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Zusammenfassung
Thomas Nemitz

Thema der Bachelorthesis
Lebensdaueranalyse und Berechnung der Restlebensdauer von Turbomaschinen am
Beispiel von Dampfturbinen im Kraftwerk einer Raffinerie und Untersuchung von As-
pekten der Ersatzbeschaffung.

Stichworte
Lebensdaueranalyse, Lebensdauerberechnung, Maschinenalterung, Instandhaltung,
Revision, Wartung, Instandhaltungskosten, Projektplanung, Projektfinanzierung, Kos-
tenanalyse, Kraftwerk, Raffinerie, Dampfkraftprozess,

Kurzzusammenfassung

Diese Arbeit umfasst die Analyse zur Maschinenalterung und die daraus hervorge-
hende Betrachtung der Maschinenlebensdauer. Es wird untersucht wie die Maschi-
nenlebensdauer durch geeignete Instandhaltungs- und Wartungsmaflinahmen verlan-
gert werden kann. Ziel der Arbeit ist es zu bestimmen wann die maximale
Lebensdauer erreicht ist und wann sich die Neuanschaffung einer Maschine im Ver-
gleich zu den laufenden Instandhaltungskosten lohnt. All dies wird vergleichend an
den Dampfturbinen aus dem firmeneigenen Kraftwerk dargestellt.

Thomas Nemitz

Title of the paper
Lifetime analysis and calculation of the remaining service life of turbomachinery on
the example of steam turbines in the power plant of a refinery and investigate aspects
of the replacement.

Keywords
lifetime analysis, lifetime calculation, aging equipment, machine strategy, mainte-
nance, maintenance costs, maintenance measures, machine service, revision, sys-
tem engineering, project financing, cost analysis, power plant, refinery, steam power
process

Abstract
This work includes the analysis of equipment aging and the resulting depth contem-
plation at the life of the machine. It examines how the machine life can be extended
by maintenance based on the actual condition of plant and equipment. The aim of this
work is to determine when the maximum lifetime is reached and when the acquisition
of a machine compared to the ongoing maintenance costs worthwhile. All this is
shown comparatively to the steam turbine from the company's own power plant.
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Internationales Einheitensystem - “SI“ (Kretzschmar, 2016)

Warmekapazitatsstrom C

GroRe Sl - Einheit empfohlene Einheit
Lange z 1m 1m
Zeit 1 1s 1s
Masse m 1kg 1 kg
Molmenge n 1 mol 1 kmol = 1000 mol
Thermodynamische Temperatur T [1K 1K
Kraft F 1 N=1 kg'zm 1kN = 1000 N
s

Druck

rueep 1Pa=t 3 1 kPa=1

2 m m 3
1bar* =1.10° Pa 1 kPa=0,01 bar
1bar* =100 kPa=0,1MPa

Enthalpie H
Innere Energie U
Exergie E 1J=1Nm 1 kJ=1KkNm
Waéarme Q
Arbeit W
spezifische Enthalpie h
spezifische innere Energie u 9 5
spezifische Exergie e 1 i = N_m =1 m_2 1 E =1000 m_2
spezifische Wérme g kg kg S kg s
spezifische Arbeit w
Enthalpiestrom H
Exergiestrom E 1Wweqgd_q Nm 1kw o1 K4 KNm
Warmestrom Q S S S S
Arbeitsleistung P=W
Spezif. Warmekapazitaten ¢, ¢,
Spezifische Entrobi 1J_1Nm kJ , kNm

pezifische Entropie s —kg'K —kg-K —kg-K —kg-K
Spezifische Gaskonstante R
Entropiestrom S 1 W_ J 4 Nm 1 KW _y K _4 kKNm

K s-K s-K K s-K s-K

*in der Technik oft verwendete Einheit (bar) fur den Druck
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Volumen
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2,5 2,5 bar Druck

12 12 bar Druck

74 74 bar Druck

a angezeigter

ab abgefiuhrt

eff effektiv

erz Stromerzeuger
FD Frischdampf
Gen. Generator
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i innere

is isentrop
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i Uber die Systemgrenzen hinweg
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Kond Kondensator
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Plat. Platformer
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Pyro. Pyrolyse
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real Realer, richtiger Wert
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Abkiirzung: Benennung:

a Jahr

abs. absoluter Druck

DT Dampfturbine

EVU Energieversorungsunternehmen
HD Hochdruck

GT Gastrubine

K3 Hochdruckdampfkessel 3

K4 Hochdruckdampfkessel 4

K5 Hochdruckdampfkessel 5

MD Mitteldruck

ND Niederdruck

rel. relativer Druck

SSV Schnellschlussventil

SQL .otructured Query Language®; standardisierte Datenbanksprache
T1 Turbine 1 Siemens T4436 Y-011
T2 Turbine 2 Siemens T4437 Y-012
T3 Turbine 3 Blohm & Voss Y-021¢
TBO Time between overhaul

VE vollentsalzt

WKM Warmekraftmaschinen
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Die Raffinerie Heide GmbH betreibt ein eigenes Industriekraftwerk zur Deckung des in der
Raffinerie bendtigten Bedarfes an Prozessdampf und elektrischer Energie. Uberschiissige
elektrische Energie wird in das Netz des lokalen Energieversorgerunternehmens eingespeist.

Im Fokus des Betreibers steht eine maximale Verflgbarkeit an Prozessdampf zur Deckung
des Bedarfes der Raffinerie und eine sehr hohe Verfligbarkeit an elektrischer Energie. Elekt-
rische Energie kann auch vom lokalen Energieversorger bezogen werden, jedoch erlaubt die
gegebene Infrastruktur dies nur zu einem Teil der bendtigten Energie. Daher ist das Risiko
einer Unterbrechung der Eigenversorgung durch wirtschaftliche Redundanzen im Kraftwerk
und durch den allgemein verfiigbaren technischen Stand der Anlagen zu minimieren. Aus
diesem Grund werden durch die Raffinerie Heide zum jetzigen Zeitpunkt mehrere Untersu-
chungen zur zukinftigen Energieversorgung angestellt. Hintergrund dafir sind die aktuellen
Gesetzesanderungen die das Gesetz fiir den Ausbau erneuerbarer Energien (EEG 2014)
(Bundesministerium fur Wirtschaft und Energie, 2014) mit sich bringt.

Diese Arbeit ist Teil der Untersuchungen und dient dazu den derzeitigen Zustand der Dampf-
turbinen im Kraftwerk zu erfassen. Sie beschéaftigt sich mit der Lebensdaueranalyse und der
Berechnung einer Restlebensdauer am Beispiel der Dampfturbinen im Kraftwerk. Die
Dampfturbinen werden miteinander verglichen um eine Prognose zu erstellen, welche der
drei Turbinen den groften Bedarf fur eine Ersatzbeschaffung aufweist. Dazu werden eine
Wirkungsgradberechnung an den Turboséatzen, sowie eine statistische Auswertung der Still-
standszeiten und -ursachen durchgefuhrt. Zusatzlich werden die Aspekte und Rahmenbe-
dingungen flr eine Ersatzbeschaffung untersucht und eine Empfehlung fir die Auslegungs-
daten einer neuen Maschine anhand der aktuellen Betriebsparameter gegeben.
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Fir die Untersuchung ist es sinnvoll sich zunachst ein Verstandnis Uber die Komplexitat der
Anlage anzueignen, da diese ausschlaggebend fir den Betrieb und die Verfigbarkeit an
Energie ist. Daher wird zunachst in den Grundlagen auf das Unternehmen, die Produkte und

die Anlage selbst eingegangen.

Die Raffinerie Heide ist der nérdlichste Roh-
Olverarbeiter in Deutschland. Schon seit
1856 werden in Dithmarschen zuerst Olkrei-
de und spater Rohdl gefordert und verarbei-
tet. (Raffinerie Heide GmbH, Stand 2012)

Im Standort Hemmingstedt werden jahrlich
mehr als 4,5 Millionen Tonnen Rohdl auf
insgesamt 136 Hektar Flache verarbeitet.
Zusatzliche 53 Hektar umfasst das Tankla-
ger in Brunsbittel an der Nordseite des
Nord-Ostsee-Kanals, welches Teil des
ChemCoast Parks Brunsbittel ist. Die bei-
den Standorte sind durch neun jeweils 32 km
lange Pipelines verbunden, die zusatzlich
auf rund 16 Hektar Grund liegen. Die Raffi-
nerie der groRte Abnehmer und Verarbeiter
von deutschem Rohdl.

