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Maximisation of Combined Cycle Power Plant Efficiency
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Abstract

The paper presents concepts for increasing the efficiency of a modern combined cycle power
plant. Improvement of gas turbine performance indicators as well as recovering heat from the air
cooling the gas turbine’s flow system enable reaching gross electrical efficiencies of around 65%.
Analyses for a wide range of compressor pressure ratios were performed. Operating characteris-
tics were developed for the analysed combined cycle plant, for different types of open air cooling
arrangements of the gas turbine’s expander: convective, transpiration and film.
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1. Introduction

Combined cycle power plants have been growing more and
more popular in recent years. This technology is developing
rapidly, now reaching electricity generation efficiency of 60%.
In addition, it has a number of advantages, such as beneficial
ecological characteristics, low capital expenditure intensity, and
high operational flexibility and reliability [1, 2]. In 2012 22.5% of
electricity was generated worldwide in natural gas fuelled plants.
In Poland this share is now significantly lower, at 6.6%, which is
mainly due to the relatively high price of natural gas compared
with coal [3].

The development of combined cycle systems in pursuit of
further increase in their efficiency is based on improving the gas
turbine and heat recovery steam generator efficiency [4, 5]. The
materials currently used in turbine blade systems can withstand
a maximum temperature of approx. 900°C. They are protected
against higher temperatures by TBC (Thermal Barrier Coating).
It is assumed that the currently applied TBCs allow continuous
operation at a temperature not exceeding 1200°C. Moreover,
cooling technologies allow reducing exhaust gas temperature
on the cooled surface to an acceptable level, and thus the COT
(Combustor Outlet Temperature) can be much higher than
1200°C. Turbines are cooled with air in an open circuit, wherein
an air portion is drawn downstream of the compressor and
directed through channels in turbine blades, and then mixed
with decompressed exhaust gas. There are three types of the
cooling technology: convection, film and transpiration. An alter-
native is closed circuit of cooling steam from the steam section,
which after cooling the blades is redirected back to the steam
section [6, 7].
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Fig. 1. Metal and COT temperatures in 1950-2010

Currently, most manufacturers apply combustor temperatures at
the level of 1500°C, only one applies COT = 1600°C and researches
the feasibility of 1700°C [8-10]. Changes in the metal and COT
temperatures over the past 60 years are presented in Fig. 1.

2. Power plant design

Combined cycle power plant consists of gas turbine and steam
cycle fed with steam generated in HRSG (Heat Recovery Steam
Generator). There are two HRSGs: a three-pressure waste heat
boiler with interstage steam superheating, heated by exhaust
gas, and an additional HRSG that utilises air cooling heat.

A diagram of the analysed system is shown in Fig. 2. The system
model has been developed in GateCycle™ software [11].
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Fig. 2. Combined cycle diagram: CAC - air cooler, G — generator, C - compressor, CND - condenser, HRSG - heat recovery steam generator, CCH -
combustor, DEA - deaerator, P — pump, T — turbine, ST — steam turbine, (h) — applies to high, (i) - medium, and (I) - low pressure

2.1. Gas turbine

The key parameter of the analysed gas turbine’s performance
is the rate of air compression in the compressor . The analysis
covers a wide range of 8 = 10-100. The approach adopted
provides for constant temperature 630°C at the gas turbine
outlet. This temperature is maintained by variation of the
combustor outlet exhaust temperature t3;, depending on .
Isentropic efficiencies of the compressor and expander were
determined based on polytropic efficiency characteristics as
a function of S for the compressor, and as a function of 8 and
TIT for the expander (Turbine Inlet Temperature; determined in
accordance with ISO-2314 [12]). The characteristics for optimistic
cases were taken from reference literature [13], so therefore
they correspond to a modern gas turbine with reduced internal
losses. The detailed calculation algorithm used by these authors
is presented in [14].

Open air cooling of the blade system is applied in the expander.
Subject to the analysis were three cooling technologies: convec-
tion (cases A and B), film (case C) and transpiration (case D).
Moreover, in cases B-D cooling air was cooled down to 100°C in
order to reduce its quantity. The applied cooling model results
from the equation for heat flow in turbine blade system [7, 15].
In the convection cooling model the heat flow between hot
exhaust gas, turbine blades, and cooling air is expressed as:

Q = mg ' cp.g ’ (tg.i _tg.o>: ab : Ah ’ (tg.i _tb): mc ’ Cp.c ’ (tc.u _tc.i)

(M
where:
me, tc.i: tc.w Cp.c —mass ﬂOW, inlet temperature, outlet tem perature,

average specific heat of air cooling the turbine stage, mg, £, £,
Cpg — Mass flow, inlet temperature, outlet temperature, average
specific heat of gas powering the turbine stage, «;, — average
blade heat transfer coefficient, A, — heat exchange area in blade,
t, — turbine blade material temperature.

In the convection cooling model taken into account is relation
(2) describing the mass flow of hot exhaust gas (m,), relation (3)
defining Stanton dimensionless number (St), and equation (4)

determining the cooling efficiency (n,).
mg:Ag'vg'pg (2)
where:

A, - sectional area of exhaust gas flow, v, - exhaust gas velocity,
pq - exhaust gas density.

