dreh-
zahlen subsonisch. Dariiber hinaus verbleibt der Turbinenaustrittsdruck zwischen 0,68
bis 0,78 bar, der Druckriickgewinn im Diffusor fallt also deutlich geringer aus als bei
einem Turbineneintrittsdruck von 40 bar.

Der Mach-Zahl-Verlauf der Turbine BZ3 ist in Abb. 8.12 dargestellt. Die qualitati-
ve Mach-Zahl-Reduktion und der Druckaufbau von Position 0 bis Position 3 treten in
ahnlicher Weise wie bei der Turbine BZ1 auf. Aufgrund des niedrigeren Statorexpansions-
verhéltnisses ist bereits der Rotoreintrittsdruck auf einem héheren Druckniveau als bei
der Turbine BZ1. Einerseits resultiert daraus eine niedrigere Rotoreintritts-Mach-Zahl,
andererseits erfolgt die Rotordurchstrémung generell auf einem héheren Druckniveau.
Dadurch kommt es zu einer deutlich stdrkeren Nachexpansion des Arbeitsfluids hinter
dem Rotor (Position 5 — 6). In den Betriebspunkten mit einem Eintrittsdruck von 30
bar und 40 bar resultiert dies in einer hoheren Abstrém-Mach-Zahl von 1,4 bis 1,9 (Tur-
bine BZ1: Ma = 1,1 bis 1,8). Und auch in den Betriebspunkten mit einem Eintrittsdruck
von 20 bar erfolgt die Abstromung des Rotors supersonisch (Marybinepzs = 1,03 bis 1,25;
MaTurbineBZl = 0,80 bis 0,96)

Exemplarisch zeigt Abb. 8.13 den Mach-Zahl-Verlauf und das abgebaute Druckver-
hiltnis der Turbine BZ1 und BZ3 bei einer Drehzahl von 90.000 min~—!. Es zeigt sich,
dass bis zum Ende der Rotorpassage (Pos. 5) sowohl die Mach-Zahl als auch das Druck-
verhéltnis nahezu unabhéngig vom Eintrittsdruck sind (abgesehen von Turbine BZ1 bei
einem Eintrittsdruck von 20 bar, die ein zu geringes Gesamtdruckverhéltnis aufweist).
Erst hinter dem Rotor kommt es zu einer Mach-Zahl- und Druckverhéltnisanpassung, die
vom Eintritts- und Austrittsdruck der Turbine abhéngt. Somit weisen die Turbinen bis
zum Ende der Rotorpassage bei ausreichend hohem Turbinendruckverhéltnis jeweils ein
Stromungsfeld auf, dessen Mach-Zahl-Verteilung hauptséchlich drehzahlbestimmt ist.
Der Uberdruck am Ende der Rotorpassage wird erst hinter dem Rotor expandiert, wor-
auf im folgenden Abschnitt ndher eingegangen wird. Dieser Effekt tritt bei der Turbine
BZ1 mit 20 bar Eintrittsdruck nicht auf, sodass sich der Einfluss des Turbinenaustritts-
drucks in der Rotorpassage ausbreiten kann. Das Wirkungsgraddefizit der Turbine BZ1
bei 20 bar Eintrittsdruck von durchschnittlich 4,0% legt nahe, dass diese Riickwirkung
verlustbehaftet ist und die untere Begrenzung des effizient nutzbaren Kennfeldes dar-
stellt.
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Abbildung 8.12: Mach-Zahl- und Druckverlauf in der Rotorpassage, Turbine BZ3, die
Passagen und Clockingpositionen wurden gemittelt
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Abbildung 8.13: Mach-Zahl-Verlauf und Druckverhéltnis in der Rotorpassage fiir eine
Drehzahl von 90.000 min—!, die Passagen und Clockingpositionen wur-
den gemittelt

8.3.3 Rotorabstromung

In den meisten Betriebspunkten liegen am Austritt der Rotorpassage eine Uberschall-
stromung und ein Druckiiberschuss zum Turbinenaustritt vor. In diesem Fall kommt es
hinter dem Rotor zu einer weiteren Expansion. Neben einer Erhohung der axialen Ge-
schwindigkeitskomponente erfihrt das Fluid ebenfalls eine Anderung des Stromungswin-
kels. Diesen Effekt beschreibt Traupel (2001) als Strahlablenkung (siehe auch Abschn.
3.2).

Auf Basis der numerischen Ergebnisse ist die Winkeldnderung iiber dem Expansions-
verhéltnis am Rotoraustritt in Abb. 8.14 aufgetragen. Bei der Turbine BZ1 tritt bei
einem geringen Turbineneintrittsdruck von 20 bar kein Druckiiberschuss am Austritt
der Rotorpassage auf (g—g ~ 1). In diesem Fall kommt es sogar zu einer Verringerung
des Abstromwinkels um -4,9° bis -1,1°. Bei einer Steigerung des Turbineneintrittsdrucks
steigt der Druckiiberschuss am Austritt der Rotorpassage. In diesem Fall tritt eine wei-
tere Expansion des Fluids hinter dem Rotor auf und fiihrt durch den Effekt der Strahl-
ablenkung zu einer Erhohung des Rotorabstrémwinkels um 4,0° bis 10,0° bei 40 bar. Die
Strahlablenkung bewirkt also eine Minderumlenkung des Fluids im Turbinenrotor und
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reduziert somit die umsetzbare Leistung der Turbine. Bei der Turbine BZ3 ist der Druck
am Rotoraustritt aufgrund des geringen Expansionsverhéltnisses des Stators generell ho-
her. Aus diesem Grund tritt bei der Turbine BZ3 auch die Strahlablenkung hinter dem
Rotor verstarkt auf. So betriagt die maximale Strahlablenkung bei 40 bar 10,8° bis 15,9°.