=
RAFFINERIE
. - | h
-n
# Nord-
Boh p Ostsee-Kanal
ohr- un
Forderinsel e
-Mittelplate” Brunsbttel
ol ...~
RAFFINERIE
}-—' ChemCoast
Elbehafen Park h

Die Raffinerie ist auf die Produktion von Mitteldestillat ausgerichtet, jedoch mit zusatzlicher
erhoéhter Ausrichtung fur Produkte der Petrochemie. Als Hauptprodukte werden Diesel, Heiz-

6l, Flugturbinentreibstoff und chemische
Produkte hergestellt. Fast 70 Prozent des
Rohoéls werden fir die Produktion von
Treibstoffen verwendet. Zusatzlich werden
rund 450.000 Tonnen petrochemische Pro-
dukte jahrlich produziert. Rund 80 Prozent
des im noérdlichen Teil Deutschlands ver-
brauchten Benzin- und Dieseltreibstoffs wird
in der Raffinerie Heide produziert. Zudem
werden fast alle Flige, die vom Hamburger
Flughafen starten, mit dem Flugturbinen-
treibstoff Jet A1 aus der Raffinerie versorgt.
Mit dem produzierten Heizdl konnen
250.000 Einfamilienhduser mit Olheizung
zwischen Flensburg und Hamburg beheizt
werden. Dabei generierte das Unternehmen
2015 einen Jahresumsatz von 2,0 Mrd. Euro
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und tatigte 48,9 Mio. Euro Investitionen. Als mittelstdndisch organisiertes Energieunterneh-
men gehdrt die Raffinerie seit 2010 zu dem Verbund der Klesch-Group (UK).

Die jahrlich produzierten Durchschnitts-mengen setzen sich aus folgenden Mineraldlproduk-

ten zusammen:

e 59,9 % Mitteldestillate

e 16,1 % Ottokraftstoffe

e 15,7 % Schweres Heizol
e 4,0 % Bitumen

o 4,2 % Sonstige

Zu den Mineral6lprodukten kommen
noch die Vorprodukte fiir die chemi-
sche Industrie mit folgenden Durch-
schnitts-mengen:

e 66,3 % Aromaten
e 33,6 % Ethen/Propen

Aus Ethylen, Propylen, Xylol, Benzol,
Toluol oder Schwefel werden so
Waschmittel, Dinger, Reifen oder die
Innenverkleidungen von Fahrzeugen.

2.500.000 t

2.250.000 t

2.000.000 t

1.750.000 t

1.500.000 t

1.250.000 t

1.000.000 t

750.000 t

500.000 t

250.000 t

0t

2.272.000 t

610.000 t 594.000 t

B 153.000 t 162.000 t
Otto- Mittel- schweres Bitumen Sonstige
kraftstoffe destillate Heizol

Abbildung II-3: Mineraldlprodukte der Raffinerie

Mit einer Rohdlkapazitat von 4,5 Mio. Tonnen pro Jahr besitzt die Raffinerie Heide eine ver-
gleichsweise niedrige Verarbeitungsmenge. Jedoch ist ihre Komplexitat mit einem Nelson-
Index' von 9,6 bewertet, was bedeutet, dass sie zu den komplexesten Raffinerien in

Deutschland und Europa gehort.

Abbildung lI-4: heutige Ansicht der Raffinerie Heide

' Der Nelson-Index ist eine Kennzahl zur Messung der Komplexitat einer Erddlraffinerie und kennzeichnet die
Fahigkeit, Erd6l zu hoherwertigen Produkten zu verarbeiten. Je héher der Wert ist, desto hoher ist auch die Aus-
beute an Produkten. Europaische Anlagen erzielen durchschnittlich einen Wert von 6,5. (Investopedia.com, Stand

2015)
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In der Abbildung 1I-5 ist die Raffineriegeschichte am Standort Hemmingstedt dargestellt.
(Raffinerie Heide GmbH, Stand 2012) Daraus ist zu erkennen, dass es im Verlauf mehrere
Betreiberwechsel gab. Dies bedeutete stets eine wechselnde Unternehmens- und Finanzpo-
litik, welche sich direkt auf den Betrieb, den Anlagenneubau und die Anlageninstandhaltung
auswirkten. Um die Komplexitat der Raffinerieanlagen und die Anforderungen, bzw. die
Rahmenbedingungen fur die folgenden Untersuchungen besser zu verstehen muss an die-
ser Stelle zunachst die Geschichte der Raffinerie naher erlautert werden. Denn jede Inbe-
triebnahme und jede Stilllegung einer Anlage wirkt sich
direkt auf den Energieverbrauch und somit auf die
Energieerzeugung im Kraftwerk aus.

Die Geschichte (Plata, 2011), (RWE-DEA AG, Okt.
2000), (Nissen:, 1981) der Raffinerie Heide beginnt im
Jahr 1856 als Herr Peter Reimers 6lige Sande auf sei-
nem Grundstuck entdeckte. Daraufhin wurde von Lud-
wig Meyn die erste Erddlbohrung per Hand durchge-
fuhrt. Ab 1858  wurde  zundchst  Bitumen,
Wagenschmiere und Petroleum aus dem O&lhaltigen
Sand im Tagebau gewonnen. Bei den Bohrarbeiten
stieR man immer wieder auf Olkreide statt auf fliissiges
Ol, sodass zunichst die Olkreide ab 1880 bergman-
nisch abgebaut wurde. Erst 1935 traf man bei der Boh-
rung ,Holstein 2 in 400 Meter Tiefe auf fliissiges Ol.
Durch mehrere weitere erfolgreiche Bohrungen konnte
so die Forderkapazitat bis 1940 auf 231.347 Jahreston-
nen angehoben werden.

Ab 1939 baute die DEA/DPAG (Deutsche Erddl AG / Deutsche Petroleum-
Aktiengesellschaft) mit Reichsmitteln das Bergwerk aus und errichtete Schwel- und Destilla-
tionsanlagen zur Gewinnung von geeigneten Heiz- und Kraftstoffen fur die Marine. So wur-
den zwei Rohdldestillationsanlagen mit einer Kapazitat von insgesamt 100.000 Tonnen pro
Jahr gebaut. Anfang Juni 1942 nahm die Topp lI, eine moderne Raffinerieanlage, nach nur
einem Jahr Bauzeit ihren Probebetrieb auf. Am 18. Juli 1944 begann der erste der insgesamt
zehn Bombenangriffe auf die Raffinerie, wodurch die Verarbeitung eingestellt werden muss-
te. Ab Mitte Juli 1945 versuchten DEA-Angestellte die grofiten der Gber 2600 Bombentrich-
ter aufzufillen, sodass im Oktober bereits wieder einige Mineral6lprodukte ausgeliefert wer-
den konnten. Ab 1948 wurde die Instandsetzung der Destillationsanlagen beendet und es
fanden umfangreiche Umriistungs- und Erweiterungsarbeiten statt. Die Férderung der Ol-
kreide wurde 1949 wegen Unwirtschaftlichkeit eingestellt und das Bergwerk geschlossen.
Somit wurde der Standort zu einer reinen Rohélraffinerie.
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1952 wurde die erste katalytische Crack-Anlage
Deutschlands in Betrieb genommen.

1953 legte man die erste Pipeline zwischen dem Elbha-
fen Brunsbuttel und Hemmingstedt.

