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Chapter 1: Introduction

1. World Energy Outlook 2019: Presentation to Press (2019)
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Context

The energy world is marked by a series of deep disparities, between:
- The calm in well-supplied oil markets versus deep geopolitical tensions and uncertainties
- The need for rapid cuts in emissions, while these emissions reach historic highs

- The promise of energy for all, while 850 million people remain without access to electricity

Cost reductions & digitalisation are boosting new technologies, but they still need a helping hand from policy

More than ever, energy decision makers need to take a hard, evidence-based look at the choices ahead

The World Energy Outlook does not forecast what will happen; it explores different possible futures:

- What if the world continues on its current path, with no additional changes?
- What if we reflect today’s policy intentions and targets? This is the Stated Policies Scenario (STEPS)

- What if we meet sustainable energy goals in full? This is the Sustainable Development Scenario (SDS)
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Perspectives from energy history

Global energy demand in the Stated Policies Scenario
1919 1950 1974 2000 2018 2040
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The last century has witnessed multiple transitions to and from different fuels and technologies
The challenge today is one of scale: global energy use is ten times higher than in 1919.... and growing

IEA 2019. All rights reserved. qu



Shale can stay higher for longer

US shale oil production in the Share of "OPEC plus Russia”
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The dramatic growth of recent years in US shale is set to slow, but the resources are there to maintain high
output for many years to come. This provides a strong counterweight to efforts to “manage oil markets”

IEA 2019. All rights reserved. qu



The 20-year switch

Change in glob&haihgadnetdotriditylcorg whepticitynctives StatatbRpRORE SecéHdtio, 2018 - 2040
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When consumers needed more energy in the past, they traditionally turned to oll
In the future, they turn first to electricity — even more so in the Sustainable Development Scenario
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Natural gas turns to Asia

Growth in gas demand and supply in selected Asian markets in the Stated Policies Scenario, 2018-2040
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Developing economies in Asia account for half of global growth in gas demand, with industrial consumers
taking the largest share, and this provides the spur for almost all the growth in gas trade, led by LNG

IEA 2019. All rights reserved. qu



Africa emerges as a key driver for global energy markets

Total population by region Africa’s role in global energy growth, 2018-40
2040 Oil demand Natural gas demand Renewables generation
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With rapidly rising population and a major switch away from the traditional use of biomass, Africa
emerges as a major source of global growth for oil, natural gas and renewables

IEA 2019. All rights reserved.
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Solar is the star

Global power capacity by source in the Stated Policies Scenario
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The power mix is being re-shaped by the rise of renewables and natural gas. In 2040, renewables account
for nearly half of total electricity generation.

IEA 2019. All rights reserved. qu



Electricity moves to the heart of modern energy security

Hour-to-hour adjustments required in power systems due to variability in demand, wind and solar
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Global needs for flexibility double to 2040, but today's market designs may not bring sufficient investment
to deliver it, e.g. in power plants, networks, demand-side response and energy storage, including batteries

IEA 2019. All rights reserved. qu



Today’s coal plants leave a legacy that technology can address

Coal-fired capacity, existing and under construction: Annual CO, emissions from coal-fired power plants
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Investment in CCUS will be critical to ensure that the young coal fleet is compatible with climate targets, while
repurposing them to provide flexibility can reduce CO, and pollutant emissions, and help integrate renewables

IEA 2019. All rights reserved. qu



A carbon nevutral Europe puts offshore wind in front

Shares of electricity generation by technology in the European Union, Sustainable Development Scenario
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Offshore wind is set to become the largest source of electricity in the European Union by 2040,
complementing other renewables towards a fully decarbonised power system

IEA 2019. All rights reserved
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No single or simple solutions to reach sustainable energy goals

Energy-related CO, emissions and reductions in the Sustainable Development Scenario by source

Current Trends
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A host of policies and technologies will be needed across every sector to keep climate targets within reach,
and further technology innovation will be essential to aid the pursuit of a 1.5°C stabilisation

IEA 2019. All rights reserved. qu



Conclusions

* Energy policies are adjusting to new pressures and imperatives, but the overall response is still far from
adequate to meet the energy security and environmental threats the world now faces

* The oil & gas landscape is being profoundly reshaped by shale, ushering in a period of intense
competition among suppliers & adding impetus to the rethink of company business models & strategies

* Solar, wind, storage & digital technologies are transforming the electricity sector, but an inclusive and
deep transition also means tackling legacy issues from existing infrastructure

* Energy is vital for Africa’s development, and Africa’s energy future is increasingly influential for global
trends as it undergoes the largest urbanisation the world has ever seen

* All have a part to play, but governments must take the lead in writing the next chapter in energy history
and steering us onto a more secure and sustainable course
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Kapitel 2: Definition und Konstruktionen

Definition der thermischen Turbomaschine
Dampfanlage

Dampfturbine

Kompressor

Gasturbine und Strahltriebwerk



1  Definition der Thermischen Turbomaschinen

Thermische =
Notwendigkeit der Anwendung der Thermodynamik auf die Vorausberechnung bzw.
die meist verwendeten hohen Temperaturen, die in diesen Maschinen vorliegen.

Turbomaschinen :

(a) Rein rotierende Bewegung des Liufers oder Rotors innerhalb des feststehenden
Gehiuses mit stationirer Durchstromung gegentiber anderen Maschinen mit
vergleichsweise komplizierterer Kinematik und periodischen Zu- und Abstrémens.

(b) Verwendung des Stromungsprinzips zur Energieumsetzung, also z. B. bei der
Turbine die Umwandlung der Druckenergie des Arbeitsfluids in kinetische Energie, die
ihrerseits durch die in den Beschaufelungen durch das stromende Fluid entstehenden
Schaufelkrifte zur Leistungserzeugung an der Welle genutzt wird.

Dem gegeniiber steht das Prinzip der Kraftwirkung durch den Druck des im
Arbeitsraum zeitlich veranderlichen Volumsinhalts eingeschlossenen Gases.

(c) Bei Thermischen Turbomaschinen werden kompressible Dimpfe und Gase als
Arbeitsfluide verwendet, wihrend die hydraulischen Strémungsmaschinen mit
inkompressiblen Fliissigkeiten (oder bei Ventilatoren nur mit kleinen Druckdnderungen)
Medien arbeiten.

(d) Die Turbomaschinen werden aufgrund ihrer einfachen Kinematik ohne
translatorisch bewegte Massen mit hohen Drehzahlen und damit hoher
Leistungsdichte gebaut. Sie vermeiden durch ihr stationiires Arbeitsprinzip die
Probleme wechselnder thermischer Belastung und kénnen damit optimal den
entsprechenden Beanspruchungen angepafit werden. Nachteilig bei kieinen
Durchsatzmengen und hohen Driicken sind die beriihrungslosen Dichtungen
wegen ihrer unvermeidlichen Leckverluste, die aufgrund der hohen
Umfangsgeschwindigkeiten eingesetzt werden. Damit ist dieser Betriebsbereich
die Domiine der Kolbenverdichter, in die erst die neuere Generation von
mehrstufigen Getriebeturboverdichtern mit ihren 6l- und gasgeschmierte
Gleitringdichtungen weiter vorstofien kann.