Der hinter dem Rotor (Auswerteebene 5 in Abb. 8.12 bis Diffusoraustritt) auftre-
tende Wirkungsgradverlust iiber dem Umlenkwinkel durch Strahlablenkung ist fiir die
vollbeaufschlagte Turbine BZ3 in Abb. 8.15(1) dargestellt. Bereits bei keiner Strahl-
ablenkung tritt in der Rotorabstromung ein Wirkungsgradverlust von durchschnittlich
6,5%-Punkten auf. Dieser Wirkungsgradverlust steigt bei Umlenkwinkeln von ca. 15°
auf 10,3 bis 13,2%-Punkte an. In Abb. 8.15(r) ist das Wirkungsgraddefizit der Turbine
BZ3 iiber dem Umlenkwinkel dargestellt. Der Bezugswirkungsgrad entspricht dem des
drehzahlgleichen Betriebspunktes bei einem Eintrittsdruck von 20 bar, bei dem keine
signifikante Strahlablenkung auftritt. Auch in diesem Fall tritt das maximale Wirkungs-
graddefizit von 4,9 bis 5,5%-Punkte beim maximalen Umlenkwinkel von ca. 15° auf. Der
Verlauf beider Kurven lasst sich gut mit einer quadratischen Kurve beschreiben. Die
flache Charakteristik im Bereich niedriger Umlenkwinkel <7,5° zeigt, dass die Turbine
dort ohne signifikante Wirkungsgraddefizite betrieben werden kann. Wenn die Turbine
mit deutlich hheren Druckverhéltnissen als im Auslegungspunkt betrieben wird, wird
die Strahlablenkung signifikant und ist hauptséchlich fiir den Wirkungsgradverlust ver-
antwortlich.

Der Effekt der Strahlablenkung kann im Auslegungsprozess durch eine Anpassung des
Expansionsverhéltnisses der Lavaldiise beeinflusst werden. Abschnitt 8.3.2 zeigt aller-
dings, dass es im Rotor zu einem signifikanten Druckanstieg kommt. Somit muss im
Auslegungsprozess des Turbinenstators dieser Druckanstieg mitberiicksichtigt werden,
um eine signifikante Strahlablenkung zu vermeiden.
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Abbildung 8.14: Freie Expansion am Rotoraustritt und resultierende Winkeldnderung,
Aa = ag — a5 (Winkelkonvention siehe Abb. 3.6)
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8.3 Rotorstromung
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O Erzielbare Kraftstoffeinsparung

9.1 Motorkennfeld

In diesem Abschnitt wird die erzielbare Kraftstoffeinsparung fiir einen 12,8 1 Dieselmotor
fiir eine LKW-Anwendung mit einer Maximalleistung von 375 kW abgeschétzt. Neben
den drei in Abschn. 4.1.1 definierten Betriebspunkten (Auslegungspunkt (BP 1), Teil-
lastpunkt (BP 2) und Uberlastpunkt (BP 3)) wurden drei weitere Betriebspunkte von
Span et al. (2011) ibernommen. Analog zu Kap. 4 liegt die Bezugsposition der sechs Be-
triebspunkte stromab der Abgasnachbehandlung, um eine Beeintrachtigung bestehender
Abgassysteme auszuschlieffen. Um die Auflésung des Motorkennfelds zu erhéhen, wur-
den die unbekannten Betriebszustinde zwischen den bekannten Betriebspunkten durch
lineare Interpolation ergénzt (siche Abb. 9.1).
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Leistung des Verbrennungsmotors in kW

Abbildung 9.1: Leistungsabhéngiger Abgasmassenstrom und Abgastemperatur des
LKW-Verbrennungsmotors

9.2 Kreislauf und Randbedingungen
Die Studie wurde auf der Basis eines einfachen Organic Rankine Cycles ohne Rekupe-

ration durchgefiihrt. Zur Verringerung der Korrosionsgefahr der Titanblisk wurde ein
Gemisch aus 95 Gew.-% Ethanol und 5 Gew.-% Wasser als Kreislaufmedium verwendet.
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9 Erzielbare Kraftstoffeinsparung

Zur Vermeidung von Kondensation wurde das Arbeitsmedium soweit iiberhitzt, dass
selbst bei einer isentropen Expansion keine Kondensation auftreten kann. Zur Sicherheit
wurde die Uberhitzung analog zu den CFD-Untersuchungen um 10°C erhoht.

Es wurde jeweils eine Studie durchgefiihrt, in der der ermittelte Turbinenwirkungs-
grad der Turbine BZ1 (numerisch), der angepassten Turbine BZ3 (numerisch) sowie
der gefertigten Turbine BZ2 (experimentell) verwendet wurde. Die zugrunde liegenden
Kennfelder sind in den Abb. G.1, G.2 und G.3 im Anhang dargestellt. Die Umrechnung
der aerodynamischen Leistung in die elektrische Leistung erfolgte auf Basis der Verlust-
berechnung aus Abschn. 6.4. Die restlichen Randbedingungen entsprechen denen der
thermodynamischen Analyse in Abschn. 4.1.2 und sind in Tab. 4.2 aufgelistet.