(24
St=—-—— 3)
Cpg Ve Pe
t. —1.
n. = c.o ci (4)
tb - tc.i

From relations (1)-(4) the equation (5) is obtained that describes
the ratio of cooling air flow to air flow at compressor inlet.

rf./lc 'Cp.c _ k-St ‘(tg.i _tbj (5)

mg : cp_g 7]0 tb _tc.i

o= (6)
A
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With film or transpiration cooling, the heat flow transmitted
to blade from exhaust gas is smaller than in the convec-
tion cooling model. This is accounted for by the introduced
isothermal efficiency nj,,. With the convection cooling njs, = 0.
For the film cooling njs 51m = 0.4, was adopted, while for the tran-
spiration cooling Njse,trans = 0.5 [7]. The expander consists of four
blade stages, from which the stages with exhaust gas tempera-
tures higher than blade temperature limit t, are cooled. Each air
flow cooling individual turbine stage is calculated individually,
according to:

. t,,—t ) c
mczmg.@.(&t_’?j.ﬂ.(l_ﬂm) 7)

’Ic tb =1 cp.c

The air composition and parameters were adopted in accordance
with 1S0-2314 (ty, = 15°C, pgs = 101.325 kPa, ¢ = 60%). The fuel
was pure 100% CH4 natural gas with 15°C/3,5 MPa at combustor
inlet. The fuel's lower heating value was LHV = 50.049 MJ/kg. The
other assumptions for the gas turbine are listed in Tab. 1.

2.2. Steam section

The plant’s steam sections consists of:

a) classic steam cycle with three-pressure HRSG with interstage
steam reheating (3PR)

b) additional HRSG that utilises cooling air heat CAC (in cases
B-D).

The classic steam cycle is based on the operation of three-section

steam turbine with interstage steam reheating upstream of the

turbine’s intermediate-pressure part. A deaerator was heated by

steam extracted from the turbine’s low-pressure part. Applied

in the HRSG were a high-pressure economizer with two-piece

design, and a deaerating economizer, which replaced low-pres-

sure economizer. The assumption of a constant temperature

of the exhaust gas directed to the HRSG (t,, = 630°C) allows

the adoption of constant parameters of the classic steam cycle

throughout the gas turbine analysis scope. Basic assumptions for

the steam cycle are listed in Tab. 2.
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I D
Electric power of gas turbine Neigr Mw 200.0
Mechanical efficiency of
compressor and turbine Nm B BEEE
Generator efficiency ne - 0.985
Energetic efficiency of
combustor Nec - 0EL
Relative pressure loss in
combustor Cecn - Gl
Relative inlet pressure loss Gin - 0.01
Exhaust gas pressure at

L expander outlet Pia K =S )

Tab. 1. Assumptions for gas turbine
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« D
Live steam temperature at 0
inlet to steam turbine G5t € Cuch
Live steam pressure at inlet
to steam turbine Pssth) Wl 50
Flash steam temperature at o
inlet to steam turbine 350 € Cuch
Flash steam pressure at inlet
to steam turbine Psst) Wl 4
Steam pressure at inlet
to the low-pressure part of Pssq) MPa 0.3
steam turbine
Pressure in condenser PcND MPa 0.005
Isentropic efficiency of
steam turbine Mist - 0
Mechanical efficiency of
steam turbine NmsT - o2
Efficiency of exchangers in
HRSG ¢ ° Mhix, - 0.99
Evaporators pinch points Aty °C 5.0
Ecqnomlzers approach 2t o 50
L points P )

Tab. 2. Assumptions for steam part of the unit

In cases B-D with cooling of the turbine blade cooling air an
additional heat recovery steam generator - CAC was introduced.
Along with the pressure ratio in the compressor, changes the
output air temperature, and therefore it was decided to use two
CAC designs. For lower 3, where t1c < 630°C, CAC consists of
deaerating water heater and low-pressure and medium-pressure
evaporators. For higher §, for which t1c > 630°C, CAC was used
with the design of the classic 3PR HRSG. In each heat exchanger
in CAC the same parameters were applied on the steam cycle
side as those in the corresponding exchangers in the classic
HRSG. This allowed to generate the steam to supply the common
steam turbine.

3. Thermodynamic analysis

3.1. Assessment methodology

Efficiency of a combined cycle power plant is assessed by the effi-
ciency of its electricity generation. Gross efficiency nel of power
plant is determined from equation:

N, N, TG + NeITP + NelCH (8)

el __ el
m de

nel = -
mpVVd

where:

N, — gross electric power of unit, N, Nys — electric powers
of gas and steam turbines, N,cac — increase in electric power of
steam turbine due to the use of heat of gas turbine cooling air,
my — mass fuel flow, LHV - lower heating value.

Electrical efficiency of gas section nggr, of classic steam section
Neist and efficiency of the use of cooling air heat ngcac are
expressed by equations:
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N
Nare =~ elVT; 9)
m,W,
Ne
Norp = Q-::P (10)
Ne
Nacn = ﬁ (1)
where:

QM - heat stream in flue gas downstream of gas turbine, Q'lc -
heat stream in air directed to cooler CAC.
Using the indicators of exhaust gas a (12) and of cooling air acsc
(13), the gross electrical efficiency of the analysed combined
cycle plant (8) can be represented as (14):

a= RS (12)
NelTG
O,
aco —N—l (13)

Mo = Narc '(1 T Myrp + ey ’7e1CH) (14)

A measure of turbine cooling efficiency is the coefficient of the
volume of gas cooling turbine blades y, expressed as the mass
ratio of cooling air flow m to air flow at gas turbine inlet m;

Dhe (15)
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3.2. Results

In order to check the potential of gas turbines with open air
cooling, also with combined gas-steam cycle, the analysis
covered the range of pressure ratios 3 = 10-100. COT tempera-
ture downstream of combustor is mainly dependent on 3 and
the effectiveness of the applied turbine cooling. The air flow in
the first step cools blades, and then mixes with flue gas, further
lowering the temperature in the rest of the turbine. This makes
it necessary to apply a higher COT to obtain the target outlet
temperature t,, = 630°C. This relationship is shown by the COT
and yc graphs in Fig. 3. The necessary cooling air flow depends
on COT and air temperature t,, which in case A increases with
pressure ratio (Fig. 5a). This results in very high yc, whereas COT
at B = 63 exceed 2400°C and reaches the stoichiometric combus-
tion point. Therefore, no higher compression can be obtained in
this option.