Entwicklungsgeschichte

De Laval verwendet 1883 zum Zentrifugenantrieb erstmals eine neu entwickelte hochtourige
Gleichdruckturbine, bei der die Druckenergie des Dampfes nach konvergent-divergent
ausgebildeten Diisen als Uberschallstrahlen auf ein Umlenkgitter einer ebenso iiberkritisch
laufenden Turbinenscheibe geniitzt wurde.

Praktisch gleichzeitig baute Parsons die erste brauchbare nach dem Uberdruckprinzip
arbeitende Dampfturbine.

Die wesentlichen Berechnungsgrundlagen schuf in weiterer Folge Stodola mit seinem Werk
»Die Dampfturbine”, dessen erste Auflage 1903 erschien. Der zweiten Auflage 1904 lag bereits
das h-s Diagramm von Moillier bei.



Die schnelle Weiterentwicklung ist eng mit der raschen Entwicklung der Elektrotechnik
verkmiipft, die die Leistungsiibertragung und Verteilung der gerade in ihrer Leistungsgrofe
méchtigen Maschinen erst erméglichte.

Mit der Entwicklung der schnellen Kraftmaschinen erfolgte auch die Entwicklung der ersten
Arbeitsmaschinen, der Kreiselverdichter und Kreiselpumpen kurz nach 1900.

Eine weitere entscheidende Erfindung gelang 1901 Ch. Brown (damaliger BBC-Mitgriinder)
mit der Entwicklung des direkt mit 3000 U/min (bei 50 Hz) betreibbaren Walzenrotors.

Alle hoheren Turbomaschinendrehzahlen, die zur optimalen Auslegung z.T.erforderlich sind,
werden so sie nicht direkt mit ebenso schnelldufigen Maschinen gekuppelt werden kénnen iiber
hochtourige und in ihrer Leistung begrenzte Getriebe reduziert.

Im Jahr 1906 hatte der Frischdampfzustand 12 bar und 300°C erreicht bei einem Vakuum von
ca. 0,1 bar und der effektive Turbinenwirkungsgrad bei Einheiten iiber 1000 kW lag mit 70 %
nur geringfligig unter dem der besten Kolbendampfmaschinen.

Heute sind die Schwierigkeiten der Festigkeitsbeanspruchung bei den umlaufenden Teilen bzw.
deren Schwingungsprobleme ein limitierender Faktor der Kondensationsdampfturbine, bei der
der aus der letzten Laufradbeschaufelung ausstrémende Dampf je nach Tiefe des Vakuums im
Kondensator durch die thermodynamische festliegende GroBe des spezifischen Volumens sehr
grofBie Austrittsquerschnitte und damit sehr lange Schaufeln benotigt.

Im Betriebsbereich hoher Driicke mit entsprechend kleinen spezifischen Volumina ist dagegen
auf ausreichende Schaufelwirkungsgrade zu achten, die bei zu geringer Kanalhohe (<15mm)
durch die Zunahme der Bremswirkung der Seitenwandgrenzschichten und der anteilsmaBig immer
grofer werdenden Leckverluste der berithrungslosen Dichtungen stark zunehmen.

Die Ausfiihrung der Gehauseteile muB auBer der Festigkeitsbeanspruchung durch Druck-
differenzen bei entsprechenden Temperaturen auch Riicksicht auf deren rasche Anderung
nehmen, da sie je nach Bauweise starke Temperaturspannungen und Verformungen bei
schnellen Betriebspunkténderungen wie z.B. An- und Abfahren verursachen kénnen.
Offensichtliche Vorteile des Turbomaschinenkonzepts sind jedoch die hohe Leistungsdichten
aufgrund hoher Drehzahlen, hohe mogliche Enthalpiedifferenzen und groBe
Mengendurchsitze.
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590 1
160 \=—840
Turbiné.
|
i b
i
1
| :
i
Ansaugvolumen: ¥ = 65000 Nm*/h,
Ansaugedruck p = 0,0 ata,
Ansaugetemperatur t, = 85 °C,
Enddruck 7y = 2,6 ata,
Antriebsdrehzahl n = 5100 U/min,
AuBendurchmesser Dy = 760 mm, |
Nabendurchmesser

D; = 470 mm (1. Stufe) bls 580 mm (12. Stufe),

Rekuperationsturbine :
Eintrittsdruck » = 2,25 ata,
Eintrittstemperatur t, = 95°C,

Entspannung auf Umgebungsdruck
Leistung der Rekuperations-
turbine g = 1100 kW,

Lelstung der Dampfturbine Np = 2300 kW



s g
Ziirich)
‘Antriebsdrehzahl n verinderlich zwischen 3500

7

s

.

e e po et nstirs et S

S A A Ti AR

5
“Rred,
-
T

\.\\N.‘..;ittf\\.\&wﬁ.

3]
3
R

ey,

e

und 4000 U/min

rgung (Bauart Escher-Wyss AG,

6bis 7

Druckverh#iltnis IT = 6,

maximal 10000 kW

Abb. 867. Siebenstufiger Radialkompressor fiir die PreBluftverso:

¥, = 80000 bis 120000 m*/h; Antriebslelstung



KOMPRESSOR GASTURBINE
BRENNKAMMER

Abb. 1210

FAN  ND-KOMPRESSOR HD-TURBINE

HD-KOMPRESSOR ND-TURBINE
FAN=TURBINE

Abb.1.2.11

GETRIEBE

PROP . NABE

PROPELLER

guiliiil

Iy

Abb.12.12

¢

Geschlossene Gasturbine

RAUCHGAS

BRENNSTOFF

AAAAA LUFT
MM
AN AN
M MV
KUHLER NUTZKUHLER FUR FERNWARME

Abb.1.2.13

SCHNELLSCHLUBVENTIL

FILTER }/
ABHITZEKESSEL
ANLAGE

ABGASTURBINE

Abb.1.2.14

MOTOR

FREIKOLBENVERDICHTER

Abb.1.2.15

|
’/,/’

~

ABGASTURBINE

TURBOLADER



N

TU
\ ﬂ Grazm

Graz University of Technology

Institute for . .
Thermal Turbomaschinery Graz University of Technology
and Machine Dynamics Erzherzog-Johann-University

Design of Thermal Turbomachinery - |

Lecture at the
Department of Aerospace Engineering
Middle East Technical University
Ankara, April 2008

Wolfgang Sanz
Institute for Thermal Turbomachinery and Machine Dynamics
Graz University of Technology
Austria

>2>MIDDLE EAST TECHNICAL UNIVERSITY

Steam turbine design Rty

Graz University of Technol

et

20/25 MW Extraction-Condensation turbine, live steam 70 bar, 525°C, extraction pressure 2,6 bar,
Condensation pressure 0,032 bar

Source: Dietzel Dampfturbinen STM 7, S. 45




Steam turbine design

Ty

Graz University of Technol
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Source: Dietzel Dampfturbinen STM 7, S. 45
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Steam turbine design Ty

Graz University of Technol

Control valves

2 n/n w5 B n B W N
Shaft rotating device
Pipe for leakage flow i %
from labyrinth seals | ) H
P
Thermo-elastic H ‘

support of stator e

| i
casing

4 g e T =
m \ﬂ ok ,“ I “’ | e

0 T 1N (7]
Curtis stage/~

(control stage) l ‘
i ]

Live steam supply

|
N

1

1 s
34 5 6 7 8 50 "o on W BB 17 8 90

Source: Dietzel Dampfturbinen STM 7, S. 45

Siemens N-class steam turbine ?IUJ

Siemens N-type turbines are
used for normal to medium live
steam conditions (100 bars,
500 °C). This type of turbine
has a reaction-type design that
has proven itself many times
over. N-type turbines can be
either condensing or
backpressure machines. The
standard configuration allows
up to two controlled extractions
and/or several uncontrolled
extraction points.