Die elektrische Zusatzleistung P, wird zur Bestimmung des Treibstoffeinsparpotentials

A1y ing Verhéltnis mit der mechanischen Leistung des Verbrennungsmotors Pyp gesetzt:

A’r.nTr o Pel
My Pyp

(9.1)

Eine Betriebspunktverschiebung des Verbrennungsmotors durch die elektrische Zu-
satzleistung wird vernachlassigt.

9.3 Elektrische Zusatzleistung und
Treibstoffeinsparung

Abbildung 9.2 zeigt einerseits die elektrische Zusatzleistung als auch die Treibstoffein-
sparung durch das ORC-System in einem Leistungsbereich des Verbrennungsmotors von
81,4 bis 375 kW. Mit der Turbine BZ1 (CFD) erzielt der ORC eine elektrische Zusatz-
leistung von 1,5 bis 16,9 kW. Diese elektrische Zusatzleistung entspricht einer Treib-
stoffeinsparung von 1,8 bis 4,5%. Im hochsten Lastpunkt stellt der Verbrennungsmotor
allerdings eine derart hohe thermische Energiemenge zur Verfiigung, dass der Massen-
strom des Arbeitsmediums die Betriebsgrenze der Expansionsmaschine iiberschreitet. In
diesem Fall muss der iiberschiissige Massenstrom iiber einen Bypass abgeleitet werden
und bleibt ungenutzt.

Der ORC mit angepasster Turbine BZ3 erzielt eine elektrische Zusatzleistung von 1,6
bis 16,0 kW. Dies entspricht einer Treibstoffeinsparung von 2,0 bis 4,3%. Zum einen ist
die Spreizung der Treibstoffeinsparung geringer als bei der Turbine BZ1 (CFD). Zum
anderen weist die Kurve der Treibstoffeinsparung einen deutlich unsteten Verlauf auf.
Dies ist auf den Verlauf des Wirkungsgrads zuriickzufiihren, der sein Maximum bereits
bei einem Eintrittsdruck von 30 bar erreicht. Damit erfolgt ein sprunghafter Anstieg
des Turbinenwirkungsgrads, sobald der Eintrittsdruck durch das Offnen einer weiteren
Passage gesenkt wird. Die mittlere Treibstoffeinsparung mit dem ORC und Turbine BZ3
liegt mit A";“ = 3,07% etwas niedriger als mit der Turbine BZ1 (AmT? = 3,16%).

Im Fall der experimentell gemessenen Turbine BZ2 ist das Kennfeld eingeschrinkt.
Aus diesem Grund reduziert sich die prognostizierte elektrische Zusatzleistung auf 1,5
bis 6,9 kW. Dies entspricht einer Kraftstoffeinsparung von 1,8 bis 3,0%. Abweichend
von den numerischen Ergebnissen der Turbine BZ3 wurde experimentell ein hoéherer
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Abbildung 9.2: Elektrische Zusatzleistung und Kraftstoffeinsparung durch den Einsatz
eines ORCs zur Abgaswarmenutzung

Turbinenwirkungsgrad bei hohem Eintrittsdruck gemessen. Dies spiegelt sich auch in
einem deutlich lineareren Verlauf der Kurve (Treibstoffeinsparung) wider.

Das bisher verwendete Regelungskonzept sieht vor, die Turbine jederzeit mit minimal
moglicher Teilbeaufschlagung und damit mit einem mdéglichst hohen Druck zu betreiben.
Dabei wird insbesondere die Turbine BZ3 haufig aufserhalb ihres Wirkungsgradmaxi-
mums betrieben, das bereits bei einem Turbineneintrittsdruck von 30 bar erzielt wird.
Somit konnte die Minderung des Turbineneintrittsdrucks durch eine héhere Beaufschla-
gung die thermodynamischen Leistungseinbufsen durch einen héheren Turbinenwirkungs-
grad iiberkompensieren. Daher wird im Folgenden ein Regelungskonzept betrachtet, in
dem der Teilbeaufschlagungsgrad nach dem héchsten Einsparpotential gewahlt wird. Der
Turbineneintrittsdruck ist dabei auf den Bereich der Turbinenkennfelder zwischen 20 bis
40 bar beschréankt.

Die Steigerung des Einsparpotentials durch dieses angepasste Regelungskonzept ist
in Abb. 9.3 dargestellt. Die Turbine BZ1 profitiert bei den beiden niedrigeren Teil-
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9 Erzielbare Kraftstoffeinsparung

beaufschlagungsgraden (¢ = 0,2 und 0,4) von einer fritheren Umschaltung auf einen
hoheren Teilbeaufschlagungsgrad (Pyp = 114,2 bis 130,6 kW und Py = 228,5 kW), der
einen erhohten Turbinenwirkungsgrad zur Folge hat. Im iibrigen Kennfeldbereich ist das
bewahrte Regelungskonzept optimal, das jederzeit einen maximalen Turbineneintritts-
druck vorsieht. Der leistungssteigernde Effekt durch das optimierte Regelungskonzept
tritt bei der Turbine BZ3 verstirkt auf, bei der in den Bereichen zwischen Py = 163,4
bis 189,4 kW, 228.5 bis 306,6 kW und 334,7 bis 375 kW vorzeitig auf die nachsthohere
Teilbeaufschlagung umgeschaltet wird. Dadurch lasst sich das durchschnittliche Kraft-
stoffeinsparpotential um 0,12%-Punkte auf 3,19% steigern. Sowohl bei der Turbine BZ1
als auch bei der Turbine BZ3 wird die variable Teilbeaufschlagung im optimierten Rege-
lungskonzept angewendet und bestatigt dessen Moglichkeit zur wirkungsgradsteigernden
Prozessfiihrung. Bei einem niedrigen Teilbeaufschlagungsgrad von € = 0,2 leidet der Tur-
binenwirkungsgrad allerdings sehr stark unter den Teilbeaufschlagungsverlusten. Ohne
die Begrenzung des Minimaldrucks auf 20 bar wiirde sich der Betriebsbereich mit einem
Teilbeaufschlagungsgrad von € = 0,2 weiter reduzieren.
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10 Schlussfolgerung und Ausblick