Cooling the turbine cooling air down to t,. = 100°C in case B
allows for significant reduction of its flow and of COT, especially
at high B. With film cooling in case C and transpiration cooling
in case D coefficient yc further decreases, by over 40% and 50%,
respectively, with respect to case B in the entire analysis. This is
due to the assumed isothermal efficiencies n;,, and further COT
reduction. With these cooling technologies gas turbine efficiency
NeiGT €an be increased to over 46% at B = 52 in case D, and at
B=61in case C.The resulting efficiencies negrare shown in Fig. 4.
With constant temperature t;, the classic steam section effi-
ciency is constant regardless of the case and changes in gas
turbine parameters and it is equal to nest=35.71%. Whereas effi-
ciency of cooling air heat utilization in steam cycle nejcac strongly
depends on its temperature t;.. Both parameters and heat source
temperatures are shown in Fig. 5a. The surge in efficiency nejcac
at 3 =46 corresponds to the change in CAC structure upon fulfil-
ment of t;. = 630°C. Fig. 5b shows heat flow ratios: a to HRSG, and
dcac to cooling air cooler.
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Fig. 3.a) COT at combustor outlet, b) Coefficient of cooling air volume as function of 8
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Resulting powers N, and gross efficiencies ng in all cases are
shown in Fig. 6. At low B the heat inputs to CAC are small, which
combined with low efficiency necac results in moderate power
increase. At higher pressure ratios, 8 > 46 in particular, Nycac
reaches significant values, in case B in the order of 11.75-24 MW,
and lower, proportional to acyc, in cases C and D. The resulting
electrical efficiency of combined cycle show that it is possible
to exceed 65% efficiency in case C (at 8 = 73 and COT > 1947°C)
and in case D (at 8 = 62 and COT = 1848°C). In the cases with
convection turbine cooling only the threshold of 63% can be
exceeded with maximum n,; = 63,4% (8 = 47 and COT = 2021°C)
in case A, and ng = 63,8% (8 =80 and COT = 2151°C) in case B.
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4. Summary and conclusions

The paper reports thermodynamic analysis of combined cycle

plant in various cases with different gas turbine air cooling

systems. Case A provides for convection cooling with non-cooled
air from downstream of the compressor. In case B cooling air is
additionally cooled down to 100°C. Cases C and D provide for
film and transpiration cooling, respectively, with the additional
cooling air cooling. For the calculation it was assumed that the
temperature of the exhaust gas downstream of gas turbine

(t44) was constant at 630°C, and the resulting characteristics are

shown as functions of pressure ratio. The waste heat recovered by

cooling the cooling air is used in steam cycle to boost the steam
turbine power. The results obtained in the thermodynamic anal-
ysis allow to draw the following conclusions:

«  Without cooling the turbine cooling air no high pressure ratios
can be applied. The constraints include very large flows of the
air (Ycac, Fig. 3b), high COT temperatures (Fig. 3a), and ulti-
mately reaching stoichiometric combustion point at 8 = 63

+  With cooling the cooling air, pressure ratios much higher than
B = 30 can be applied while maintaining substantially lower
Ycac and COT

- comparison of cases A and B shows that, despite the benefits
from cooling air flow reduction, the heat output from the cycle
decreases gas turbine efficiency negr (Fig. 4). Only the effec-
tive utilisation of the heat recovered from steam cycle allows
for the efficiency improvement, and case B power plant’s effi-
ciency exceeds that obtained in case A at = 50 only.

« With the more efficient cooling technologies in cases C and
D, the turbine cooling air volume and COT temperature are
further reduced, and the efficiencies of gas turbine n,gr and
the whole system n, (Fig. 6b) improved as compared to case B.

« The film or transpiration air cooling in combination with
cooling the air and utilisation of the waste heat so recovered
in steam cycle may allow the application of a much higher gas

20 2" %caca” 49
A
1.8 B NB ====== 0.36
1.6 g === 0.32
- -
~
1.4 N R - 0.28
1.2 —0 .- 0.24
...".HL P ”
1.0 msmnlo L= 020
A b d
0.8 < — == 0.16
e -1
0.6 e L= L ="l
] - .-
7 — - —
0.4 A 0.08
’ S~
02 {4z~ 0.04
- _
0.0 b 0.00

10 20 30 40 50 60 70 8 90 100

Fig. 5. a) Efficiencies of steam section n,;srand of cooling air heat utilization n.c4c b) Heat input ratios a and acxc as function of 8
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Fig. 6. a) Power N, b) Gross efficiency n,; of combined cycle as function of

turbine parameters than those currently applied, while main-
taining low cooling air flows. At 8 in the order of 60-80 and
COT in the order of 1800-2000°C the system's gross efficiency
can exceed 65% in cases C and D.

REFERENCES

1. T.Chmielniak, ,Technologie energetyczne” [Energy technologies],
WNT, Warszawa, Poland, 2008.

2. J.Kotowicz, “Elektrownie gazowo-parowe” [Combined cycle power
plants], Kaprint Publishers, Lublin, Poland, 2008.

3. International Energy Agency [online], http://www.iea.org>, access:
12/01/2015.

4. E.ltoetal,“Development of key Technologies for next generation
gas turbine,” conference proceedings, ASME Turbo Expo 2007: Gas
Turbine Technical Congress and Exposition, GT2007-41023, Montreal,
Canada, 17-20 May 2007.