Source: Si
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Source: GE Steam turbines for STAG Combined Cycle PPIt GER3582e.pdf
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Steam turbine in a nuclear plant ﬂl’u

Graz University of Technolog]

1200 MW turbo set with 6-flow condensation turbine

Source: Siemens

Graz University of Technol

Voitsberg Steam Power Plant ﬁ-!lsj




Exhaust
gas

50 — 70 % of turbine power

Turbine

Compressor

Pressure ratio: usually about 15, but up to 40 and more
Turbine inlet temperature (TIT): 900° - 1700°C
Turbine exit temperature (TET): 400° - 600°C

Power: 100 kW — 300 MW

Source: Heitmeir LN TU Graz

Power shaft

to generator




Stationary Gas Turbine
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Graz University of Technolog]

Source: Siemens
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Stationary Gas Turbine
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Graz University of Technol




Super PLUS steam injection
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Kapitel 3: Auslegung von Turbomaschinen

Was ist eine Turbomaschinenstufe?

Aktion- vs. Reaktionsstufe und h-s-Diagramm
Eindimensionale Auslegung

Umfangsarbeit

Kennwerte der Stufe, Reaktionsgrad

Dreidimensionale Schaufelgeometrie
Dampfturbinen-Beschaufelungen mit variablem Reaktionsgrad
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From Thermodynamic Layout to a Turbine Cascade FIUJ

Steam cycle with back-pressure turbine (simplified):

6.11 | 3362.5 6.11 | 3362.5
70 480 70 480

Power 3.13 MW
Efficiency 16.83 %
@ T Turbine Dh_is 669.68 kJ/kg
6.11 | 626.64 6.11 614.6
82 147.58 4.499 145.9

masslkg/s] | hlkJ/kg]
plbar] t°C]




Velocity Triangles of a Turbine Stage Y|

Graz University of Technol

pressure
pressure

Impulse stage Reaction stage

Source: Jericha LN TU Graz

Velocity Triangle Ty

Graz University of Technol

Cyt Cyz (negativ)

c=w+u

Source: Traupel




Impulse Stage vs. Reaction Stage

Source: Jericha LN TU Graz
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Impulse Stage
- Higher turning, thus lower efficiency
- Higher enthalpy drop

- Smaller leakage loss
(sealing at smaller radius)

- Smaller axial thrust

- Rotor pressure difference small
so partial admission possible

- Lower enthalpy drop

- Higher leakage loss

- Higher axial thrust, thus

"// RN
/ r\\\\\\\“.
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Reaction Stage
- Better stator and rotor efficiency

- only full admission

thrust balancing necessary

h-s-Diagram of a Turbine Stage

Source: Jericha LN TU Graz
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Stator Layout Ty

Graz University of Technol
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the absolute velocity c, at stator exit can be obtained

Using the continuity at stator exit the axial velocity
component and thus the stator exit angle are obtained

Source: Jericha LN TU Graz
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Rotor Layout FIUJ
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for the isentropic expansion:*
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with a rotor efficiency n*
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the relative velocity w, at rotor exit can be obtained

Using the continuity at rotor exit the axial velocity
component and thus the flow angle are obtained

Source: Jericha LN TU Graz




Specific Stage Work (Euler Equation)
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Graz University of Technol
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Axial flow at constant radius: L, = u Ac,

High circumferential speed (large diameter, high rotational
speed) leads to high specific work!!!

Source: Jericha LN TU Graz

Layout for a compressor stage

Axial compressor
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Layout for a compressor stage

Radial compressor

Gy

Abb.255a

Source: Jericha LN TU Graz

Efficiency Definition FIU:]

Circumferential Efficiency, valid at mid section:

Circumferential efficiency without exit loss:

L
flo 5 =—erly—rp

& - F
AhS + 2
Circumferential efficiency with exit loss:
x _ L
Ty = =g
abs + &
Isentropic circumferential efficiency:
4h

Tlsu =Ah5

Source: Jericha LN TU Graz




Inner Efficiency Ty
Innerwork:  L; =L, -TAL =L, - AL, - ALy -ALg - ALy
with
AL,  Stator leakage loss
AL;; Rotor leakage loss
AI-R Wheel friction
A‘{‘V Ventilation loss
- . . L
Inner efficiency without exit loss: W= B2 B
Ahg + _92_‘.
Inner efficiency with exit loss: M= Li =3
Ahs + —éﬂ-
Isentropic inner efficiency: i g Ah Ab; = Ah S AL
Ahg
Source: Jericha LN TU Graz
Total Efficiency ﬂ'EU:]
n=n;1;,"Mn
1= Total efficiency
n = Inner efficiency considering all stage losses
n = Volumetric efficiency considering leakage losses of shaft
., = Mechanical efficiency considering bearing friction, ...
Source: Bohl, Stromungsmaschinen 1, Seite 23




Dimensionless Stage Parameters

Ty

Graz University of Technol

V.
R T

th. A

myv: Wo o .
= L2 :-Jg-sfnﬁz
2

Flow Coefficient is a dimensionless volume flow:

Load Coefficient is a dimensionless enthalpy drop:

- 4hs Inusa: (= 2
b= w72 )
¢ = Eeclive, < mie) c,=c
Ty M 2 Gy 1702
1124
UT = UZ =y q} = Ef“’-
Source: Jericha LN TU Graz
Degree of Reaction F'EUJ
Definition:

Isentropic enthalpy drop in rotor

r= hw iz ] Y N
Isentropic stage enthalpy drop f N
o T ﬁL
Ak T S
r = <
Ahs T‘n l_%;;; % hy
a2 2 2 LA,
plaf L M e g L
roa 2 N ta ih wy L
¢
Kinematic degree of reaction: g
Caxr = Cq u=u,
.“l = 1]" =?
My M2 Ly, G2
= _( u u )=1 u u Wy oo
kin ~ 2 gl B BT

Source: Jericha LN TU Graz




Dimensionless Parameters and the Velocity Triangle

Ty

Graz University of Technolog]

Abb. 2.5

Source: Jericha LN TU Graz

r=0.5

Abb. 2.5.2

MNeu =1

Source: Traupel 1 STM 140
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Compressor Cascade ﬂ'!U

Graz University of Technol

Laufrad

Leitrad

Abb. 4.2.2  Arbeitsweise einer Axialverdichterstufe.