10.1 Schlussfolgerung

Die These dieser Arbeit, axiale Turbinen eignen sich fiir den Einsatz in ethanolbetrie-
benen ORCs geringer Leistung und weisen durch eine variable Teilbeaufschlagung ein
verbessertes Teillastverhalten auf, wurde bestétigt. Experimentell konnte aufserhalb des
optimalen Betriebspunkts bereits ein Turbinenwirkungsgrad von 56,7% nachgewiesen
werden. Unter Beriicksichtigung des gesamten Kennfelds wird numerisch sogar ein Wir-
kungsgrad von 66,0% prognostiziert. Zudem konnte gezeigt werden, dass eine variable
gegeniiber einer unverénderlichen Teilbeaufschlagung in der Lage ist, das Teillastverhal-
ten der Turbine zu verbessern und das Treibstoffeinsparpotential durch den ORC zu
erhohen.

Als Anwendungsfall fiir die Turbine diente ein ORC ohne Rekuperation, der zur Abgas-
warmenutzung und Treibstoffeinsparung in LKWs vorgesehen ist. Auf Basis einer ther-
modynamischen Analyse hinsichtlich der erzielbaren Leistung wurde Ethanol aus sechs
potentiellen Kreislaufmedien ausgewéhlt. Es zeigte sich, dass bei der Bewertung eine
medienspezifische minimal notwendige Uberhitzung des Dampfes beriicksichtigt werden
musste, um Kondensation und eine daraus folgende Erosion durch Tropfenschlag aus-
zuschliefsen. Die Leistungsoptimierung ergibt allerdings ein hohes Druckverhéltnis von
49 und fithrt zu einem geringen Massenstrom von 49,2 g/s. Fiir diese Randbedingungen
zeigte sich, dass eine konventionelle Turbinenauslegung zu sehr hohen Drehzahlen von
252.000 min~! und sehr geringen Turbinendurchmessern von 24,1 mm fiihren wiirde.

Als Turbinendesign wurde eine einstufige, axiale Turbine gewahlt. Die Expansion des
hohen Druckverhéltnisses in nur einer Stufe fiihrt zwangsldufig zu supersonischen Stro-
mungsgeschwindigkeiten. Um dennoch den effizienten Betrieb der Turbine zu ermégli-
chen, wurden supersonische Schaufelprofile entwickelt. Diese zeichnen sich durch Laval-
diisen im Stator, einen niedrigen Reaktionsgrad und spitze Vorder- und Hinterkanten
im Rotor aus. Im Auslegungsprozess zeigte sich, dass bei den vorgegebenen Randbe-
dingungen eine teilbeaufschlagte Turbine Wirkungsgradvorteile gegeniiber einer vollbe-
aufschlagten Turbine aufwies. Das optimale Teilbeaufschlagungsverhéltnis wurde mit
0,4 eruiert. Zudem kann der Teilbeaufschlagungsgrad im Betrieb zwischen 0,2, 0,4, 0,6
und 0,8 variiert werden, um die Turbine auch abseits des Auslegungspunkts effizient
betreiben zu konnen.

Die aerodynamische Bewertung der voll beaufschlagten Turbine wurde mittels CFD
durchgefiihrt. Die Berticksichtigung der Ventilationsverluste und Sektorendverluste, die
durch die Teilbeaufschlagung entstehen, erfolgte nachtriaglich mit einem analytischen
Ansatz. Mit dieser Methode konnte auf die aufwindige Berechnung des Vollkreises
der Turbine verzichtet werden. Der Abgleich zwischen Numerik und Experiment zeigte
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eine gute Ubereinstimmung des Wirkungsgrads beim Auslegungsdruckverhiltnis
(An = —0,47 bis 0,88%). Bei niedrigeren Druckverhéltnissen wird der Wirkungsgrad
hingegen iiberschitzt und bei hohen Druckverhéaltnissen unterschatzt. Die Drehzahl-
abhéngigkeit des Wirkungsgrades wird hingegen fiir alle Kennfeldpunkte realitdtsnah
abgebildet (An < 0,4%-Punkte). Somit bestétigt sich die kubische Abhéngigkeit der
Ventilationsverluste und die einfache Abhéngigkeit der Sektorendverluste von der Dreh-
zahl aus dem analytischen Ansatz.

Numerisch wird fiir die ausgelegte Turbine BZ1 bei einem Druckverhéltnis von 25 bis
49 eine Leistung von 1,1 bis 18,5 kW und ein aerodynamischer Wirkungsgrad von 37,1 bis
65,8% prognostiziert. Das Wirkungsgradmaximum erzielt die Turbine in Abhangigkeit
des Eintrittsdrucks und der Teilbeaufschlagung im Drehzahlbereich zwischen 60.000 bis
120.000 min~*.