5. K.Jordal et al., “New Possibilities for Combined Cycles Through
Advanced Steam Technology,’ conference proceedings, ASME Turbo
Expo 2002, GT-2002-30151, Amsterdam, The Netherlands, June 2002.

6. B.Facchini, L. Innocenti, E. Carvnevale, “Evaluation and Comparison of
Different Blade Cooling Solutions to Improve Cooling Efficiency and
Gas Turbine Performances, conference proceedings,” ASME Turbo
Expo 2001, 2001-GT-0571, New Orleans, USA, June 2001.

7. Sanjay, O. Singh, B.N. Prasad, “Comparative performance analysis of
cogeneration gas turbine cycle for different blade cooling means’,
International Journal of Thermal Sciences, No. 48, pp. 1432-1440, 2009.

10.

1
12.
13.

14.

15.

S.Hada et al., “Evolution and future trend of large frame gas turbines
anew 1600 degree C, J class gas turbine, conference proceed-

ings’, ASME Expo 2012, GT2012-68574, Copenhagen, Denmark,
11-15June 2012.

Heavy Duty Gas Turbines & Combined Cycle. General Electric [online],
<http://site.ge-energy.com/prod_serv/products/gas_turbines_cc/
en/index.htm>, access: 12/01/2015.

Gas turbines, Mitsubishi Heavy Industries, Ltd. [online], <http://
www.mbhi.co.jp/en/products/category/gas_turbin.html>, access:
12/01/2015.

. GateCycle Version 5.40. Manual. GE Enter Software, LLC.

Standard I1SO 2314:2009.: Gas turbines — Acceptance tests.

H.E. Wettstein, “The potential of GT combined cycles for ultra high
efficiency’, conference proceedings, ASME Turbo Expo 2012, GT2012-
68586, Copenhagen, Denmark, 11-15 June 2012.

J. Kotowicz, M. Job, M. Brzeczek, “Identyfikacja gtéwnych parametréw
instalacji turbiny gazowej” [ldentification of main parameters of gas
turbine system]. in Zastosowania analizy termodynamicznej do opisu
zjawisk fizycznych i urzadzen energetycznych [Thermodynamic
analysis applications in description of physical phenomena and en-
ergy equipment], monograph, M. Szewczyk, editor, Rzeszéw, Poland,
pp. 125-139, 2014.

M. Jonsson et al., “Gas turbine cooling model for evaluation of novel
cycles,” conference proceedings, ECOS 2005, Trondheim, Norway,
20-22 June 2005.

47



ActaEne[getica J.Kotowicz et al. | Acta Energetica 4/25 (2015) | 42-48

POWER ENGINEERING QUARTERL)

Janusz Kotowicz

Silesian University of Technology

e-mail: janusz.kotowicz@polsl.pl

Dean of the Faculty of Energy and Environmental Engineering and director of the Division of Metrology and Power Automation at the Institute of Power Engineering
and Turbomachinery of Silesian University of Technology.

Marcin Job
Silesian University of Technology
e-mail: marcin.job@polsl.pl

Doctoral student at the Division of Metrology and Power Automation, Institute of Power Engineering and Turbomachinery, Silesian University of Technology.

Mateusz Brzeczek
Silesian University of Technology
e-mail: mateusz.brzeczek@polsl.pl

Doctoral student at the Division of Metrology and Power Automation, Institute of Power Engineering and Turbomachinery, Silesian University of Technology.

48



J.Kotowicz et al. | Acta Energetica 4/25 (2015) | translation 42-48

Acta

This is a supporting translation of the original text published in this issue of “Acta Energetica” on pages 42-48. When referring to the article please refer to the original text.

Autorzy
Janusz Kotowicz
Marcin Job
Mateusz Brzeczek

Stowa kluczowe

=R
{PLJ

elektrownia gazowo-parowa, chlodzenie turbiny, optymalizacja

Streszczenie

Maksymalizacja sprawnosci elektrowni gazowo-parowych

W artykule przedstawiono koncepcje zwiekszenia sprawnosci nowoczesnej elektrowni gazowo-parowej. Poprawa charakterystyk
pracy turbiny gazowej oraz wykorzystanie ciepla powietrza chtodzacego uktad przeptywowy turbiny gazowej pozwalaja na osia-
gniecie sprawnosci elektrycznej brutto rzedu 65%. Analizy przeprowadzono w szerokim zakresie stopni sprezania w kompresorze.
Sporzadzono gléwne charakterystyki pracy analizowanego ukladu gazowo-parowego dla réznych typéw chiodzenia otwartego
powietrzem ekspandera turbiny gazowej: konwekcyjnego, transpiracyjnego oraz bfonowego.