1963 wurden die Aromaten-Anlage und ein eigenes
Kraftwerk in Betrieb genommen. Mit der Ubernahme der
Raffinerie von der Texaco (1967) wurden mehrere neue
Anlagen errichtet. Darunter auch eine Rohdl- und Vaku-
. umdestillationsanlage die 1973 den Betrieb aufnahm.
Weitere Anlagen folgten: 1980 - MTBE-Anlage, 1982 -
katalytische Reformeranlage, 1983 - Schwefelgewin-
nungsanlagen, 1987 — Visbreaker-Anlage (thermische
Crackanlage). Der Energiekonzern RWE Ubernahm im
— Juni 1988 die Deutsche Texaco AG. Der Konzernbe-
reich Mineral®l und damit auch die Raffinerie firmierten
fortan unter der RWE DEA AG. Weitere Modernisierun-
gen wurden getatigt: 1990 — Heizgas-Entschwefelung,
1992 — neues Werklabor, 1995 — zwei neue Dampfkes-
sel im Kraftwerk zur Lieferung von Prozessdampf fir die
Verarbeitungsanlagen und fur die Stromerzeugung. Eine umfangreiche Umstrukturierung
und Modernisierung fand 2000, durch den Bau und die Inbetriebnahme eines Hydrocrackers
mit Nebenanlagen fir den Einsatz von 800.000t Vakuumdestillat, statt. Die Pyrolyse- und die
Claus-Anlage wurden erweitert, sowie eine Anpassung der Reformeranlage durchgefihrt.

Ab 2002 betrieben die DEA Mineral6l GmbH und Shell Deutschland Oil GmbH die Raffinerie
als gemeinsames Joint Venture. 2004 wird die SHELL Deutschland Oil GmbH neuer Allein-
eigentumer. Diese formierte durch weitere Investitionen, die Raffinerie zu einer der moderns-
ten in Europa. Seit 2010 ist die Raffinerie ein Teil der Klesch Group des US-Finanzinvestors
A. Gary Klesch und firmiert unter dem Namen Raffinerie Heide GmbH.

Der wirtschaftliche Betrieb von Dampfturbinen wird im Wesentlichen von der Verfligbarkeit
und dem thermischen Wirkungsgrad bestimmt (VGB PowerTech Service GmbH, 1993),
(Siemens AG Power Generation, 2006). Ausfalle oder eine Wirkungsgrad-minderung bedeu-
ten Verluste und damit einen Anstieg der Energieerzeugungskosten. Hohe Anforderungen
sind entsprechend an die Verfiigbarkeit zu stellen. Die Lebensdauer und die fehlerfreie Funk-
tion der Dampfturbine werden mafigeblich davon beeinflusst, ob die bei der Auslegung vor-
gesehenen Bedingungen im Betrieb eingehalten werden.

Steigende Investitionskosten und Ausgaben fir Bedienung und Instandhaltung stellen zudem
hohe Anspriiche an die Lebensdauer, die Einsatzbereitschaft und die Wirtschaftlichkeit der
Anlage. Die Wirtschaftlichkeit wird neben der Erhaltung des bestméglichen Wirkungsgrades
wahrend der Nutzungsdauer durch das Mal} an Verfugbarkeit wesentlich bestimmt. Lebens-
dauer und ein stérungsfreier Betrieb hangen entscheidend von der Betriebsweise und den
Betriebsbedingungen in Auslegung und Betrieb ab.

Jede unvorhergesehene Stérung des Betriebes, hat einen Produktionsausfall zur Folge, wel-
cher sich unmittelbar auf die vorab getroffene, wirtschaftliche Kalkulation auswirkt. Die aus-
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gefallene Leistung muss gegebenenfalls aus dem 6ffentlichen Versorgungsnetz gekauft wer-
den, oder falls ein Fremdbezug aufgrund zu hoher Netzauslastung nicht méglich ist, fihrt
dies unmittelbar zum Ausfall der angeschlossenen Produktion mit entsprechenden wirt-
schaftlichen Verlusten und weiter anfallenden fixen Kosten. Aus diesem Grund muss zu-
nachst geklart werden in welchem Rahmen Instandsetzungsarbeiten an den Maschinen
durchgefihrt werden um die Verfligbarkeit sicher zu stellen.

Als wichtigste MaBnahme fir einen optimalen, zuverlassigen und sicheren Betrieb hat sich
die gezielte Revision der Dampfturbosatze zum richtigen Zeitpunkt erwiesen. Zur umfassen-
den Beurteilung des Zustandes von Dampfturboséatzen ist auRer der tblichen Uberwachung
im Betrieb auch eine Untersuchung wahrend der Instandhaltung nach dem Offnen von Anla-
genteilen erforderlich. Bestimmte Ereignisse, wie z.B. Rissbildung an beanspruchten Teilen,
lassen sich nur bei einer Revision durch Prufungen feststellen, wenn die Anlagenteile ausei-
nandergebaut worden sind.

- aufgetretene Mangel beseitigen

- Ertichtigungsmalinahmen durchzuflhren

- Schaden erkennen, beheben oder ihr Fortschreiten gezielt weiterzuverfolgen

- den derzeitigen Zustand der Anlage zu erfassen

- Gewinn von Informationen Uber die Restlebensdauer der Maschine

- Wirkungsgrad wiederherstellen durch Beseitigung von Verschmutzungen, Aufrauhungen und
Abrieb

- die Verflugbarkeit und Wirtschaftlichkeit wahrend der kommenden Lebensdauer erhéhen

Revisionen an Turbosatze erfordern meist einen Stillstand der Maschine und beeinflussen
somit die Energieerzeugungskosten sowie die Verflugbarkeit. Beriicksichtigt man diese Zei-
ten und die bestehenden Betriebserfahrungen, miissen Revisionen einem elastischen Zyklus
angepasst werden. Der richtige Zeitpunkt fiir eine Revision muss entsprechend auf die In-
standhaltungskosten, die Verfligbarkeit und das Betriebsverhalten abgestimmt sein.

Bei der zeitlichen Planung von Revisionen sind die Ersatzteilhaltung und -beschaffung die
wichtigsten Faktoren. Die Ergebnisse und Erkenntnisse aus einer Revision sind fur den wei-
teren Betrieb, die Planung der nachsten Revision und die Ersatzteilbeschaffung ausschlag-
gebend.

Durch Sensoren und Uberwachungsanlagen kénnen im laufenden Betrieb vorzeitig Schaden
erkannt und zusatzlich zu denen im zeitlichen Rhythmus durchgefiihrten Revisionen, recht-
zeitig und eindeutig schadenstrachtige Entwicklungen aufgezeigt werden. Somit kann eine
Revision und zusétzlich Kontrolle genau zum richtigen Zeitpunkt erfolgen, wenn eine Beein-
trachtigung am Turbosatz auftritt.

Diese Strategie wird in der Raffinerie bevorzugt eingesetzt. Bei der zeitabhangigen Revision
werden in festgelegten Zeitintervallen Revisionen vorbeugend durchgefiihrt. Der Vorteil die-
ser Strategie ist die hohe Verflugbarkeit des Turbosatzes, die Stillstandszeiten sind zeitlich
planbar, Ersatzteile kdnnen mit genugend Vorlaufzeit bestellt werden.

Dabei ist es moglich, dass eine Revision durchgefiihrt wird, wenn Bauteile noch nicht ver-
schlissen sind. Dies ist ein Nachteil dieser Strategie.

Grundsatzlich werden 4 Arten von Turbinenrevisionen unterschieden:
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1 Kurzrevision kleine Revision 3 Jahre
2 Zwischenrevision mittlere Revision 3 Jahre
3 Hauptrevision grof3e Revision 9 Jahre
4 Modulrevision Abschnittsrevision Wenn notig

Hierbei lasst sich der Kontroll- und Arbeitsumfang zeitlich abgrenzen vorausgesetzt, dass
keine zusatzlichen und ungeplanten Schaden am Turbosatz entdeckt werden.

Ziel jeder Revision ist es den Normalzustand der neuen Anlage an der Maschine wiederher-
zustellen.