Source: Traupel 1 STM 140

Compressors of different degree of reactiormlé;%l

ARy A
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t
2 & P - \ \ < 2
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Abb. 4.2.3 Axialverdichterschaufel hied Reakti ades.

Source: Traupel 1 STM 140




From Thermodynamic Layout to a Turbine Cascade "RBTY)]

Graz Universi of Technol

What is needed to design a stage?
- Stage enthalpy drop

* Rotational speed

* Mean diameter

» Degree of reaction

« Stator and Rotor efficiency

6.11 | 3362.5 6.11 | 33625
70 480 70 480
Power 3.13 Mw
Efficiency 16.83 %
Turbine Dh_is 669.68 kJ/kg

masslkg/s]| hlkJ/kg]

T T
pbar] | t°C] 611  626.64 611 6146
82 14758 4499 1459

4

Layout of a Stage Group ﬂl'u

u=0R =Dnn/60

2

i - . B
sina D @ (axial outflow) =% @ = fqnql

Generally: ¢ = f.fana ith  f="4(-r)

Limit for short blades: @ =%, 0/ = 10
Limit for long blades: @ = %5 ,on=3

60V (D/1)

nm f tano

=0(1+—=— - -
D, = 0t ‘ D, =0(1- )

.. mean diameter n ... rotational speed [rpm] u ... circumferential velocity
.. volume flow a ... nozzle angle | ... blade length
D;, ... inner/outer diameter

<0




Number of Stages ﬂl’U

2

u
Isentropic stage enthalpy drop: hst =y —
2
hr'- + h
{1 St
Stage number z: Z-—i——é——-—z = AhTer’Hurbine

By varying the parameters r, y, a, D/l and n for the first and last
stage of a stage group feasible dimensions and stage number
can be found!

Control stage:
20 % of turbine
enthalpy drop

13 reaction stages:
Ah_is = 536 kJ/kg
V, =0.426 m%/s
V,=2.75mds

C—> Excel

Assumption of stator and rotor efficiency then allows the layout
of the velocity triangles!

Cyuz (negativ)

Source: Jericha LN TU Graz

Layout of reaction stages ﬂl'u




Three-dimensional Blade Design

Until now the blade geometry was determined only for a
representative mid section.

But there are differences along the blade height:
* The circumferential velocities vary along the blade height.

* The radial balance between centrifugal and pressure forces
leads to a radial pressure distribution.

This leads to different velocity triangles along the blade height
and thus a twist of the 3D blade is necessary (except for very
small D/I ratios)

Constant Nozzle Angle Design

< |

3. The constant specific
work at all radii gives the
relative outlet velocities!

4. u gives the absolute
outlet velocities!

T

-

2. Circumferential
velocity u gives the
relative inlet velocities!

‘ e

Starting point is the velocity triangle at mid section:

Only rotor blade is
twisted!

I~The same exit angle and
thus the same blade
geometry for all
sections!

radial sections!

1. The cosa law gives the
absolute velocity c for all




.
\ Constant Nozzle Angle Design Ty
VELOCITY DECREASES
PRESSURE INCREASES
. .
s oot
=N
| |f \ | Prmurg and
Velocity =mmm —— | | \ ! uﬂim
] ] on entering
Static ] 1 1 exhaust
pressure I \ I System
NOZZLE BLADE
Kinematic degree
s01 of reaction
> aa—
o 07 .,
E |
3 |
o 15
it v
P Canil
£ 05 m
[
Q. 10
7]
Mass flow
out mid in
20 @0 50 a0 a1 = =
Stator enthalpy drop
Source: Jericha LN TU Graz

3D Flow through a Turbine Cascade FIUJ

Turbine cascade with
cylindrical blades

Inlet flow

Outlet flow
Stream lines at

different radial

Mid section positions

Hub section Tip section

3D flow through a steady turbine cascade (Stator), Gallus (1977)

Source: Gallus LN RWTH Aachen




Secondary Flows

Ty

Graz University of Technolog]

Secondary flow with tip leakage vortex

Separating surface

Passage vortex (casing) Tip leakage vortex
Inlet flow

Casing Wall

Suction side leg of the Passage vortex (hub)
horse-shoe vortex

Secondary flow in turbines

Trailing edge

Suction side

nach Kawai, 1989

Hp ...

Pressure side leg of the Hs ... Suction side leg of the
horse-shoe vortex horse-shoe vortex

Modern 3D Blade geometry

I Graz!
Graz University of Technols

(a) (b)
1

2\
\

\J

\

M

]

Source: Fig. 6.1 STM 152 Japikse Introduction into Turbomachinery

Where do the highest secondary losses occur?

()

f

Figure 6.11. Section stacking: (a) radial stack (b) and (c) 3D stacks.
Stacking of two-dimensional sections along radius




Die Liberalisierung des Energiemarktes
und die damit verbundene Notwendig-
keit, elektrische Energie maglichst preis-
giinstig zur Verfiigung zu stellen, hat die
Forderung nach hohen Wirkungsgraden
von Dampfturbinen in den letzten Jahren
weiter verschirft. Es werden daher kon-
tinuierlich Anstrengungen untemom-
men, alle strémungsfiihrenden Teile ei-

ner Dampfturbine zu verbessern. Das
Hauptaugenmerk gilt dabei der Beschau-
felung. Mit einer neu entwickelten Be-
schaufelung, die sich durch einen fiir je-
de Stufe individuell optimierten Reak-
tionsgrad auszeichnet, [&Bt sich der Wir-
kungsgrad von Hoch- und Mitteldruck-
teilturbinen weiter steigern. In diesem
Aufsatz wird zunéchst der Auslegungs-

prozeB fiir diese neue Beschaufelung
skizziert. AnschlieBend werden die Ver-
lustmechanismen in Dampfturbinenstu-
fen betrachtet und die physikalischen
Mechanismen, die zu einer variablen Re-
aktionsgradverteilung und dem damit
verbundenen Wirkungsgradgewinn fiih-
ren, erldutert.

Dampfturbinen-Beschaufelungen
mit variablem Reaktionsgrad

Ingo Stephan, Ralf M. Bell, Ulrich Capelle, Mathias Deckers, Joachim Schnaus und Volker Simon

Wéhrend in Dampfturbinen frii-
her  iiberwiegend  zylindrische
Schaufeln  eingesetzt  wurden,
zeichnet sich heute eine Beschau-
felung fiir hohe Wirkungsgrade in
allen Teilturbinen durch eine drei-
dimensionale Blattgestalt aus. In
den letzten Stufen von Hoch-, Mit-
tel- und Niederdruckturbinen wer-
den schon seit Jahren verwundene
Schaufeln eingesetzt, um dem
raumlichen Charakter der Strémung
Rechnung zu tragen [1]. Speziell
fiir die ersten Stufen von Hoch-
und Mitteldruckturbinen wurde die
3DS®-Beschaufelung  entwickelt
[2]. Diese Beschaufelung ist durch
eine Biegung des Schaufelblattes
in  Umfangsrichtung charakteri-
siert, die zu einer Verminderung
der Sekundarverluste fiihrt. Diese
Entwicklung wurde ermdglicht
durch die Verfiigbarkeit moderner
Verfahren zur Berechnung dreidi-
mensionaler  reibungsbehafteter
Strdmungen sowie durch Werkzeug-
maschinen zur wirtschaftlichen
Herstellung dreidimensional gestal-
teter Schaufeln. Durch die neuen
Berechnungs- und Fertigungsver-
fahren ist es nun méglich, sich von
der traditionellen Aufteilung der
Dampfturbinenbauarten in Uber-
druck- und Gleichdruckturbinen zu
lésen und Beschaufelungen mit ei-
nem variablem Reaktionsgrad her-
zustellen.