1. Wprowadzenie

Popularno$¢ elektrowni gazowo-parowych
w ostatnich latach stale ro$nie. Technologia
ta szybko sie rozwija, osiagajac obecnie
sprawno$ci wytwarzania energii elektrycznej
rzedu 60%. Ponadto cechuje si¢ szeregiem
zalet, jak: korzystne charakterystyki ekolo-
giczne, niskie naklady inwestycyjne, wysoka
elastyczno$¢ i niezawodno$¢ pracy [1, 2].
W 2012 roku na $wiecie wyprodukowano
22,5% energii elektrycznej z gazu ziemnego.
W Polsce udzial ten jest obecnie znacznie
nizszy i wyniést 6,6%, co wynika przede
wszystkim z relatywnie wysokiej ceny gazu
ziemnego w poréwnaniu z weglem [3].
Rozwoj ukladéow gazowo-parowych w celu
dalszego zwigkszania sprawnosci opiera
sie na wzro$cie parametréw panujacych
w turbinie gazowej oraz parametréw pary
w kotle odzyskowym [4, 5]. Obecnie stoso-
wane materialy w uktadzie topatkowym
turbiny wytrzymujg maksymalnie tempe-
ratury na poziomie ok. 900°C. Chronione
sg one przed wyzszymi temperaturami
przez termiczne powloki ochronne TBC
(ang. Thermal Barrier Coating). Przyjmuje
sie, ze obecnie stosowane TBC pozwalaja
na ciagly prace w temperaturze nieprze-
kraczajacej 1200°C. Natomiast technologie
chlodzenia pozwalaja na obnizenie tempe-
ratury spalin na powierzchni chtodzonej
do dopuszczalnego poziomu, dlatego
najwyzsza temperatura w ukladzie COT
(ang. Combustor Outlet Temperature) moze
by¢ znacznie wyzsza niz 1200°C. Stosowane
jest otwarte powietrzne chlodzenie turbiny,
w ktérym cze¢$¢ powietrza pobierana jest
zza sprezarki i prowadzona kanatami
w lopatkach turbiny, a nastepnie miesza si¢
z rozprezanymi spalinami. Wyrdznia sie
tutaj technologie: konwekcyjna, blonowa
i transpiracyjng. Alternatywa jest zamkniety
uktad chlodzenia para wodna z czesci
parowej, ktéra po ochlodzeniu lopatek skie-
rowania jest powrotnie do czesci parowej
[6, 7]. Obecnie wiekszo$¢ producentéw
stosuje temperatury w komorze spalania
COT rzedu 1500°C, tylko jeden wprowa-
dzit COT = 1600°C i prowadzi badania nad
zastosowaniem 1700°C [8-10]. Zmiany
osiaganych temperatur metalu oraz COT
na przestrzeni ostatnich 60 lat przedsta-
wiono narys. 1.

1800

temperatura, °C
1600
1400
1200

4 ‘ Dopuszczalna temperatura metalu

1000 ”’L‘ — + t
L

/T, rok
600 T T

1950 1960 1970 1980 1990 2000

2010

Rys. 1. Osiggane temperatury metalu oraz COT na przestrzeni lat 1950-2010

2. Struktura elektrowni

Elektrownia gazowo-parowa sktada sie
z instalacji turbiny gazowej oraz obiegu
parowego zasilanego parg wytworzong
w kotle odzyskowym. Zastosowano trdjcis-
-nieniowy kociol odzyskowy z przegrzewem
wtornym pary zasilany spalinami oraz
dodatkowy kociot odzyskowy wykorzystu-
jacy cieplo chlodzenia powietrza. Schemat
analizowanego ukladu przedstawiono
na rys. 2. Model ukladu wykonany zostal
w programie GateCycle™ [11].

2.1. Turbina gazowa

Kluczowym parametrem pracy badanej
turbiny gazowej jest stopien sprezania powie-
trza w kompresorze 3. Przeprowadzono
analize w szerokim zakresie § = 10-100.
Zastosowano tutaj podejscie ze stalg tempe-
raturg wylotowa z turbiny gazowej, réwna
630°C. Temperatura ta utrzymywana jest
poprzez uzmiennienie temperatury spalin
za komorg spalania t3, w zaleznosci od f.
Sprawnosci izentropowe kompresora oraz
ekspandera wyznaczono na podstawie
charakterystyki sprawnosci politropowych
w funkgji 8 dla sprezarki oraz w funkeji
i TIT dla ekspandera (ang. Turbine
Inlet Temperature; wyznaczana zgodnie
z ISO-2314 [12]). Charakterystyki dla
wariantow optymistycznych zaczerp-
nieto z literatury [13], wiec odpowia-
daja one nowoczesnej turbinie gazowej

z ograniczonymi stratami wewnetrznymi.
Szczegblowy algorytm obliczen stosowany
przez autoréw przedstawiono w [14].

W ekspanderze zastosowano otwarte
powietrzne chlodzenie uktadu topatko-
wego. Analizie poddano trzy technologie
chlodzenia: konwekcyjna (warianty A i B),
blonowa (wariant C) oraz transpiracyjna
(wariant D). Ponadto w wariantach B-D
zastosowano chlodzenie powietrza chlodza-
cego do temperatury 100°C w celu zmniej-
szenia jego strumienia. Zastosowany model
chlodzenia wynika z réwnania przeptywu
ciepta w uktadzie lopatkowym turbiny
[7, 15]. Dla modelu chtodzenia konwek-
cyjnego strumien ciepa miedzy goracymi
spalinami, fopatkami turbiny a powietrzem
chlodzacym wyrazony jest zaleznoscia:

Q = mg Coe ‘(tg.i _tg.o): a,- 4, ’(tg.i _tb):

= mc . cp.c : (tc.o - tc.i)

(1)
gdzie:
Mey tejs teos Cpe— strumien, temperatura
na wlocie, temperatura na wylocie, $rednie
cieplo wlasciwe powietrza chlodzacego
da.n){ stopien turbiny, m,, £, i» lgo» Cpg = StrU-
mien, temperatura na wlocie, temperatura
na wylocie, $rednie ciepto wlasciwe gazu
zasilajacego dany stopien turbiny, o, — $redni
wspotczynnik wnikania ciepta topatki,
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Rys. 2. Schemat uktadu gazowo-parowego, gdzie: CH - chtodnica powietrza, G — generator, K - sprezarka, KND - kondensator, KO - kociot odzyskowy, KS - komora spalania,
ODG - odgazowywacz, P - pompa, T - turbina, TP - turbina parowa, (h) — dotyczy wysokiego, (i) - $redniego, (I) - niskiego poziomu ci$nienia

Ap - powierzchnia wymiany ciepta w fopatce,
t, — temperatura materiatu topatek turbiny.