Eine ,kleine Revision“ sollte nach Bedarf und vom Zeitpunkt geplant, durchgefihrt werden. In
besonderen Fallen kann hierzu auch ein durch andere Anlagenkomponenten verursachter
Stillstand, wie eine Kesselrevision oder einem Stillstand in der Raffinerieanlage, genutzt
werden. Anlasslich dieser Uberprifung werden die Turbinengehduse nicht geéffnet. Durch
gezielte Inspektion und Wartung sollen Zwangsausfalle verhindert werden. Die durchzufiih-
renden Kontroll- und Inspektionsarbeiten beschranken sich im Zentralen stichprobenartig auf
die Anlagen der Turbinenperipherie und auf einzelne Mallnahmen an der Turbine (z.B. La-
gerkontrollen, Kupplungs- und Ausrichtiiberpriifung, Sichtkontrolle von Getriebe, Uberholung
der Steuerung, Neueinstellung der Regelung und der Schutzeinrichtungen, Eichung der Be-
triebsinstrumente, usw.). Im Wesentlichen werden in der Betriebszeit aufgetretene, vorhan-
dene Stérungen, wie zum Beispiel Dampf- oder Olleckagen, beseitigt.

Eine ,mittlere Revision® findet, wie die Kurzrevision, wenn mdéglich wahrend eines geplanten
Anlagenstillstandes statt. Auch hier wird im Normalfall das Turbinengehduse nicht gedffnet.
Eine Offnung der Gehause ist nur aus folgenden Griinden plausibel:

- Folgerungen aus der Langzeitiberwachung (erhéhte Schwingungen)
- Erfahrungen aus dem Betrieb

- auf Empfehlung von Versicherer oder Lieferer

- die Zwischenrevision als ,Modulrevision“ durchgefiihrt wird

Es werden annahernd die gleichen MafRnahmen durchgefiihrt, wie bei der einer Kurzrevision,
wobei der Prozentsatz bei den Stichproben erhdht wird. Zusatzlich werden noch Messungen
und Kontrollen (z.B. Rundlaufkontrollen, Axialvergangsmessung bei ausgebautem Druckla-
ger, Z-Ausrichtung) durchgefiihrt. Es werden detaillierte Erkenntnisse fir die nachste ,grofe
Revision“ gewonnen.

Fir eine ,groRRe Revision“ muss ein langerer Stillstand des Turbosatzes geplant werden. An-
lasslich dieser Revision werden alle Teile der Turbine aufgedeckt, wobei diese Einzelteile
(z.B. Gehause, Laufer, Lager, Leitungen usw.) und alle Turbinenzubehorteile einer einge-
henden Kontrolle, Inspektion und Uberholung im Herstellerwerk unterzogen werden. Sie ge-
stattet einen Befund des Zustandes aller Teile einschlieRlich aller Nebenaggregate und Ne-
benanlagen. Schadhafte oder verschlissene Teile werden gegen Ersatzteile ausgewechselt.
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Haupt- und Zwischenrevisionen koénnen auch abschnittsweise als sogenannte Modul-
revisionen durchgeflihrt werden. Hierbei handelt es sich um zeitlich versetzte Mallnahmen
an Anlagenteilen oder dem Turbinengehause. Dabei ist zu beachten, dass fiir jede Teilturbi-
ne die empfohlenen maximalen Revisionszeitraume nicht wesentlich Gberschritten werden
sollen.

Im Fall, dass zeichnungsgleiche Maschinen, wie Turbo 1 und Turbo 2 unter vergleichbaren
Bedingungen eingesetzt sind, kann von einer Turbine auf die andere geschlossen werden.
Dieses Verfahren ist laut den Unterlagen zur Maschinenwartung von ,Siemens Power Gene-
ration zuldssig (Siemens AG Power Generation, 2006).

Die Modulrevision ist bei Anlagen durchzufiihren, bei denen eine Stillstandszeit fur eine Ge-
samtiberholung aus Produktionsgriinden nicht vertretbar ist. Auch in Schadens- oder Stor-
fallen, die das Offnen eines Turbinengeh&uses notwendig machen ist eine Modulrevision zu
planen.

Eine Lebensdaueranalyse ist in der Technik ein Teil der Zuverlassigkeitstheorie. Das Ziel ist
es durch Berechnungen, Aussagen uber die Lebensdauer oder die Funktionsdauer betrach-
teten technischen Systemen zu treffen (Fahrmeir, 2007), (Koch, 2001).

Die Lebensdauer ist ein zufallsbeeinflusstes Phadnomen womit immer eine gewisse Restun-
sicherheit vorhanden ist. Durch mathematische Methoden ist es mdglich den Prifaufwand
mit der Restunsicherheit in ein optimales Verhaltnis zu bringen.

Mit der Lebensdauer ist entsprechend die Zeit gemeint, in der die Maschine ohne den Aus-
tausch von Kernkomponenten oder einen Ausfall durchgehend seit der Inbetriebnahme ge-
nutzt werden kann. Vor Erreichen dieser Lebensdauer werden Wartungsarbeiten, bzw. Revi-
sionen an der Maschine durchgefuhrt (Time between overhaul (TBO)).

Die Zuverlassigkeit einer Betrachtungseinheit wird auf statistischem Wege ermittelt. Dabei
wird stets eine Gruppe gleicher Einheiten betrachtet. Bei der Untersuchung der Zuverlassig-
keit einer Einheit geht man davon aus, dass die Einheit zwei Zustdnde annehmen kann:
funktionsfahig oder ausgefallen. Weiterhin unterscheidet man zwischen reparierbaren und
nicht reparierbaren Einheiten.

Reparierbare Einheiten kénnen nach einem Ausfall durch InstandsetzungsmafRnahmen wie-
der in einen ,funktionstlchtigen® Zustand versetzt werden. Ausfallabstand und Ausfalldauer
dienen in dem Fall der Charakterisierung.

Nicht reparierbare Einheiten kénnen nach einem Ausfall nicht mehr instandgesetzt werden.
Unter der Lebensdauer (life time) wird die Zuverlassigkeit einer nicht mehr zu reparierenden
Einheit charakterisiert. Die Lebensdauer ist entsprechend die Zeit, in der die Einheit funkti-
onstiichtig ist oder auch stillsteht, dabei ist die Einheit auf jeden Fall noch betriebsbereit. Die
Lebensdauer darf nicht mit der Betriebsdauer verwechselt werden. Die Betriebsdauer ist das
Zeitintervall, in der eine Einheit funktionstiichtig und betriebsbereit ist (BIGA - Institut fur
Arbeitsschutz der deutschen Gesetzlichen Unfallversicherung (DGUV), 2/2008), (Birolini,
1997).

In der Raffinerie wird fur die Turboséatze eine Betriebsdauer von 3 Jahren (26.280 Betriebs-
stunden) zwischen den einzelnen Revisionen angenommen. Dieser Zeitraum hat sich im
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Laufe der Jahre und durch die Erfahrung mit den Maschinen bereits verkirzt. Mehr dazu

folgt im Kapitel VI.

Das Ende der Betriebsdauer kann neben dem Erreichen der geplanten Nutzungsdauer durch

verschiedene Ereignisse erreicht werden:

o Ausfall der Maschine

e VerschleiRerscheinungen machen den wei-
teren Betrieb zu geféhrlich

e zu erwartender Instandhaltungsaufwand
lasst einen weiteren Betrieb nicht sinnvoll
erscheinen

Eine Turbine ist ein System, dass aus vielen Ein-
zelteilen besteht. Auch bei hoher Zuverlassigkeit
der Einzelteile nimmt die Ausfallwahrscheinlichkeit
entsprechend der Anzahl der verwendeten Teile
zu. Als Beispiel ist hier ein Bauelement in der Tur-
binenregelung herausgegriffen. In Abbildung 1I-8
wird die Zeit der Nichtverfugbarkeit in Abhangig-
keit von der Zeitspanne seit der letzten Revision
fur die Regelung dargestellt. In Rot sind die Ereig-
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nisse aufgenommen und daraus ein Trendverlauf berechnet worden. Zunachst stellt sich ein
abfallender Ast ein. Dieser ist durch die Arbeiten nach der Revision (einstellen, Nachziehen,
etc.) gekennzeichnet. Solche Vorgange bendtigen kein Abschalten der Dampfturbine. Die
Nichtverfugbarkeit bleibt lange konstant. AbschlieRend steigt die Nichtverfugbarkeit wieder
an. Diese Uberlegungen fliihren, graphisch dargestellt, zu einer sogenannten ,Badewannen-
kurve® Abbildung 1I-9. Die Badewannenkurve wird haufig durch drei sogenannte Gefahrfunk-

tionen modelliert:
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Der Verlauf des linken Astes der Kurve ergibt sich als direkte Folge der Inbetriebnahme.
Die Betriebszeit einer Turbinenanlage lasst sich in drei Phasen aufteilen.