Wir haben daher eine neue Be-
schaufelung entwickelt, bei der ne-
ben der dreidimensionalen Blatt-
gestalt auch der Reaktionsgrad fiir
jede Stufe individuell festgelegt
wird [3]. Durch die zusdtzlich ge-
wonnenen Freiheitsgrade aRt sich
der Wirkungsgrad dreidimensional
gestalteter Schaufeln noch weiter
steigern. Bei der Entwicklung der
neuen 3DV™-Beschaufelung stan-

den folgende Ziele im Vordergrund:
- Steigerung des Wirkungsgrades,
- Beschleunigung des  Ausle-
gungs-, Konstruktions- und Fer-
tigungsprozesses,
- Verbesserung der Produkt- und
ProzeRqualitat und
- gleichbleibend hohe Betriebs-
sicherheit und Verfiigharkeit.
Die Steigerung des Wirkungsgrades
wird durch neue und weiterentwik-
kelte Profil- und Schaufelformen
und eine numerisch optimierte Be-
schaufelungsauslegung erzielt. Da-
zu wurde ein Stufenauslegungspro-
gramm mit einem kommerziellen
numerischen  Optimierungsalgo-
rithmus gekoppelt. Innerhalb des
Stufenauslegungsprogrammes wer-
den alle thermodynamischen, aero-
dynamischen, mechanischen und
konstruktiven GréRen fiir jede Stu-
fe innerhalb des Schaufelkanals be-
rechnet. Zielfunktion der Optimie-
rung ist der Wirkungsgrad einer
Teilturbine, und als Optimierungs-
variablen dienen Stufengefille, Re-
aktionsgrad, innerer Durchmesser
des Stromungskanals, Schaufelh@-
hen sowie Sehnenldngen und Tei-
lungsverhdltnisse der Schaufel-
krdnze. Restriktionen kdnnen unter
anderem fiir Stromungswinkel, Fe-
stigkeit, Bauldnge und Axialschub
formuliert werden. Die Optimie-
rungsroutine beruht auf einer Gra-
dientenmethode und erfordert da-
her unbedingt die Stetigkeit von
Zielfunktion und Nebenbedingun-
gen. Da dem Optimierungsalgorith-
mus auch numerisch bedingte Run-
dungsfehler als Unstetigkeiten er-
scheinen, muBte das bestehende
Stufenauslegungsverfahren  voll-
standig lberarbeitet und sorgfiltig
neu programmiert werden.
Diese Miihe ist unbedingt not-
wendig, zahlt sich aber vielfach

aus: Der Stufenoptimierungsalgo-
rithmus ist nicht nur duRerst sta-
bil, sondern auch erstaunlich
schnell und findet zielstrebig das
globale Wirkungsgradmaximum un-
ter Einhaltung aller mechanischer
und konstruktiver Randbedingun-
gen ohne sich in lokalen Maxima zu
verlieren. Die Neuorganisation der
Programme erlaubt es, auch zu-
kiinftig weitere Nebenbedingungen
rasch einzufiigen, falls dies not-
wendig sein sollte. AuRerdem kén-
nen nicht nur die neu entwickelten
3DV-Profile sondern auch beliebige
Standardprofile abgebildet werden.
Damit ist es maglich, jederzeit
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Dampfturbinen-
Beschaufelungen mit
variablem Reaktionsgrad

neue Erkenntnisse und neue Profil-
geometrien problemlos und schnell
zu integrieren.

Die mit der Optimierung erzeug-
ten geometrischen Daten werden
an ein parametrisiertes 3D-CAD-Sy-
stem weitergegeben. Eine manuelle
Dateniibertragung ist dabei nicht
notwendig. Das CAD-System er-
stellt automatisch alle notwendi-
gen Bauteilmodelle und Zeichnun-
gen, wie zum Beispiel Schaufel-
und Nutenpldne sowie Schaufel-
und Rohteilzeichnungen, und leitet
diese aus. Ein manueller Eingriff ist
auch hier nicht notwendig. Die
Zeichnungen dienen vorwiegend
der visuellen Kontrolle, wahrend
die NC-Programme fiir die Werk-
zeugmaschinen direkt {iber Dateien
gespeist werden, die ebenfalls aus
dem CAD-System ausgeleitet wer-
den. Die CAE-CAD-CAM ProzeRkette
wurde also konsequent neu geord-
net und alle Berechnungs- und
Konstruktionsrichtlinien in die
Auslegungsprogramme integriert.
Diese durchgdngige ProzeRkette
garantiert eine schnelle und quali-
tatsgerechte Berechnung, Kon-
struktion und Fertigung [4]. Sie er-
moglicht es, eine vollstandig drei-
dimensional gestaltete Beschaufe-
lung mit maximalem Wirkungsgrad
innerhalb von kiirzester Zeit
kundenindividuell herzustellen. Die
Anwendung des numerischen Opti-
mierungsalgorithmus dient also so-
wohl der Wirkungsgradsteigerung
als auch der Beschleunigung der
ProzeRkette. Um hohe Betriebs-
sicherheit und Verfiigbarkeit zu ge-
wahrleisten, wurde bei der 3DV-Be-
schaufelung auf bewdhrte Kon-
struktionssystematiken fiir Schau-
felfuR und -kopf zuriickgegriffen
und lediglich die Profil- und Blatt-
gestalt modifiziert; auf neue Kon-
struktionselemente wurde vollkom-
men verzichtet.

In diesem Beitrag werden die
physikalischen Mechanismen, die
zu einer variablen Reaktionsgrad-
verteilung und zu einem Wirkungs-
gradgewinn fiihren, analysiert. Da-
zu werden zundchst noch einmal
die wichtigsten Verlustmechanis-
men in Dampfturbinenstufen be-
trachtet und anschlieRend anhand
eines Beispieles die Reduzierung
dieser Verluste bei einer numerisch

60 BWK 8d. 50 (1998), Nr. 5/6 - Mai/luni

optimierten
aufgezeigt.