W modelu konwekcyjnego chlodzenia
uwzgledniono zaleznos¢ (2) opisujaca stru-
mien masowy goracych spalin (m,), zalez-
nos¢ (3) definiujaca liczbe bezwymiarowa
Stantona (St) oraz réwnanie (4) okreslajace
efektywno$¢ chlodzenia (7).

mg:Ag'vg'pg )

gdzie:
Ag — powierzchnia przekroju przeptywu
spalin, vy - predko$¢ spalin, p, - gestos¢
spalin.

(04
St=—— "2 (3)
Cpg Ve Pg
t. —t..
’76 — C.0 c.l (4)
tb _tv.i

Korzystajac z zaleznosci (1)-(4), otrzy-
mujemy réwnanie (5) opisujace stosunek
strumienia powietrza chfodzacego do stru-
mienia powietrza na wlocie do sprezarki.

n./lc.cp.c _ kst(lg;_th (5)

mg .cp,g rlc t/) _tc.i

k=22 ©)
Ag

Gdy mamy do czynienia z chlodzeniem
blonowym lub transpiracyjnym, strumien
ciepta przekazywany do lopatki od strony
spalin jest mniejszy niz w modelu chlodzenia
konwekcyjnego. Uwzglednia to wpro-
wadzona efektywnos¢ izotermiczna #;g,.
W przypadku chiodzenia konwekcyjnego

#iso = 0. Dla chlodzenia blonowego przyjeto
Nisofitm = 0,4, natomiast dla chfodzenia trans-
piracyjnego #iso.trans = 0,5 [7]. Ekspander
sklada si¢ z czterech stopni lopatkowych,
z ktérych chlodzone sg stopnie z tempera-
tura spalin wyzsza od granicznej tempera-
tury lopatek t#,. Strumien powietrza chlo-
dzacego kazdy stopien turbiny liczony jest
indywidualnie, zgodnie z zaleznoscia:

77( tb_tc.i Cp,e
@)
Sktad i parametry powietrza
zalozono zgodnie z ISO-2314

(t0a=15°C, po, = 101,325 kPa, ¢ = 60%). Jako
paliwo przyjeto gaz ziemny o czystosci 100%
CHy, z parametrami na wlocie do komory
spalania 15°C/3,5 MPa. Warto$¢ opatowa
paliwa wynosi Wy = 50,049 MJ/kg. Pozostale
zaloZzenia dla turbiny gazowej zestawiono
w tab. 1.

2.2. Czes$¢ parowa

Cze$¢ parowa elektrowni sktada sie z:

a) klasycznego obiegu parowego z tréjcis-
-nieniowym kottem odzyskowym z prze-
grzewem miedzystopniowym pary (3PR)

b) dodatkowego kotta odzyskowego wyko-
rzystujacego ciepto chtodzonego powie-
trza CH (w wariantach B-D).

Klasyczny obieg parowy oparty jest na pracy
tréjsekcyjnej turbiny parowej z wtérnym
przegrzewem pary przed czescia $rednio-
prezng. Zastosowano odgazowywacz zasi-
lany para z upustu w czesci niskopreznej
turbiny. W kotle odzyskowym zastosowano
dwuczesciowa budowe podgrzewacza wyso-
koci$nieniowego oraz podgrzewacz deaera-
cyjny, ktéry zastepuje podgrzewacz nisko-
cisnieniowy. Zalozenie statej temperatury

spalin trafiajacych do kotla odzyskowego
(tyy = 630°C) pozwala na zastosowanie
stalych parametrow klasycznej czesci
parowej ukladu w calym zakresie analizy
turbiny gazowej. Podstawowe zalozenia dla
czedci parowej zestawiono w tab. 2.

W wariantach B-D z chlodzeniem powie-
trza chlodzacego topatki turbiny wprowa-
dzono dodatkowy kociot odzyskowy CH.
Wraz ze stopniem sprezania w kompre-
sorze zmienia si¢ temperatura powietrza
wylotowego, dlatego zdecydowano sie
na zastosowanie dwoch konstrukeji CH.
Dla nizszych f3, gdy ;. < 630°C, CH skiada
sie z podgrzewacza deaeracyjnego wody
oraz parowaczy: niskopreznego i $red-
niopreznego. W zakresie wyzszych f3, dla
ktorych spetniony jest warunek t;. > 630°C,
zastosowano CH o konstrukgji identycznej
jak klasyczny kociol odzyskowy 3PR.
W poszczegolnych wymiennikach ciepta
w CH zastosowano identyczne parametry
po stronie obiegu parowego jak w odpowia-
dajacych im wymiennikach w klasycznym
kotle odzyskowym. Pozwala to na produkcje
pary zasilajacej wspolng turbine parowa.

3. Analiza termodynamiczna

3.1. Metodologia oceny

Efektywno$¢ elektrowni gazowo-parowych
oceniana jest poprzez sprawnos$¢ generacji
energii elektrycznej. Sprawno$¢ brutto 7,
badanej elektrowni wyznaczana jest
z zaleznosci:

N N, .+N_ .+N

—_ el _ elTG elTP elCH
nel — o W - R W (8)
mp gl mp d

gdzie:

N,; — moc elektryczna bloku brutto, Ny,
Neirp — moc elektryczna turbiny gazowej
i turbiny parowej, Nycy — przyrost mocy
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elektrycznej turbiny parowej zwigzany
z wykorzystaniem ciepta powietrza chto-
dzacego turbing gazowa, M, — masowy stru-
mien paliwa, W; — warto$¢ opalowa paliwa.