Insbesondere die Lavaldiisen des Stators weisen einen engen Diisenhals von bis zu
0,46 mm auf und sind sensitiv beziiglich Fertigungsabweichungen. Um die Fertigung die-
ser Spalte zu vermeiden, wurde der Turbinenstator segmentiert aufgebaut. Die optische
Analyse des montierten Turbinenstators ergab jedoch, dass die engsten Spalte des Tur-
binenstators um durchschnittlich 24% zu grofs waren. Dies fiihrt zu einer Erhohung des
Massenstroms von 0,011 bis 0,090 kg s~! der Turbine BZ1 auf 0,017 bis 0,123 kg s~! der
Turbine BZ3. Dadurch steigt die aerodynamische Turbinenleistung auf 1,91 bis 24,1 kW
bei einem Wirkungsgrad von bis zu 66,0%. Es zeigte sich, das der tiberproportionale An-
stieg des Massenstroms darauf zuriickgefiithrt werden kann, dass die Proportionalitat des
Massenstroms nicht zum geometrisch engsten Querschnitt, sondern zu einer gewolbten
Isofliche mit Ma = 1 im Bereich des Diisenhalses besteht. Dariiber hinaus vermindert
sich das Diisenexpansionsverhéltnis der Lavaldiise im Stator durch die Aufweitung des
engsten Querschnitts. Dies fiihrt dazu, dass das Wirkungsgradmaximum nicht wie be-
absichtigt bei einem Eintrittsdruck von 40 bar, sondern bei 30 bar erzielt wird.

Die experimentelle Vermessung der Expansionsmaschine erfolgte auf dem ORC-Priif-
stand der Gottfried Wilhelm Leibniz Universitit Hannover. Es zeigte sich, dass in den
Zu- und Ablaufstrecken erhebliche thermische Verluste auftraten, die bei einer Bilanzie-
rung iiber die Eintritts- und Austrittstemperatur zu einer Wirkungsgraderhéhung von
3,1 bis 42,0% gefiihrt hatten. Aus diesem Grund wurde die Turbinenleistung aus der elek-
trischen Generatorleistung bestimmt. Die dabei zu beriicksichtigende Verlustleistung im
Generator wurde mit Hilfe analytischer Ansétze berechnet. In einem Drehzahlbereich
zwischen 45.000 bis 80.000 min~! wurden ca. 40% des Kennfelds vermessen. Die Turbine
BZ2 leistete 1,8 bis 7,6 kW bei einem Wirkungsgrad von 42,1 bis 56,7% und bestétigte
die numerische Prognose. Entgegen der numerischen Prognose weist das experimentelle
Kennfeld allerdings sein Wirkungsgradmaximum bei 40 bar statt bei 30 bar auf.

Eine numerische Detailbetrachtung der Turbine BZ1 (30 und 40 bar) und BZ3 zeigt,
dass das im Turbinenstator abgebaute Druckverhéltnis nahezu unabhingig vom KEin-
trittsdruck und der Drehzahl ist. An den Vorderkanten des Rotors kommt es allerdings
durch Verdichtungsstofse zu einer drehzahlabhéngigen Korrektur des Stromungswinkels
auf den Metallwinkel der Rotorvorderkanten. Dieser fiihrt zu einer Reduktion der Mach-
zahl bei einem gleichzeitigen Druckaufbau iiber den Turbinenaustrittsdruck. Es zeigte
sich, dass sowohl die Mach-Zahl-Verteilung als auch der Relativdruck bezogen auf den
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Eintrittsdruck bis zum Rotoraustritt drehzahlabhéngig, aber nahezu unabhingig vom
Eintrittsdruck sind. Bei ausreichendem Uberdruck kommt es erst hinter dem Turbinenro-
tor durch eine Uberschallexpansion zu einer Anpassung an den vorgegebenen Austritts-
druck der Turbine. Hierbei tritt eine Strahlablenkung auf, die eine Winkelkorrektur von
bis zu 15° zur Folge hat. Es konnte gezeigt werden, dass die Strahlablenkung bei den
untersuchten Turbinen zu einer Wirkungsgradreduktion von bis zu 5,5%-Punkten fiihrte.
Der Gradient zwischen Wirkungsgradverlust und Umlenkwinkel ist bei kleinen Umlenk-
winkeln allerdings noch klein, sodass auch dort ein effizienter Betrieb moglich ist. Falls
das Turbinendruckverhéltnis deutlich unter dem Auslegungsdruckverhaltnis liegt, tritt
keine Strahlablenkung auf. Stattdessen kommt es zu einer Riickwirkung des Turbinen-
austrittsdrucks auf die Rotorstromung. Dieser Betriebszustand ist ebenfalls mit einem
Wirkungsgraddefizit verbunden (Turbine BZ1, ..., —30bar — My, .sn—=20bar —4%).

Abschliefiend wurde fiir den 12,8 1 Dieselmotor das Kraftstoffeinsparpotential unter-
sucht. Fiir die Turbinenkomponente wurden die numerischen sowie die experimentellen
Ergebnisse zugrunde gelegt. Fiir die iibrigen Komponenten wurden realistische Kompo-
nentenwirkungsgrade angenommen. Im Fall der numerischen Kennfelder zeigt sich ein
Kraftstoffeinsparpotential von 1,8 bis 4,5% (Turbine BZ1) bzw. 2,0 bis 4,3% (Turbine
BZ3). Im Fall der experimentell gemessenen Turbine BZ2 liegt das Kraftstoffeinsparpo-
tential aufgrund des eingeschriankten Kennfeldbereichs bei 1,9 bis 3,0%. Diese Ergebnisse
beruhen auf dem urspriinglichen Regelungskonzept, bei dem jederzeit der héchste Ein-
trittsdruck und die kleinste Teilbeaufschlagung gewéhlt wurden.