3DV-Beschaufelung

Verluste innerhalb einer Stufe

Der Wirkungsgrad der Beschau-
felung wird hauptsachlich durch
Profil-, Sekundar- und Spaltver-
luste bestimmt. Der Profilverlust
beschreibt die durch Reibung an
der Profiloberfléche verursachten
Verluste, wie sie zum Beispiel in ei-
nem ebenen Gitterwindkanal ge-
messen werden kdnnen. Diese Ver-
luste lassen sich zwar durch eine
geschickte Profilgestaltung (Na-
senradius, Austrittskante, Saugsei-
tenkriimmung etc.) verringern, sie
nehmen jedoch generell mit stei-
gender Strémungsumlenkung auf-
grund der hdheren aerodynami-
schen Belastung und mit einer Ver-
ringerung des Teilungsverhaltnis-
ses aufgrund der dann gréReren
benetzten Flache zu. Bei ldngeren
zylindrischen Schaufeln fiihrt eine
Fehlanstromung des Profils Gber
der Schaufelhdhe ebenfalls zu einer
Zunahme der Verluste, die jedoch
durch eine geeignete Schaufelver-
windung vermieden werden kann.

Die Sekundar- oder Randverluste
beschreiben all jene Verlustanteile,
die durch Energiedissipation in den
Grenzschichten der inneren und adu-
Reren Begrenzung des Strdmungs-
kanals auftreten. Der durch die
Hauptstromung aufgepragte Quer-
druckgradient  zwischen  Profil-
druck- und Saugseite fiihrt zu Se-
kundarstromungen innerhalb der
Wandgrenzschichten, die sich zu
Wirbeln mit starker Energiedissipa-
tion aufrollen. Die Stérke der Se-
kundarstromung und der Wirbelbil-
dung nimmt mit steigendem Quer-
druckgradienten, das heillt mit
steigender aerodynamischer Bela-
stung durch groRere Umlenkung
oder groReres Teilungsverhaltnis,
zu. Die Verluste verringern sich,
wenn die Stromung durch das
Schaufelgitter starker beschleunigt
wird, weil dann die Seitenwand-
grenzschichten diinner werden und
die Sekundéarstrémung einen gerin-
geren Teil der gesunden Kernstrd-
mung beeinfluft. Sie nehmen
ebenfalls ab, wenn der Wandein-
fluR geringer wird, also bei zuneh-

mendem Schaufelhéhenverhiltnis
(Verhdltnis von Schaufelhdhe zu
Sehnenlénge). Besonders wichtig
ist jedoch, daR sowohl die Profil-
als auch die Sekundarverluste mit
abnehmender Dampfgeschwindig-
keit abnehmen.

Da die Laufschaufeln aufgrund
der Fliehkrdfte hgher beansprucht
sind als die Leitschaufeln, sind sie
bei der Dimensionierung der Schau-
felhohe und des Kanaldurchmessers
fiihrend. Durch eine Absenkung der
Reaktion werden die Laufschaufeln
entlastet und kdnnen mit geringe-
rer Sehnenldnge und groRerer
Schaufelhéhe ausgelegt werden.
Durch eine von 50 % abweichende
Reaktion erhdhen sich zwar sowohl
Profil- als auch Sekundirverluste,
durch das giinstigere Schaufelhd-
henverhéltnis und die bei gréReren
Schaufelhhen  geringeren  Ge-
schwindigkeiten wird dieser Effekt
aber unter Umstdnden iiberkom-
pensiert. Voraussetzung ist aller-
dings, daR die Profile mit einem fiir
ihre jeweilige Umlenkaufgabe vor-
teilhaften Widerstandsmoment
ausgestattet sind. Diese Effekte
werden auch durch die Gittertei-
lung beeinfluRt: Eine geringe Reak-
tion fiihrt zu einer kleineren Gitter-
teilung des Laufrades und ist daher
sowohl in bezug auf die mechani-
sche Festigkeit als auch auf die Se-
kundarverluste giinstig; im Leitrad
kehren sich diese Tendenzen aller-
dings gerade um.

Der Spaltverlust ist proportional
zur Wurzel der Druckdifferenz iiber
einen Schaufelkranz. Eine Absen-
kung der Reaktion wirkt sich damit
in Grenzen vorteilhaft auf die
Spaltverluste aus. Die unterschied-
lichen Dichtungsdurchmesser zwi-
schen Leit- und Laufradabdichtung
verstarken diesen Vorteil selbst bei
Trommelbauweise. Neben den gera-
de genannten Verlusten muB ins-
besondere noch der Verlust durch
die nicht mehr genutzte kinetische
Energie am Austritt einer Beschau-
felung beriicksichtigt werden. Die-
ser Verlust kann durch drallfreien
Austritt und vor allem durch eine
geringe  Austrittsgeschwindigkeit
verringert werden.

Durch diese Betrachtungen wird
deutlich, daR bei der aerodynami-
schen Auslegung einer Beschaufe-




lung sehr viele oft gegenldufige
Aspekte beriicksichtigt werden
miissen. Diese Aufgabe wird noch
erheblich erschwert durch die zahl-
reichen Einschrdnkungen aufgrund
konstruktiver und mechanischer
Zwdnge. In der Vergangenheit war
es daher iblich, durch feste Aus-
legungsregeln die Komplexitit des
Problems zu verringern. Zu diesen
Regeln gehdrt unter anderem die
Wahl eines fiir alle Stufen gleichen
Reaktionsgrades und damit einher-
gehend auch einer anndhernd glei-
chen Druckzahl. Fiir diese Parame-
terkombination wurde das Stufen-
design dann aerodynamisch opti-
miert. Nur wenn mechanische oder
konstruktive Zwénge eine solche
Ausfiihrung nicht erlaubten, wurde
davon abgewichen.

Wirmeriickgewinn innerhalb
einer Stufengruppe

Zur Erreichung eines maximalen
Wirkungsgrades in der Turbine ist
jedoch nicht allein die Kenntnis
der lokalen Verlustentwicklung in-
nerhalb einer Stufe ausreichend.
Der bei mehrstufiger Entspannung
auftretende Warmeriickgewinn muR
ebenfalls bei der Aufteilung des
Gesamtgefilles innerhalb einer
Stufengruppe beriicksichtigt wer-
den. Wahrend in inkompressibler,
verlustbehafteter Strémung die
mechanische Verlustenergie, die in
Warme dissipiert wurde, verloren
ist und nicht mehr in mechanische
Energie umgewandelt werden kann,
ist in kompressibler Strémung ein
Teil der in Warme dissipierten Ener-
gie noch nutzbar und kann bei der
weiteren Expansion als Arbeit ab-
gegeben werden. Dieser Wirme-
riickgewinn ist eine Folge der di-
vergierenden Isobaren in einem
Enthalpie-Entropie-Diagramm und
dulert sich bei einer verlustbehaf-
teten Expansion in den vorderen
Stufen einer Beschaufelung in ei-
ner Zunahme des in den folgenden
Stufen zur Verfiigung stehenden
isentropen Gefilles.