Sprawnosci elektryczne czesci gazowej 1,76
klasycznej czesci parowe;j 77,7p oraz efektyw-
nos$¢ wykorzystania ciepta powietrza chlo-
dzacego 7,cy Wyrazane sg zalezno$ciami:

Nore
Norc =~ %)
m,W,
Ne
Nerp = Q'ZP (10)
Ne
Nacy = QIEH (11)
gdzie:

0,,~ strumien ciepta w spalinach za turbing
gazowa, g“ - strumien ciepla w powietrzu
doprowadzonym do chtodnicy CH.

Wykorzystujac wskazniki strumieni
spalin & (12) oraz powietrza chtodzacego
acy (13), sprawnos¢ elektryczng brutto
badanej elektrowni gazowo-parowej (8)
mozna przedstawi¢ w postaci (14):

o O (12)
Nore
o
Ao =—— (13)
«“ NeITG
N = Nare '(1 T Nypp T Ay "7eICH)
(14)

Do oceny efektywnosci chfodzenia turbiny
stuzy wskaznik ilosci gazu chlodzacego
fopatki turbiny ycy, wyrazany jako masowy
stosunek strumienia powietrza chlodza-
cego m do strumienia powietrza na wlocie
do turbiny gazowej m, ,;:

e (15)

3.2. Rezultaty

Chcac sprawdzi¢ potencjal turbin
gazowych z otwartym chlodzeniem
powietrznym, takze pracujacych w ukla-
dach gazowo-parowych, przeprowa-
dzono analize w zakresie stopni sprezania
p = 10-100. Temperatura za komora
spalania COT jest zalezna przede wszystkim
od B oraz efektywno$ci zastosowanego
chtodzenia turbiny. Strumien powie-
trza w pierwszym kroku chlodzi topatki,
a nastepnie miesza sie ze spalinami, obni-
zajac dodatkowo ich temperature w dalszej
czesci turbiny. Sprawia to, ze konieczne jest
zastosowanie wyzszej temperatury COT
do uzyskania zalozonej temperatury wylo-
towej 4, = 630°C. Zalezno$¢ te przedstawia
wykres COT oraz ycy na rys. 3. Konieczny
strumien powietrza chtodzacego zalezy
od COT oraz temperatury powietrza t,,,
ktéra w wariancie A wzrasta wraz ze stop-
niem sprezania (rys. 5a). Efektem tego sa
bardzo wysokie wartosci ycpy, natomiast
COT przy 8 = 63 przekracza 2400°C i osigga
granice spalania stechiometrycznego.

C D
Moc elektryczna turbiny gazowej Nerrg MW 200,0
Sprawnosci mechaniczne sprezarki i turbiny Nm - 0,995
Sprawnosc¢ generatora NG - 0,985
Sprawnos¢ energetyczna komory spalania Nks - 0,99
Wzgledna strata ci$nienia w komorze spalania Cks - 0,045
Wzgledna wlotowa strata cisnienia Gin - 0,01
Cisnienie spalin opuszczajacych ekspander Paqg kPa 105,5 )

Tab. 1. Zalozenia dla turbiny gazowej

C D
Temperatura pary $wiezej na wlocie do TP t35(h) °C 600,0
Cisnienie pary Swiezej na wlocie do TP P3s(h) MPa 18,0
Temperatura pary wtérnej na wlocie do TP t35(i) °C 600,0
Cisnienie pary wtornej na wlocie do TP P3s) MPa 4,0
Cisnienie pary na wlocie do czesci niskopreznej TP Pas() MPa 0,3
Cisnienie w kondensatorze PKND MPa 0,005
Sprawnos¢ izentropowa turbiny parowej Nitp - 0,90
Sprawnos¢ mechaniczna turbiny parowej NP - 0,99
Sprawnosci wymiennikéw w kotle odzyskowym Nwe - 0,99
Spietrzenie temperatury w parowaczach - pitch point Aty °C 50

L Niedogrzew wody w podgrzewaczach wody — approach point Aty °C 50 )

Tab. 2. Zalozenia dla czeéci parowej ukladu

° -
2400 cor,*c /r,\ 0.6 Ycu > : :
2300 + A 4
A 7 B PR p—
2200 7 — 0.5 Com
2100 —3 = = D
2000 Z = 0.4
/ 7’ -
1900 5 =
1800 —_pr 03
P Z >

1700 /’ Z —L==
1600 /'/;V 0.2 T-=T " =
1500 / A4 H — ——
1400 )4 B === U o -7 ==

/ L e
1300 ﬂ D H ’// —
1200 2 — 0.0 b.-
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Rys. 3. a) Temperatura na wylocie z komory spalania COT, b) Wskaznik ilosci powietrza chfodzacego, w funkcji

Dlatego w tym wariancie niemozliwe jest
osiagniecie wyzszych stosunkow sprezania.

Ochlodzenie powietrza chtodzacego turbine
do t,, = 100°C w wariancie B pozwala
naznaczne ograniczenie jego strumienia oraz
redukcje temperatury COT, w szczegdlnosci
przy wysokich warto$ciach f. Zastosowanie
chlodzenia btonowego w wariancie C oraz
transpiracyjnego w wariancie D wplywa
na dalsze zmniejszenie wskaznika ypcp,
odpowiednio o przeszto 40% oraz 50%
wzgledem wariantu B w calym zakresie
analizy. Wynika to z zalozonych efektyw-
nosci izotermicznych #;,, oraz dalszego

obnizenia COT. Zastosowanie tych technik
chtodzenia pozwala na uzyskanie spraw-
nosci turbiny gazowej 7,1 powyzej 46%
przy 3 = 52 dla wariantu D oraz przy f > 61
dla wariantu C. Uzyskane sprawnosci 7,76
przedstawiono na rys. 4.