1. Erste Betriebsperiode mit vorwiegend betriebszeitunabhangigen Stérungen

2. Hauptbetriebsperiode mit vorwiegend Uberschaubarem, etwa konstantem
Verschleild an besonders beanspruchten Bauteilen

3. Alternde Maschine mit zunehmender Werkstoffermiidung

Mit zusatzlichen Revisionen wird im erh6éhten Betriebsstundenbereich in der Phase 3 die Zu-
verlassigkeit groRer als ohne Revisionen, d.h. die Ausfallwahrscheinlichkeit verringert. Zum
Ende der Lebensdauer treten, langsam ansteigend, verstarkt Ausfalle oder Schaden auf.
Diese sind hauptsachlich auf Alterung und Verschleils an der Maschine zurlickzufihren.
Wenn dieser Bereich erreicht ist, sind entweder gréRere Instandsetzungsmalnahmen oder
der Austausch notwendig. Zur Ermittlung der Lebensdauer kdnnen End of life tests zugrunde
gelegt werden, z.B. der Highly Accelerated Life Test (Jurgen Valldorf, 2007).
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Aus Abbildung 11-10 ist klar abzuleiten, dass im hohen Betriebsalter der Turbinen die Revisi-
onsfolge kirzer sein sollte als an der neuen Maschine. Entsprechend wurde in der Raffinerie
bereits die Revisionsfolge auf 3 Jahre verkirzt. AuBerdem lasst sich daraus ableiten, inwie-
weit die Lebensdauer und die Ausfallwahrscheinlichkeit durch Revisionen verlangert werden
kann. Die geschatzte Nutzungsdauer durch den Hersteller endet im Idealfall am Ende von
Phase 2. Wobei dies durch Schwankungen der Produktionsqualitdt und der Einsatzbedin-
gungen verschoben werden kann.

Beanspruchungen der Bauteile unter Betriebsbedingungen wahrend des Betriebes sind auf
folgende Grinde zurlckzufihren:

normaler Verschleil}

Korrosion, Erosion, Verformung

Materialalterung, Versprodung
Lebenddauerverbrauch

Ablagerungen aller Art (einschlieBlich deren Folgen)
Betriebsstorfalle
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Insbesondere sind hierbei Abweichungen der Betriebsdaten von den ursprunglichen Ausle-
gungsbedingungen, Stdrlastbetrieb, An- und Abfahrvorgéange und kurzfristige Schwankungen
des Frischdampfes von Bedeutung. Verschlei® und Werkstoffermidung bzw. Werkstoffscha-
digungen sind die Folge.

Die wesentlichen Faktoren aus der Betriebsweise, die die Lebensdauer entscheidend beein-
flussen, werden nachfolgend kurz genannt:

schlechte Stillstandwartung

mangelnde Betriebsiberwachung durch die Sensorik
Regelungsabstimmung zwischen Dampferzeuger und Turbine
Dampfqualitat des Frischdampfes

Stérungen im Dampfnetz (Wasserschlag, Temperatursturz)
Teillastfahrten

starke Belastungsschwankungen

Anteil der Volllastfahrten (Grund- bzw. Spitzenlast)

schnell wechselnde Belastung und Belastungsspitzen
Haltepunkte wahrend des Anfahrens

Art des Anfahrens der Maschine (Gleit- oder Festbetrieb)
vorwarmen der Maschine vor Inbetriebnahme

Um mit der Untersuchung beginnen zu kdnnen, mussten zunachst die Rahmenbedingungen
und die Anforderungen durch den Betreiber geklart werden, damit eine Untersuchung még-
lichst zielgerichtet zu Ergebnissen fuhrt. Nachfolgend werden die Rahmenbedingungen im
dargestellt.

Grundlage der Daten bildet der firmeneigene Echtzeit-Datenbankserver mit der Bezeich-
nung: ,RocRed®. Die Displays in RocRed dienen dem Online-Monitoring von ausgewahlten
GroRBmaschinen in der Raffinerie. Dabei werden alle im Prozessleitsystem verflgbare, rele-
vante Grof3en flr die entsprechende Maschine dargestellt. Die Messwerte werden abgespei-
chert und archiviert. Diese Datenbank wurde am 01. Januar 1999 eingerichtet. Samtliche
Sensordaten stehen seit dem Zeitpunkt zur Verfigung.

Der Server basiert auf einer SQL-Datenbank. Er speichert Informationen (ber die Messstel-
len im Anlagenumfeld. FUr Anlagen, Anlagenteile und Messstellen lassen sich Vorlagen er-
stellen, sogenannte Templates. Diese Vorlagen erleichtern die Arbeit und machen die Aus-
wertung der Daten einfacher. Darliber hinaus kénnen Berechnungen und Umrechnungen in
andere MalReinheiten durchgefiihrt werden. Zur Konfiguration der Messreihen und zum Ein-
richten von Schnittstellen stehen dem Anwender diverse Tools und Oberflachen zur Verfu-
gung. Dabei ist die gesamte Anlage der Raffinerie Ubersichtlich im Prozessleitsystem in ein-
zelnen Ebenen hinterlegt. Es kann von jedem Firmenrechner auf die Daten zugegriffen
werden.

22



£7) PI ProcessBook - [START(FW).PDI [Read Only]] T ——— —— e CD— |
JJﬂEile Edit View Insert Tools Draw Arrange Window Help

|@zmse < 4 > & |Bsuchen |£ 5 T |0 BEE 5% ]S DB |& [P |1k iz 5[ ]k Trend ‘

Gewerbepark

FGRUE

N2-Anl
Lo e 1
Fackel Nord r kennen unsere Grenzen
| und alles lauft die ganze Zeit

innerhalb dieser Vorgaben

Abbildung llI-1: RocRed Raffinerielibersicht - Ebene 0
1) PI ProcessBook - [KWK_overview(FW).PDI [Read Only]*] i b A —— -

File Edit View Insert Tools Draw Arrange Window Help

JJcZuchk <}=4}={>Q‘@Suchen]"§§’@"ﬂ EEE_:]IU% v”éﬁ‘@‘lﬂ‘b|£ifl v | b« Trend ‘
Kraftwerks-Ubersicht Ebene 2 01.08.2016 14:46:02

=~ $02 Konzentration Glocke

an EVU
MO-Wert 577 mg/m3

g Erzeugung|
2 HM-Wert 580 mg/m?3 502-Glocke
et so0ma/m: |

Erdgasubernahme gesamt

i 6 b2
Kessel 5 Turbine 1 f20er v
101 th 2 tf 46 th 37 th

Kessel 4
77 th

74 bar Dampf

Pyrok:
217 th ZREE

74 /12 bar

Kishiwasserkreislauf 4

0th

3.22 bar 65 %

0,03427 m¥h
|| 128,961 kath Pyrotar von Pyrolyse

Abbildung llI-2 Kraftwerksiibersicht in RocRed — Ebene 2

23



:] PI ProcessBook - [Turbine Y-11(FW).PDI [Read Only]] —

%Eile Edit View Insert Tools Draw Arrange Window Help

Qzurick <& £ == A | AJSuchen |E& 5 F |8 B " |67% = =R W T S v | | Trend

Turbine 1 (Y¥-11) Ebene 3 01.08.2016 14:47:02 -

g b
Dampt:

= Saugd. Entlastungsdl: 0,2 bar
oo — N
S2ING Steuerdl: 72 bar CEitEE
92 thh Schmier-/Lagerdl: 26ba43°C