Dieser Sachverhalt ist in Bild 1
skizziert. Der bei der Entspannung
von einem Zustand 1 auf einen Zu-
stand 2 auftretende lokale Verlust
ist nach dem Hauptsatz der Ther-

modynamik durch Ahy=T,-As ge-
geben, wobei T, die Temperatur bei
isentroper Entspannung im Zustand
2 und As die Entropiezunahme in-
folge der lokalen irreversiblen Ver-
luste ist. Durch die Divergenz der
Isobaren hat sich aber das in den
weiteren Stufen zur Verfiigung ste-
hende isentrope Gefdlle um den
Betrag Ahs* = (T,-Ty)As vergroRert,
wobei T, die Temperatur am Ende
der gesamten Expansion ist. Der fiir
die gesamte Expansion resultieren-
de Arbeitsverlust Ahy ist daher der
um den Zuwachs im isentropen Ge-
fille verminderte lokale Verlust,
Ahg = Ahy-Ahs™ = T,- As. Da der re-
sultierende Arbeitsverlust um den
Faktor Ty/T, kleiner ist als der loka-
le Verlust, wirken sich Verluste am
Anfang einer Expansion oft nur
sehr wenig auf den Wirkungsgrad
der gesamten Expansion aus [5].
Das heilt aber auch, daR eine Stei-
gerung des Stufenwirkungsgrades
mit zunehmender Expansion immer
gewinnbringender wird. Zu den
gleichen Folgerungen wird man
auch gefiihrt, wenn man statt des
Enthalpieverlustes den durch die
lokalen Verluste hervorgerufenen
Entropiezuwachs betrachtet.

Es ist ndmlich As = (1-ny)/ny -
c;2/(2T,), wobei ng der Wirkungs-
grad in einem Schaufelkranz und c,
die (relative) Geschwindigkeit hin-
ter diesem Kranz ist. Das heifit,
dal der lokale Entropiezuwachs
(gleiche Kranzwirkungsgrade und
gleiche Geschwindigkeiten voraus-
gesetzt) um so groRer ist, je gerin-
ger das Temperaturniveau ist, bei
dem die Verluste auftreten. Mit an-
deren Worten: Ein Verlust zu Be-

Dampfturbinen-
Beschaufelungen mit
variablem Reaktionsgrad
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Bild 1 | Entspannungsverlauf in einem h,s-Diagramm zur Erlduterung
des Warmeriickgewinnes.

ginn der Expansion ist weniger
schédlich als ein Verlust gleicher
Hohe am Ende der Expansion.
Offensichtlich lassen sich diese
Effekte, die bei mehrstufiger Ent-
spannung sehr bedeutend sind, mit
der oben beschriebenen klassi-
schen Stufen- und Beschaufelungs-
auslequng nicht oder nur sehr un-
zureichend beriicksichtigen. Das
liegt einerseits daran, dal® die Zu-
sammenhdnge zwischen den ver-
schiedenen  Verlustmechanismen
sehr komplex und die Gestaltungs-
moglichkeiten  darliber  hinaus
durch mechanische und konstrukti-
ve Einschrankungen begrenzt sind.
Andererseits ist die Betrachtung ei-
ner einzelnen Stufe an sich nicht
ausreichend, sondern es muR die
gesamte Beschaufelung und das
Zusammenwirken der einzelnen
Stufen betrachtet werden. Eine
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Bild 2 | Druckzahlverlauf
iiber der normierten Be-
schaufelungslange fiir ei-
ne klassische Uberdruck-
und eine 3DV-Beschaufe-
lung.

i Kraﬂwérﬁskfﬁpﬁﬁeﬁf'_




Bild 3 l| Reaktionsgrad-
verlauf iiber der normier-
ten Beschaufelungsldnge
fiir eine klassische Uber-
druck- und eine 3DV-Be-
schaufelung.

Bild 4 | Verlustanteile in-
nerhalb der Stufen iiber
der normierten Beschau-
felungslange fiir eine
klassische Uberdruck-
und eine 3DV-Beschaufe-
lung.

Bild 5 | Resultierender
Arbeitsverlust iiber der
normierten Beschaufe-
lungslénge fiir eine kias-
sische Uberdruck- und ei-
ne 3DV-Beschaufelung.

Dampfturbinen-
Beschaufelungen mit
variablem Reaktionsgrad
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Wirkungsgraderhdhung in den hin-
teren Stufen durch eine Absenkung
des Stufengefdlles muR zum Bei-
spiel durch eine Zunahme des Ge-
filles in einer anderen Stufe kom-
pensiert werden. In Anbetracht der
zahlreichen Einschrankungen ist
eine solche Aufgabe manuell nicht
befriedigend lGsbar. Der verwende-
te Optimierungsalgorithmus ist da-
gegen durchaus in der Lage, alle
beschriebenen Mechanismen zu be-
riicksichtigen und in kiirzester Zeit

Normierter Arbeitsverlust
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-~
-

-
-
-
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ein Wirkungsgradoptimum unter
den gegebenen Einschrankungen
zu finden.

3DV™-Beschaufelung fiir eine
HD-Teilturbine

Diese Uberlegungen sollen im
folgenden durch den Vergleich zwi-
schen einer klassischen Uberdruck-
beschaufelung und einer numerisch
optimierten 3DV-Beschaufelung fiir
die Hochdruckteilturbine eines
550 MW Kraftwerkes verdeutlicht
werden. Weitere Beispiele sind in
[6] angegeben. Die Uberdruckbe-
schaufelung wurde mit einem Stan-
dardprofil ausgelegt und weist in
jeder Stufe die gleiche Druckzahl
und einen konstanten mittleren
Reaktionsgrad von 50 % auf. Dem-
gegeniiber ist die 3DV-Beschaufe-
lung durch eine variable Druckzahl-
und Reaktionsgradverteilung ge-
kennzeichnet, bei der die Schaufel-
profile fiir Leit- und Laufrad einer
jeden Stufe individuell diesen Ver-
teilungen angepaft wurden. Ent-

gegen der Auslegung mit Standard-
profilen weist also jeder Schaufel-
kranz der 3DV-Beschaufelung ein
anderes Schaufelprofil mit fiir den
jeweiligen Einsatzbereich giinstig-
sten aerodynamischen und mecha-
nischen Eigenschaften auf. Der in-
nere Beschaufelungsdurchmesser,
die axiale Baulinge sowie die Stu-
fenzahl sind fiir beide Auslegungen
identisch. Schaufelhéhe und Seh-
nenldnge wurden jedoch in beiden
Fillen jeweils so optimiert, daR
sich ein maximaler Wirkungsgrad
unter Einhaltung aller mechani-
scher und konstruktiver Einschrén-
kungen ergibt.

In den Bildern 2 und 3 sind die
Druckzahl- und Reaktionsgradver-
ldufe fiir beide Beschaufelungen
dargestellt. In den ersten und letz-
ten Stufen sind sowohl Druckzahl
als auch Reaktionsgrad bei der
3DV-Beschaufelung geringer als bei
der klassischen Uberdruckbeschau-
felung, im mittleren Expansions-
bereich ist die Druckzahl etwas
groBer. In den ersten Stufen ist die
zuldssige  Schaufelbeanspruchung
aufgrund der hohen Temperaturen
sehr gering. Die Absenkung der
Druckzahl in diesem Bereich fiihrt
zu einer geringeren aerodynami-
schen und mechanischen Bela-
stung der Schaufeln und erlaubt
somit grofere Schaufelhghen und
geringere Sehnenldngen. Die sich
daraus ergebenden geringeren Ge-
schwindigkeiten und das giinstige-
re Schaufelhhenverhiltnis fiihren
zu einer Verringerung der Randver-
luste und damit zu einer Wirkungs-
gradsteigerung. Die gleichzeitige
Absenkung des Reaktionsgrades
entlastet ebenfalls die Laufschau-
feln und unterstiitzt diesen Effekt.