Podejscie ze stalg temperaturg t4, sprawia,
ze sprawno$¢ klasycznej czesci parowej
jest stala niezaleznie od wariantu oraz
od zmiany parametréw turbiny gazowej
i wynosi #,rp = 35,71%. Natomiast spraw-
no$¢ wykorzystania ciepta powietrza chlo-
dzacego w obiegu parowym #,cy mocno
zalezy od jego poziomu temperatury f.
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Rys. 5. a) Sprawnos¢ czeéci parowej 77,7p i efektywno$¢ wykorzystania ciepta powietrza chtodzacego #icp

b) Wskazniki iloéci ciepta « i acpp, w funkeji
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Rys. 6. a) Moc N,;, b) Sprawno$¢ brutto #,; uktadu gazowo-parowego w funkgji

Oba parametry oraz temperatury zrédel
ciepla przedstawiono na rys. 5a. Skokowy
wzrost efektywnosci #7,cpy przy 8 = 46 odpo-
wiada zmianie struktury CH przy spetnieniu
warunku #;. = 630°C. Na rys. 5b przedsta-
wiono ilosci ciepla trafiajace do kotla odzy-
skowego a oraz do chlodnicy powietrza
chlodzacego acy.

Uzyskane moce N, oraz sprawnosci
brutto #,; dla wszystkich wariantéw przed-
stawiono narys. 6. W zakresie niskich f3 iloéci
ciepla dostarczonego do CH sa niewielkie, co
przy polaczeniu z niska efektywnoscia #,jcy
daje niewielki przyrost mocy. Przy wyzszych
stopniach sprezania, w szczegolnosci dla
B = 46, N,cy osiaga znaczace wartoéci, dla

wariantu B w zakresie 11,75-24 MW, dla
wariantéw C i D s3 to warto$ci mniejsze
proporcjonalnie do acp. Uzyskane spraw-
nosci elektryczne uktadu gazowo-paro-
wego wykazuja, ze mozliwe jest przekro-
czenie sprawnosci 65% w wariancie C (dla
B =731COT 2 1947°C) oraz w wariancie D
(dla g = 62 i COT = 1848°C). W warian-
tach z konwekcyjnym chlodzeniem turbiny
mozliwe jest przekroczenie jedynie bariery
63%, osiagajac maksymalnie 77, = 63,4% (dla
B =471COT = 2021°C) w wariancie A, oraz
fel = 63,8% (dla B = 80 i COT = 2151°C)
W wariancie B.

4. Podsumowanie i wnioski
W artykule przeprowadzono analize termo-
dynamiczna elektrowni gazowo-parowej
w réznych wariantach réznigcych sie
rozwiazaniem chlodzenia powietrznego
turbiny gazowej. Elektrownia w wariancie
A wykorzystuje chtodzenie konwekcyjne
niechtodzonym powietrzem zza spre-
zarki. W wariancie B dodatkowo przedsta-
wiono ochlodzenie powietrza chlodzacego
do temperatury 100°C. Warianty C oraz D
wykorzystujg kolejno chtodzenie blonowe
oraz transpiracyjne, przy ochlodzeniu
powietrza chlodzacego. Zatozeniem w obli-
czeniach jest stala temperatura spalin za
turbing gazowa (t;,) na poziomie 630°C,
natomiast wyniki przedstawiono jako
charakterystyki w funkcji stopnia sprezania.
W przypadku zastosowania chiodzenia
powietrza chlodzacego odzyskane cieplo jest
wykorzystane w obiegu parowym, uzyskujac
dodatkowa moc turbiny parowej. Wyniki
uzyskane w analizie termodynamicznej
pozwalaja na wysuniecie nastepujacych
wnioskow:
o bez chlodzenia powietrza chtodzacego
turbine niemozliwe jest zastosowanie
zbyt wysokich sprezy. Ograniczeniami sa
bardzo duze strumienie tego powietrza
(ycrp rys. 3b), wysokie temperatury COT
rys. 3a), a w ostatecznosci osiagniecie
spalania stechiometrycznego dla 5 = 63
« zastosowanie chlodzenia powietrza chlo-
dzacego pozwala na stosowanie stopni
sprezania znacznie powyzej ff = 30 przy
zachowaniu znacznie nizszych warto$ci
ycy oraz COT
o poréwnanie wariantéw A i B wykazuje,
ze mimo korzys$ci wynikajacych z ogra-
niczenia strumienia powietrza chlodza-
cego wyprowadzenie jego ciepla z obiegu
powoduje spadek sprawnoéci turbiny
gazowej 7yrg (rys. 4). Dopiero efek-
tywne wykorzystanie odzyskanego ciepta
w obiegu parowym pozwala na uzyskanie
poprawy i elektrownia w wariancie
B uzyskuje wyzsze sprawno$ci niz
w wariancie A dopiero przy 3 = 50
o wprowadzenie efektywniejszych tech-
nologii chtodzenia w wariantach C i D
prowadzi do dalszego ograniczenia ilo$ci
powietrza chlodzacego turbine i tempe-
ratury COT oraz do poprawy sprawnosci
turbiny gazowej #,7¢ i catego ukladu 7,
(rys. 6b) wzgledem wariantu B
o zastosowanie blonowego lub transpira-
cyjnego chlodzenia powietrzem w pola-
czeniu z chlodzeniem tego powietrza
i wykorzystaniem odzyskanego ciepta
w obiegu parowym moga pozwolié
na wprowadzenie znacznie wyzszych
parametréw turbiny gazowej niz obecnie
stosowane, jednoczesnie zachowujac
niskie strumienie powietrza chlodza-
cego. Przy 8 rzedu 60-80 oraz COT
na poziomie 1800-2000°C mozliwe jest
osiagnigcie sprawnosci brutto ukladu
przekraczajacej 65% w wariantach CiD.
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