Zusatzlich wurde ein verbessertes Regelungskonzept untersucht, bei dem der Teil-
beaufschlagungsgrad auf Basis der hochsten ORC-Leistung gewahlt wurde. Durch die
Anderung der Umschaltzeitpunkte zwischen den Teilbeaufschlagungsgraden kann bei
der Turbine BZ3 eine durchschnittliche Steigerung des Kraftstoffeinsparpotentials von
0,12%-Punkten erzielt werden. Damit bestétigte sich die Wirksamkeit und Zweckméfig-
keit der variablen Teilbeaufschlagung zur Prozessoptimierung.

Im Rahmen dieser Dissertation wurde fiir die Turbine eine getriebelose Generator-
einheit entwickelt, welche die mechanische Leistung auf dem hohen Drehzahlniveau in
elektrische Leistung umwandeln kann. Die Lagerung der Welle erfolgt durch vier paar-
weise angeordnete Spindelkugellager. Durch die hohe Steifigkeit konnte die kritische
Biegeeigenfrequenz auf 131.690 min~! angehoben und damit komplett aus dem Be-
triebsbereich verschoben werden. Zur Abdichtung zwischen Arbeitsfluid und Generator
wurde eine aerodynamisch geschmierte Gleitringdichtung verwendet, die urspriinglich
fiir Turboladeranwendungen konzipiert wurde. Diese Dichtung wurde erstmals in ei-
ner ORC-Anwendung getestet und bewies erfolgreich die Féahigkeit den Unterdruck des
Ethanolkreislaufs abzudichten. Die Wahl der Dichtungsmaterialien und Metalle erfolg-
te unter Beriicksichtigung einer Temperatur- und Ethanolvertréiglichkeit. Dabei wurde
eine Gefahrdung der Titanblisk festgestellt, die auf eine mogliche Spannungsrisskor-
rosion von Titan in Alkoholen zuriickzufiihren ist. Durch den Zusatz von 5 Gew.-%
Wasser zum Ethanol sowie die Wahl einer korrosionsbestandigeren Titanlegierung wur-
de eine Spannungsrisskorrosion ausgeschlossen. Die erzielte Kompaktheit der Turbinen-
Generatoreinheit (Mafe: 284 mm x 124 mm x 171 mm) bestétigen die Eignung des
Konzepts fiir eine mobile Abgaswérmenutzung.
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10 Schlussfolgerung und Ausblick

10.2 Ausblick

In der vorliegenden Arbeit konnte nur ein Teil des Kennfeldes vermessen werden. Ein
Grund liegt in dem deutlich erhhten Massendurchsatz und der resultierenden Leistungs-
steigerung, die auf Fertigungsabweichungen im Stator zuriickzufiihren sind. Dariiber hin-
aus zeigte der Rotor beim Betriebswuchten einen nichtlinearen Effekt, der einen Betrieb
oberhalb von 80.000 min~! ausschloss. Beide Effekte fiihrten zu einem erhéhten Dreh-
moment und damit zu einem erhohten Generatorstrom, den die Leistungselektronik nur
im unteren Kennfeldbereich abdecken konnte. Die Ergebnisse der optischen Vermessung
zeigen, dass die Fertigungsabweichungen am Turbinenstator in seiner Segmentierung
begriindet sind. Somit konnte die einteilige Fertigung des Turbinenstators zu einer Ver-
meidung signifikanter Fertigungsabweichungen fiihren. Zudem wird {iberpriift, ob ein
lineareres Verhalten der Wuchtmassen durch eine Umgestaltung des Lagerdesigns erzielt
werden kann. Da Wailzlager selbst nur eine sehr geringe Dampfung aufweisen, konnte
zusétzlich eine externe Dampfung zur Stabilisierung des Systems beitragen, z. B. durch
Quetschol- oder Elastomerdédmpfung am Aufsenring. Diese Mafsnahmen sollen einen Be-
trieb der Expansionsmaschine bis zur Maximaldrehzahl von 110.000 min~' und die Un-
tersuchung des gesamten Kennfeldes ermdoglichen.

Zudem hat sich gezeigt, dass die Stromung im Rotor stark durch die vorderkantenin-
duzierten Verdichtungsstofe beeinflusst ist. Bei der bestehenden Turbine kénnte durch
eine Reduktion des Vorderkantenradius von 0,2 mm auf 0,1 mm ein Wirkungsgradvorteil
von 3%-Punkten erzielt werden. Boxer et al. (1952) hatten bereits die Festigkeitsproble-
matik erkannt und beschreiben stabilere Vorderkantenkonturen. Unter Beriicksichtigung
der verringerten Vorderkantenverluste ist auch eine Anpassung der Schaufelteilung sinn-
voll, die eine Reduktion bzw. Auflésung der saugseitigen Ablésung bewirken konnte.
Zudem hat sich bei der Stromungsbetrachtung ein charakteristischer Wirbel impulsar-
men Fluids gezeigt, der im Nabenbereich zwischen Stator und Rotor entsteht. Es ist
anzunehmen, dass dieser Wirbel durch eine Verkleinerung oder Entfernung der sprung-
haften Kanalerweiterung im Nabenbereich reduziert werden kann.