— —
70 *Ci 62 °C
(=] [ra]

(] ) —
48 TI}-TE- *C 70°C
— ) )

L W - 102
N 482°C =W -8
Dampf: £ Vakuumkond.:
318°C
T %‘:
48 th
0.947bar  P- 2|1.
w-101 27,68 °C
44,67 % ----- - S
: Kihlwasser 20.70 °C
: P-52 P91
E ‘L 7.97 th Kondensat
3 PI ProcessBook - [Turbine 2 ( Y - 12 )(FW).PDI [Read Only]] — - -

%Eile Edit View Insert Tools Draw Arrange Window Help

Qzurick <= £ <> A | AWSuchen |E 5 T | # "feee | S B Q& |P |1t 1= 5 v | b Trend

Turbine 2 ( Y-12) Ebene 3 01.08.2016 14:48:02

Aigemeine Do
Saugd. Entlastungsol: 0,1 bar N
Schmier-/Lagerdl: 0.1ba28°C

— —
47 *C 33 *Co
(= ey
| A — (3
38 °Cf 43°C 8B°C
| — P iy

Vakuumkond.:

0.001bar P- 212.

w-102 | 21,98 °C
0,06 %------ - =
| Kihlwasser 20,56 °C

0.06 h Kondensat

24



3 PI ProcessBook - [Turbine 3 ( Y-21 )(FW).PDI [Read Only]]

B File Edit View Insert Tools Draw Arrange Window Help

Ozurick <= { < A | QJSuchen | & £ T = % || SR D E 1t v

Turbine 3 (Y¥-21) Ebene 3 01.08.2016 14:48:42
Angemaine Daten

o — mad
Schmisroi: 42°c 7“-‘33:

qi

i
Coa1f

515
420ar
Lus'
Coumiona.:
| Vakuumiond :
L 1
Dampr:
3%°C
“ 091 0ar F
w-s1 281°C
3395 % - - - - - - - ———
i Kihlwasser 2040°C
—
? ([ Y-101
P-251
05:!1
2235t Konasnsat

Mit Hilfe des Auswertetools ,PI DataLink“ kénnen auf Basis von einem selbst erstellten
Microsoft-Excel-AddIn die Daten fiir einen definierten Zeitraum analysiert werden. Vor dieser
Untersuchung war die Auswertung in Microsoft-Excel nicht moéglich, entsprechend musste
durch ein programmiertes AddIn eine Bricke zu ,RocRed“ erst geschaffen werden, um die
Daten verarbeiten zu kdnnen. Damit war es erstmalig moglich, die Zusammenhange im Sys-
tem leicht und Ubersichtlich darzustellen.

Mit DataLink ist es mdglich Uber zahlreiche Zusatzfunktionen auf die gespeicherten Informa-
tionen zuzugreifen. Mit diesem Tool lassen sich zeitnahe, statistische Auswertungen von
Produktionsdaten herbeifihren. Diagramme lassen sich in Microsoft-Excel leicht erstellen
und auswerten. Hierbei muss beachtet werden, dass die Daten in Ihrer GréRenordnung und
Einheit bereits im System definiert sind. Eine Anpassung an die bendétigte GréoRenordnung
und Sl-Einheiten ist in der Regel notwendig.

Abbildung IlI-6 zeigt beispielhaft die Verwendung des Excel-AddIns ,Pl DataLink® um die
Werte in dem gewahlten Zeitraum: 01. Januar 1999 bis 20. Mai 2016 im Abstand von jeweils
einer Stunde fur eine Datenreihe zu ermitteln.

Fur die statistische Auswertung der Daten wurde generell der Zeitraum vom 01. Januar
1999, 10 Uhr bis zum 20. Mai 2016 um 9 Uhr gewahlt. Das Ende des Zeitraums markiert den
Beginn der Revision an Turbo 2. Dieser Zeitpunkt wurde gewahlt damit die Durchschnitts-
werte aller Maschinen durch den Stillstand einer der drei Turbosatze, nicht unnétig verfalscht
werden. Um den Rechenaufwand zu minimieren, wurden die Daten, wenn mdglich stiindlich
erfasst und ausgewertet. Einige Sensordaten konnten jedoch ausschlieflich fur taglich Werte
interpoliert ausgegeben werden. Dies bedeutet nach Abzug fehlerhafter Daten einen Daten-
satz pro Sensor mit circa 152.200 Daten, bei stiindlichen Werten. Unter ,fehlerhaften Daten”
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sind die Daten zu verstehen, bei denen ein Sensor defekt war oder sich die Daten durch ei-
nen Stillstand an der Maschine offensichtlich nicht mehr im kalibrierten Zustand befanden.
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Diese Daten wurden, wenn nachvollziehbar immer per Hand ausgewahlt und anschlieend
geléscht, um eine Verfalschung der Ergebnisse zu verhindern. Microsoft-Excel ist fur die
Auswertung solcher Datenmengen das ideale Programm. Mit Hilfe von Microsoft-Excel kén-
nen Berechnungen in einer definierten, tabellarischen Form Ubersichtlich und zeitsparend
erstellt werden. Die Ergebnisse konnen in Diagrammen anschaulich dargestellt werden. Zu-
vor sollte jedoch genau Uberlegt werden, welche Sensordaten wirklich benétigt werden, be-
vor eine Datei anlegt und Berechnungen anstellt werden. Ungeachtet einer guten Rechner-
leistung, dauert das Erstellen einer Datenreihe fur einen Sensor bis zu 5 Minuten. Als ginstig
fur kurze Rechenzeit hat sich erwiesen, wenn fir jede Berechnung eine eigene Datei erstellt
wurde. Sekundar ist es von Vorteil, wenn die Sensordaten zusammen mit dem Zeitabschnitt
in eine neue Datei als ,Zahlen“ kopiert werden ohne dabei die Formeln oder weitere Informa-
tionen zu Ubertragen. Diese Vorgehensweis spart sowohl Rechenzeit als auch Speicherplatz
und macht es mdglich viele Sensordaten in einer Datei zu speichern, sollte dies fur eine
komplizierte Berechnung (vgl. Kap. V.) erforderlich sein.

Die Diagramme in den folgenden Kapiteln sind mittels Microsoft-Excel und Pl-DataLink-
AddIn selbststandig erstellt worden.
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Fir die notwendige Energieversorgung der Raffinerie sorgt ein eigenes Kombikraftwerk mit
Kraft-Warmekopplung. Es besteht aus drei Hochdruckdampfkesseln mit einer Gesamtleis-
tung von maximal 370 t/h an Dampf bei 74bar und 520°C. 3 Dampfturbinen und eine vorge-
schaltete Gasturbine wandeln den Dampf in mechanische Energie um. Das Kraftwerk kann

Tro = 180°C

DT1

.
Pyrolyse I I I
- Turbo 3 Turbo 2 Turbo 1
- E@

175°C

mit Raffineriegas, verdampftem Flissiggas und schwerem Heizdl betrieben werden und ist
fur die Verfeuerung von schweren Rickstandsélen eingerichtet. Ausgehend durch das Pro-
jekt zur Kraftwerksertlichtigung*
wird untersucht, inwieweit es wirt- erzeugte elektrische Leistung KWK [MW]
schaftlich moglich ist, das Kraftwerk
zukunftig ausschlief3lich mit Erdgas
zu betreiben. Dieses Verfahren war-
de die Emissionswerte der Anlage
drastisch senken. Die Raffinerie be-
notigt fur den Betrieb eine elektri-
sche Leistung von konstant, circa
40MW (siehe Abbildung 1lI-7). Zu-
satzlich wird Prozessdampf in drei
unterschiedlichen Drucken — 2,5bar,
12bar und 74bar fiir die Produktion | § g
bendtigt. Da das ortliche Energie-
versorgungsunternehmen durch die
Infrastruktur maximal 8MW konstant an die Anlage liefern kann, wurde bereits 1963 ein ei-
genes Kraftwerk errichtet. Nach einigen Modernisierungen kann das Kraftwerk momentan
eine maximale elektrische Leistung von etwa 50MW bereitstellen. Dies ist jedoch abhangig
von Witterungseinflissen. Das Kraftwerk dient als Versorger der Raffinerie und ist verant-
wortlich fur die Bereitstellung der bendtigten Energie. Um die Netzstabilitdt zu gewahrleisten
wird in der Regel mehr Energie erzeugt als von der Anlage bendétigt wird. Das Kraftwerk ar-
beitet im Verbund mit dem ortlichen Energieversorger, in dessen Netz Uberschussige elektri-
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sche Energie eingespeist wird, bzw. wenn erforderlich entnommen werden kann. Die erzeug-
te gesamte elektrische Leistung ist in Abbildung IlI-7 dargestellt. Wie aus der Abbildung er-
sichtlich ist liegt die momentan von der Raffinerie bendtigte Leistung bei circa 40MW. Dieser
Verbrauch ist seit 1999 stetig gestiegen, wie die berechnete Trendlinie in der Abbildung deut-
lich zeigt. Die Steigung betragt 0,298 MW pro Jahr. Mit einer entsprechenden Zunahme soll-
te auch fur die kommenden Jahre kalkuliert werden.