Die Absenkung von Druckzahl
und Reaktionsgrad in den letzten
Stufen hat zwei Ursachen. Zum ei-
nen zeigt sich die Auswirkung des
Warmeriickgewinns bei einer mehr-
stufigen Entspannung. Die in den
letzten Stufen hervorgerufenen
Verluste wirken sich unmittelbar
auf den Gesamtwirkungsgrad aus
und konnen nicht durch den War-
meriickgewinn in weiteren Stufen
kompensiert werden. Daher miissen
die letzten Stufen so verlustarm
wie méglich ausgefiihrt werden.
Die Druckzahlabsenkung ist mit ei-




ner Verringerung der Strémungs-
geschwindigkeit und -umlenkung
in der Stufe verbunden und fiihrt
daher zu einer deutlichen Ver-
lustreduzierung. Zum anderen kann
der AuslaRverlust durch eine Redu-
zierung der kinetischen Energie
und somit der Austrittsgeschwin-
digkeit der letzten Stufe vermin-
dert werden. Auch in diesem Fall
ldRt sich die mechanische Bela-
stung insbesondere der Laufschau-
feln durch eine Absenkung von
Druckzahl und Reaktionsgrad ver-
ringern. Dadurch kénnen gréRere
Schaufelhdhen und eine geringere
Austrittsgeschwindigkeit realisiert
werden und die Verluste nehmen
ab.

Die einzelnen Verlustanteile
sind in Bild 4 lber der Beschaufe-
lungslédnge aufgetragen, wobei die
Verluste der klassischen Uberdruck-
beschaufelung auf die entspre-
chenden Verluste der 3DV-Beschau-
felung bezogen wurden. Wahrend
die Spaltverluste bei der 3DV-Be-
schaufelung in diesem Beispiel nur
geringfiigig reduziert werden, neh-
men die Randverluste als Folge der
grofReren Schaufelhdhen und des
giinstigeren Schaufelhghenverhlt-
nisses in allen Stufen deutlich ab.
Um den gleichen Massenstrom
durchzusetzen, miissen jedoch bei
groReren Schaufelhéhen kleinere
Abstromwinkel eingestellt und
folglich die Schaufeln ,zugedreht”
werden. Dadurch erhdht sich der
Profilverlust. Wiirde man eine Be-

Zusammenfassung | Mit der neu ent-
wickelten  3DV-Beschaufelung, die
durch eine dreidimensionale Blatt-
gestalt und einen variablen Reaktions-
grad gekennzeichnet ist, 138t sich der
Wirkungsgrad von dreidimensional ge-
stalteten Beschaufelungen um bis zu
1%-Punkt erhdhen. Es zeigt sich, daB
der Reaktionsgrad immer dann abge-
senkt wird, wenn durch die mechani-
sche Entlastung der Laufschaufel die
Schaufelhdhe vergroBert und die
Dampfgeschwindigkeit vermindert wer-
den kann. Es ist daher unter Umstin-
den vorteilhaft, Profile mit einem gro-
fen Widerstandsmoment auszustatten,
denn der Gewinn an Schaufelhéhe
kann eine geringfiigige Zunahme des

schaufelung mit einem Standard-
profil numerisch optimieren, so er-
gdben sich qualitativ dhnliche
Druckzahl-, Reaktionsgrad- und
Verlustverteilungen wie bei der
3DV-Beschaufelung. Allerdings wi-
re der Wirkungsgradgewinn deut-
lich geringer, da die Festigkeits-
eigenschaften und die Profilform
eines Standardprofiles unter diesen
Einsatzbedingungen nicht so giin-
stig sind wie die der individuell
ausgelegten 30V-Beschaufelung.

Tragt man den auf das gesamte
Gefdlle der Beschaufelung bezoge-
nen resultierenden Arbeitsverlust
der einzelnen Stufen fiir beide Aus-
legungen graphisch auf, so erhalt
man den in Bild 5 dargestellten
Kurvenverlauf. Besonders deutlich
ist die Reduzierung des Arbeitsver-
lustes durch die 3DV-Beschaufe-
lung in den ersten und letzten Stu-
fen des Schaufelverbandes. Wie be-
reits erldutert, l@Rt sich der Ar-
beitsverlust auch als lokale Entro-
piezunahme innerhalb einer Stufe
deuten. In dieser Deutung macht
Bild 5 besonders anschaulich, daR
die Optimierung zu einer Verringe-
rung der Entropieverluste in den
letzten Stufen fiihrt.

In der Tat ist der oben beschrie-
bene Warmeriickgewinn der die Op-
timierung treibende physikalische
Mechanismus. Die Expansionslinie
fiir eine Beschaufelung, deren Stu-
fen alle den gleichen Wirkungsgrad
aufweisen, stellt sich in einem h,s-
Diagramm ndmlich als konkav ge-

Profilverlustes iiberkompensieren. Der
die numerische Optimierung treibende
Mechanismus ist die Ausnutzung des
Wirmeriickgewinnes oder die Minimie-
rung der Entropiezunahme im hinteren
Beschaufelungsbereich. Diese Effekte
fiilhren dazu, daB sich je nach Frisch-
dampfparameter, Massenstrom, An-
lagenleistung und Gesamtgefdlle zur
Erzielung eines maximalen Wirkungs-
grades  unterschiedliche  optimale
Druckzahl- und Reaktionsgradvertei-
lungen einstellen. Die 3DV-Beschaufe-
lung wird erstmals in dem 1 000-MW-
Turbosatz fiir das von der RWE Energie
AG errichteten Kraftwerk NiederauBem
eingesetzt werden.

Dampfturbinen-
Beschaufelungen mit
variablem Reaktionsgrad

b

R

Enthalpie
A hg

optimierte
Expansionslinie

Expansionslinie
bei konstantem
Stufenwirkungsgrad

Lo
o

Entropie

krimmte Linie dar, weil Verluste
bei geringerer Temperatur zu einer
starkeren Entropiezunahme fiihren.
Die Optimierung versucht nun, ins-
besondere in den hinteren Stufen
den Wirkungsgrad zu verbessern
und den Entropiezuwachs zu ver-
ringern, auch wenn das unter Um-
standen zu Lasten des Wirkungs-
grades der vorderen Stufen ge-
schieht. Dieser Sachverhalt ist
schematisch in Bild 6 skizziert.
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Bild 6 | Schematische
Darstellung des Entspan-
nungsverlaufes fiir eine
Beschaufelung mit kon-
stantem Stufenwirkungs-
grad und einer 3DV-Be-
schaufelung.
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