Die Experimente haben das prognostizierte Wirkungsgradniveau der numerischen Be-
rechnungen bestéatigt. Dennoch gibt es leichte Diskrepanzen zwischen den Ergebnissen,
z. B. die Lage des Wirkungsgradmaximums bei einem Teilbeaufschlagungsgrad von 0,2.
Ein moglicher Grund ist, dass die instationdren Stromungsvorgéinge des Mischungsge-
biets zwischen beaufschlagtem und unbeaufschlagtem Bereich durch den empirischen
Ansatz nur unzureichend abgebildet wurden. Eine bessere Vorhersage konnten insta-
tionare Berechnungen des Vollkreises der teilbeaufschlagten Turbine liefern, welche die
Phanomene in diesem Mischungsgebiet besser darstellen und zu einer Verbesserung des
empirischen Ansatzes beitragen konnten.

Nach Abschluss der Auslegungsphase ist Aceton als mogliches Arbeitsmedium aufge-
kommen. Die thermodynamische Analyse zeigt, dass Aceton ein hoheres Leistungspo-
tential verspricht als Ethanol. Dariiber hinaus deutet die Medienbeurteilung hinsichtlich
der Turbinenauslegung darauf hin, dass mit einer leicht reduzierten Turbinendrehzahl zu
rechnen ist. Somit ist Aceton aus thermodynamischer Sicht ein weiteres, aussichtsreiches
Fluid fiir eine Abgaswéarmenutzung in LKWs.
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A Anhang: thermodynamische
Auslegung des Kreisprozesses

Tabelle A.1: Randbedingungen des ORC-Modells im Rahmen der thermodynamischen

Analyse
Pumpe ne = 0,8
Verdampfer APverdampfer = 0,2 bar

ATy = 20°C
Turbine nsr = 0,7 (Auslegung der Turbine)

ner = variabel (Kraftstoffeinsparung)
Kondensator Tkond. = 70°C
Apkonda. =0,05 bar

Pmax = 40 bar

Pmin = 0,5 bar
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A Anhang: thermodynamische Auslegung des Kreisprozesses
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Abbildung A.1: Erzielbare Leistung eines ORC im Auslegungspunkt bei einer Druckva-
riation (Teil 1) (nr = 70%, A: Grenze zur Kondensation nach isentro-
per Expansion, [J: Grenze zur Kondensation nach einer Expansion mit
nr = 70%)

134



Isopentan

12
2 10
=
9 8 — ——30 bar
—Q\ .
% 6 \Q\\ 25 bar
o | — —20 bar
[=T+] 4 |
c [
3 15 bar
Q2 2
g 10 bar
0
0 100 200 300 400
maximale Prozesstemperatur des Arbeitsmediums in °C
R245fa
10
2
s 8
9 ——35 bar
p—
© 6 —_— ] —30 bar
19:0 4 | | 25 bar
>
22 20 bar
] 15 bar
0
0 100 200 300 400
maximale Prozesstemperatur des Arbeitsmediums in °C
Wasser
7,1
s 7
<
£ 619 /
k:) 6,8 ~ —20 bar
3 6,7 — 74— —15 bar
36,6
—12,5 bar
6,5
_g 6,4 10 bar
36,3 | 7,5 bar
6,2
0 100 200 300 400

maximale Prozesstemperatur des Arbeitsmediums in °C

Abbildung A.2: Erzielbare Leistung eines ORC im Auslegungspunkt bei einer Druckva-
riation (Teil 2) (nr = 70%, A: Grenze zur Kondensation nach isentro-
per Expansion, [J: Grenze zur Kondensation nach einer Expansion mit

nr = 70%)

135



A Anhang: thermodynamische Auslegung des Kreisprozesses
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B Anhang: geometrische Parameter
der Turbinen BZ1, BZ2 und BZ3
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Abbildung B.1: 2D-Schnitt der Turbine und Winkelkonvention (Kunte et al. 2017)
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B Anhang: geometrische Parameter der Turbinen BZ1, BZ2 und BZ3

Tabelle B.1: Geometrische Parameter der Turbinen BZ1, BZ2 und BZ3, Winkelkonven-
tion in Abb. B.1

Stator

BZ1 BZ2 BZ3
Ds Nabe In mm 57,14
Ds Gehiinse In MM 62,64
s ein In ° 90
£33, aus,Nabe il ° 15
33 aus,Gehiuse 11 ° 13,6
bs ax 8 mm
Ng 10 (360°); 8 Passagen gefertigt auf 288°
Abiisenhals, Passagel 111 mm? | 1,5125 1,770 1,856
Abjisenhals, Passage2 111 mm? | 1,5125 1,946 1,843
Abpjisenhals Passage3 10 mm? | 1,5125 1,999 2,076
Abiisenhals, Passage4 111 mm? | 1,5125 2,108 2,035
Abiisenhals, Passages 111 mm? | 1,5125 1,840 1,801
Abiisenhals, Passage6 111 mm? | 1,5125 1,750 1,788
Abjisenhals Passage7 10 mm? | 1,5125 1,867 1,788
Abiisenhals, Passages 111 mm? | 1,5125 1,719 1,774
Rotor
DR Nabe in mm 56,42
DR Gehiiuse I MM 62,98
PR ein,Nabe 27
PR, aus,Gehiuse 25
DR, ax,real I TN 10,1
bR ax,cFD I MM 11,1
NR real 33
NR,cFp 30
Radialspalt ¢ in mm 0,15 (im Stillstand, kalt)
dgr in mm 1,2
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C Anhang: numerische
Stromungssimulation
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Abbildung C.1: Clocking von Rotor und Stator der Turbine BZ3. Gegeniiberstellung des
maximalen Wirkungsgradfehlers bei der Mittelung einer variablen An-
zahl von Clockingpositionen. Die Clockingpositionen weisen eine aqui-
distante Verteilung auf.
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Abbildung C.2: Einfluss des Fillet-Radius auf den Turbinenwirkungsgrad
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C Anhang: numerische Strémungssimulation