Im Diagramm zeichnet sich ein Unterschied im Energiebedarf zwischen Sommer und Winter
ab. Aus diesem Grund wurde ein weiteres Diagramm (Abbildung 111-9) mit jahrlich getrennten
Werten erfasst und ein Mittelwert fur die Jahre 1999 bis 2015 berechnet. Die Ursache fur den
um bis zu 5SMW geringeren Verbrauch im Sommer ist in den jahrlichen Raffineriestillstanden
zu suchen, die bevorzugt in den Monaten April bis November an groflen Teilen der Anlage
geplant und durchgefiihrt werden. Im Vergleich zu anderen europaischen Raffinerien kann
die Raffinerie Heide durchaus als ,klein“ bezeichnet werden. Die entsprechend ,gro3en” Raf-
finerien planen lhre Stillstdnde in der Regel immer im Frihjahr oder Herbst, daher steht der
Raffinerie Heide in diesem Zeitraum wenig fachlich, geschultes Personal in ausreichender
Anzahl zur Verfugung. Als Vergleich fir eine Gréf3enordnung - im Stillstand 2016 wurde das
Unternehmen wahrend des dreiwdchigen Stillstandes von etwa 850 Mitarbeitern aus exter-
nen Unternehmen unterstutzt.

In den Sommermonaten gesamte Leistung KWK in [MW] jahrlich getrennt
bendtigt die Raffinerie
zusatzliche Kuihlanlagen.
In der Pyrolyse werden
beispielsweise  Kuhlag-
gregate mit einem durch-
schnittlichen Energiever-
brauch von insgesamt
5,5MW betrieben. Ent-
sprechend wird im Som-
mer generell mehr elekt-
rische Energie bendtigt.
Wartungsarbeiten und
Stillstdnde innerhalb die-
ser Zeit wirken sich so
positiv auf den Verbrauch
aus.

1999
2000
2001
——2002
2003
2004
2005
2006
2007
2008
2009
2010
2011
2012
2013
2014
2015
—— Mittelwert 99-15

Um die Raffinerie mit der bendtigten Leistung zu versorgen, befinden sich, wenn madglich,
alle drei Dampfturbinen auf Teillastbetrieb. Da die Gasturbine abhangig von den Umweltge-
gebenheiten, wie AuRentemperatur und -druck ist, befindet diese sich in der Regel in Grund-
lastbetrieb. Fir den Fall einer Revision oder eines ungeplanten Stillstandes an einem Tur-
bosatz, missen die anderen Turbosatze diese Last abfangen.

Frischdampfmenae [t/hl 100 100 100 -
Elektrische Leistuna [MW] 13,5 13.5 13 10.45
Hersteller Siemens Siemens B+V Alstom
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Wie in der Tabelle 2 deutlich wird, stehen der Anlage unter besten Bedingungen 50,45 MW
an elektrischer Leistung zur Verfigung. Bei durchschnittlich 40MW, die die Raffinerie beno-
tigt, muss bei Abschaltung eines Turbosatzes bereits Energie aus dem Versorgernetz ent-
nommen werden. Problematisch daran ist die Begrenzung einer Entnahme auf konstant ma-
ximal 8MW. Diese Begrenzung ist bedingt durch die Infrastruktur des o6rtlichen
Energieversorgers.

Sollte bei einer Revision eine weitere Maschine ungeplant ausfallen, ist unverzigliches Han-
deln durch das Personal erforderlich. Zudem muissen zwingend alle Anlagen in der Raffinerie
abgeschaltet werden auf die der Betrieb kurzfristig verzichten kann ohne dabei ein Produkt
oder eine Anlage nachhaltig zu beschadigen. Fur solche Vorkommnisse existieren bereits
komplexe Abschaltplane. Zusatzlich ist die jeweilige Marge eines Produktes zum jeweiligen
Zeitpunkt zu berlcksichtigen fur die Wirtschaftlichkeit einer Abschaltung.

Ein solcher Zwischenfall, bei dem zwei Energieerzeuger parallel stillstanden, ist bereits
mehrmals in der Vergangenheit vorgekommen. Zur Verdeutlichung, welche Auswirkungen
ein solcher Zwischenfall zur Folge hat, wurde in Abbildung 111-10 der langste Ausfallzeitraum,
der durch die Sensoren

dokumentiert wurde, dar- |~ Ausfall GT wihrend Revision T2 [MW] im August 2010
gestellt. Am Beispiel, wird ‘ ‘ A ‘

deutlich wie sehr ein

funktionierender Betrieb :::f"
der Raffinerie vom Kraft- | s —PT2
werk abhangt. Am 16. e
August 2010 fiel die Gas- | ©

turbine wahrend einer ""'W

Revision an Turbosatz 2 |~
durch erhdhte Schwin- W
gungen aus. Im laufen- |*° '

den Betrieb hatte sich
eine Schaufel vom Laufer
gel6ést. Daraufhin muss-
ten Teile der Raffinerie

o r’"m A I I A AN g Nt

10

E
]

-15

16-Aug-10
17-Aug-10
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19-Aug-10
20-Aug-10
21-Aug-10
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23-Aug-10
24-Aug-10
25-Aug-10
26-Aug-10
27-Aug-10
28-Aug-10
29-Aug-10
30-Aug-10
31-Aug-10