Tabelle C.1: Ergebnisse der Netzstudie fiir das Rechennetz II nach Roache (1994)

Leistung Nt Tis
39 1,2643 1,2643 1,2643
ro1 1,3164 1,3164 1,3164
Je2 4519,4 0,7013 | 37,0559
D 4,6451 47878 8,8431
fe 4524,9 0,7022 37,0484
GClI, 0,0015 0,0015 2,52E-04
Ey 0,0012 0,0012 2,02E-04
Ggg{gm 9,74E-01 | 1,03E+00 | 1,00E-+00
fep=1 | 4,54E+03 | 10,7038 37,0275
GClg p=1 0,0115 0,0115 0,0066
Esp—1 0,0037 0,0036 7,66E-04
Ty Netzverfeinerung je Raumrichtung von Netz y zu Netz x
Jex Mit Netz x berechneter Wert aus der CFD
fe Abschétzung der exakten Losung
P Ordnung
GClI, Grid Convergency Index von Netz x
Ey Fehler mit Netz x bezogen auf die abgeschatzte exakte Losung
fep=1 Abschétzung der exakten Losung mit p = 1
GClIp=1 Grid Convergency Index von Netz x mit p = 1
Ey p=1 Fehler mit Netz x bezogen auf die abgeschéitzte exakte Losung mit p = 1
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D Anhang: Rotordynamik des
Prototyps

LEl4
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Abbildung D.1: 1. Biegemode der Welle

0,46927
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Abbildung D.2: 2. Biegemode der Welle
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E Anhang: Konstruktion und
experimentelle
Versuchsdurchfiihrung

Tabelle E.1: Eingesetzte Dichtungsmaterialien in der Expansionsmaschine, die mit Etha-
nol in Kontakt kommen

Material | Max. Einsatztemperatur | Prognostizierte Betriebstemperatur
FFKM 325°C 260°C
FKM 150°C 150°C
PTFE 260°C 260°C
Graphit 400°C 260°C

Tabelle E.2: Metallische Werkstoffe, die mit Ethanol in Kontakt stehen

Werkst.-Nr. Legierung Bauteil
Stahle mit hohem Chromgehalt (>16%)
1.4104 X14CrMoS17 Lagerhalter
1.4305 X8CrNiS18-9 Turbinenstator, T-Stiick
1.4542 X5CrNiCuNb16-4 Verteiler
1.4571 X6CrNiMoTil7-12-2 | Freudenbergdichtung (Gehéuse)
1.4848 GX40CrNiSi25-20 Spirale
Stahle mit niedrigem Chromgehalt (1,5%)
1.3505 100Cr6 Freudenbergdichtung (Laufkorper)
1.6582 34CrNiMo6 Welle, Wellenbahnmutter
Nichteisenmetalle
TiAl6V4Pd Turbinenrotor
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E Anhang: Konstruktion und experimentelle Versuchsdurchfiihrung

Tabelle E.3: Auslegungsrandbedingungen des Priifstands

Parameter | Einheit Wert
T ein kg s~ | 0,0132 bis 0,132
T cin °C 260
DT ein bara 1 bis 43
PT,aus bara 0,5 bis 11

Abbildung E.1: ORC-Modul des Instituts fiir Kraftwerkstechnik und Warmeiibertra-
gung der Universitdt Hannover aufserhalb des Turboladerpriifstands
(Seume et al. 2016)
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F Anhang: Korrosion von

Titanlegierungen in alkoholischen
Losungen
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Abbildung F.1: Ergebnisse eines Zugversuchs mit einer Zugprobe aus unlegiertem Titan
in alkoholischer Losung, belastet mit 80% der Streckgrenze. Auftragung
des Versagenszeitpunkts in Abhéngigkeit der Viskositit (Sedriks 1969)
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F Anhang: Korrosion von Titanlegierungen in alkoholischen Losungen
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Figure 2 — Effect of HCI and water content on time-to-failure. Figure 3 — Effect of HCI and water content on time-to-failure.

Abbildung F.2: Ergebnisse eines Zugversuchs mit einer Zugprobe aus legiertem und un-
legiertem Titan in alkoholischer Losung (Methanol), belastet mit 75%
der Streckgrenze. Auftragung des Versagenszeitpunkts in Abhéngigkeit
des Wasser- und Salzsduregehalts (Haney und Wearmouth 1969)
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Abbildung F.3: Ergebnisse eines Zugversuchs mit Zugproben aus legiertem und unle-
giertem Titan in alkoholischer Jodlosung (Methanol). Aufgetragen ist
der Versagenszeitpunkt in Abhéngigkeit des Aluminiumanteils (Sedriks
et al. 1968)
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G Anhang: Ermittlung der

Kraftstoffeinsparung
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Abbildung G.1: Turbinenkennfeld fiir die Berechnung der Treibstoffeinsparung; Turbine

BZ1, numerisch ermittelt
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G Anhang: Ermittlung der Kraftstoffeinsparung
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Abbildung G.2: Turbinenkennfeld fiir die Berechnung der Treibstoffeinsparung; Turbine
BZ3, numerisch ermittelt
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BZ2, experimentell ermittelt
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