abgefahren werden, um

den Bedarf an elektri-

scher Energie zu senken. Zu diesem Zeitpunkt war die Inbetriebnahme der Gasturbine nicht
mehr moglich und konnte erst am 06. Dezember 2010 nach langen Revisionsarbeiten erfol-
gen. Daher wurde die Revision am Turbo 2 so schnell wie moglich beendet, sodass dieser
am 05. September 2010 vorzeitig angefahren werden konnte. Bis zu diesem Zeitpunkt muss-
ten Teile der Raffinerie abgeschaltet bleiben. Aus der Abbildung lassen sich jedoch noch
weitere Rahmenbedingungen erkennen. Zum einen wird deutlich welche maximale Entnah-
memenge aus dem Netz des Energieversorgers mdglich ist. Zum anderen ist ersichtlich,
dass Turbo 3 (grune Linie) ungleichmaRiger elektrische Energie erzeugt, im Vergleich zur
Gasturbine (vor dem Ausfall) und Turbo 1. Die Ursache hierfir wird im Kapitel IV. erlautert.
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Das Kraftwerk wird nicht nur zur Versorgung mit elektrischer Energie bendtigt, genauso wich-
tig fur die Produktion ist die Versorgung mit Prozessdampf. Die dafur vorhandenen drei
Hochdruckdampfkessel versorgen in erster Linie die Dampfturbinen. Nach der Hochdruckstu-
fe besitzen alle drei Turbinen eine Entnahme fiir 12 bar Prozessdampf. Die beiden Siemens-
Turbinen besitzen zusatzlich nach der Mitteldruckstufe jeweils eine zweite Entnahme fir 2,5
bar Prozessdampf. Diese drei unterschiedlichen Dampfnetze werden in der Raffinerieanlage
unter anderem zur Beheizung und zum Antrieb fir Verdichter und Pumpen Gber Turbinen
bendtigt. Abbildung 1ll-11
gesamt erzeugter Prozessdampf 74bar KWK [t/h] zeigt den durch das Kraft-
‘ werk insgesamt erzeugten
Prozessdampf bei 74 bar.
‘ Bemerkenswert ist hierbei
30 iL! T ITWH e | .. | der konstant fallende Trend.
- Trendlinie
250 i : : Im Jahr 2000 lag der Ver-
: 1 brauch noch bei Gber 300
t/h. Momentan liegt er bei
150 unter 250 t/h. Diese Verrin-
gerung ist auf eine standige
Optimierung der Anlage zu-
50 ruckzufuhren. Dabei wurde
die Steigung der Trendlinie
zu -1,915 t/h pro Jahr be-
rechnet. Das Maximum im
Jahr 2000/2001 ist auf die
Inbetriebnahme des Hydrocrackers zurlickzufuhren. Man erkennt auch, dass die maximale
Dampfleistung von 370 t/h nicht anndhernd ausgeschopft wird. Die Dampfturbinen werden
auf Teillast betrieben bendtigen entsprechend nicht einmal die maximal, ausgelegte Frisch-
dampfmenge von 300 t/h fir alle drei Dampfturbosatze.
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Zusatzlich wird der 74 bar Prozessdampf in der Raffinerie zur Versorgung der Pyrolyse und
des Platformers bendtigt. In Abbildung 11I-12 wurden der von der Raffinerie bendtigte Pro-
zessdampf an den einzelnen Anlagen erfasst und die jeweiligen Trendlinien eingefugt. Dabei
ist die Pyrolyse durch ihren eigenen Kessel auch in der Lage, je nach Fahrweise und Be-
triebszustand 74bar Prozessdampf in die Dampfleitung einzuspeisen. Der Dampfverbrauch
durch die Pyrolyse ist mit durchschnittlich 1 t/h als gering einzuschatzen.

Der Bedarf der Prozessdampfmenge im Platformer liegt im Jahr 2015 bei durchschnittlich 30
t/n. Dabei ist der Bedarf in den vergangenen Jahren stetig gestiegen, von anfanglich 26,5t/h
im Jahr 2000, bei der Inbetriebnahme, auf bis zu 31 t/h aktuell. Die Dampfmenge die von der
Pyrolyse aufgenommen wurde, sinkt leicht im Trend. Jedoch gibt es auch Peaks in denen die
Pyrolyse Uber 25 t/h an Prozessdampf bendtigt. Diese Peaks sind im Zeitraum von 16 Jah-
ren jedoch Uberschaubar und kénnten durch die vorherige Planung und Steuerung der Anla-
ge vorab abgefangen werden.

30



35

74bar Prozessdampf in der Raffinerie

30

25

. : s . . " ’ . " . : m Dampf aus der Pyrolyse [t/h]
i . : ) : W Dampfverbrauch Pyrolyse [t/h]
W Dampfverbrauch Plattformer [t/h]
. . ——Linear (Dampf aus der Pyrolyse [t/h])
o : .| =Linear (Dampfverbrauch Pyrolyse [t/h])

20

Abbildung lll-12: 74 bar Prozessdampf vom Kraftwerk an die Anlagen

Die Prozessdampfmenge, die von der Pyrolyse abgegeben wurde, bleibt im Trend konstant
Uber den Zeitraum. Sie liegt im Schnitt bei 5 t/h, ist dabei jedoch sehr gestreut, da die
Dampferzeugung in der Pyrolyse stark Prozessabhangig ist. Die Temperatur des 74 bar
Dampfes aus der Pyrolyse liegt im Durchschnitt bei 455,31°C? und damit weit unterhalb der
fur die Turbinen benétigten Frischdampftemperatur von 510°C. Dieses Problem wurde be-
reits im Dezember 2011 festgestellt und analysiert.

In Abbildung 111-13 wird der gesamte von der Anlage benétigte Prozessdampf bei 74 bar dar-
gestellt.
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Abbildung llI-13: benotigter Prozessdampf bei 74bar in Pyrolyse und Platformer

Dabei wurde beriicksichtigt, welche Mengen an Dampf von der Pyrolyse eingespeist, bzw.
von der Pyrolyse und dem Platformer entnommen wurden. Wie bereits aus der vorherigen

2 Alle Durchschnittswerte wurden aus dem ROCRED-System in einem Zeitraum vom 01.01.1999 bis
zum 20.05.2016 fir tagliche Durchschnittswerte des jeweiligen Sensors ermittelt
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Abbildung ersichtlich ist, werden im Schnitt etwa 25 t/h an Dampf vom Kraftwerk geliefert.
Erkennbar ist weiterhin, dass vereinzelte Zeitpunkte existieren, wo bis zu 60 t/h an Dampf
zur Versorgung erforderlich waren (20.06.2011; 21.05.2012; 02.10.2014). Hingegen gab es
Zeitpunkte an denen 20t/h an Dampf an das Kraftwerk geliefert wurden (28.03. bis
01.04.2003; 08.09 bis 13.09.2010). Jedoch sind auch diese Zeitrdume Uberschaubar und
kénnen durch eine gute Planung und Steuerung vorab definiert und fir den Betrieb glnstig
gesteuert werden.

Im Platformer wird der Prozessdampf zum Antrieb der Wasserstoff-Kolbenverdichter bend-
tigt. Diese Verdichter werden mit jeweils einer Siemensturbine (Turbinentyp HG 25/16, inter-
ne Bezeichnung: H-0228-PCT-302A) angetrieben, wobei jeweils nur ein Verdichter in Betrieb
ist. Die Maximalleistung der Turbine PCT-302A betragt 3.412 kW. Die Turbine ist ausgelegt
fur einen Frischdampfdruck von 73 bar bei einer Frischdampftemperatur von 510 °C. Die
Kolbenverdichter dienen dazu Wasserstoff, der flir den Betrieb des Hydrocrackers bendtigt
wird, von 6,5 bar auf 35 bar zu verdichten. Bereits 2011 war die Beflirchtung, dass die Turbi-
ne bei Unterschreitung der Betriebsparameter, durch den Prozessdampf aus der Pyrolyse,
Schaden nimmt. Herr Thomas Klein, Mitarbeiter der Siemens AG berechnete auf Nachfrage,
dass mit Frischdampfparametern von 71,5bar abs. und 420°C fir die Turbine ,keine negati-
ven Auswirkungen zu erwarten*® sind.

Entsprechend ist es mdglich den Prozessdampf aus der Pyrolyse ohne weiteres zum Antrieb
von PCT_302_A einzusetzen. Die Pyrolyse liefert im Mittel 5 t/h Dampf fur die Anlage, womit
sich die bendtigte Prozessdampfmenge am Platformer auf 25 t/h Prozessdampf reduziert. In
Annahme, dass die Dampfleitungen adiabat arbeiten, wird aus dem Kraftwerk 25 t/h an
Dampf mit durchschnittlich 516,94°C und 5 t/h aus der Pyrolyse mit durchschnittlich
455,31°C geliefert. Rechnerisch ist eine Frischdampftemperatur von durchschnittlich
506,67°C vorhanden. Die tatsachliche durchschnittliche Frischdampftemperatur vor
PCT_302_A betragt laut Sensor: 469,52°C. Dies verdeutlicht wieviel Warme in der Anlage
verloren geht, bis der Prozessdampf den Platformer erreicht.

Es werden gegenwartig Uberlegungen angestellt, wie in Zukunft anstelle eines Turboantrie-
bes fiir den Kolbenverdichter ein elektrischer Antrieb eingesetzt werden kdénnte. Somit kénn-
te auf die 74 bar Prozessdampfversorgung verzichtet werden. Diese Uberlegung gab es be-
reits in der Planung der Anlage, jedoch hat sich die Raffinerie fir den Turboantrieb
entschieden, da ein E-Motor in dieser Gréfienordnung ein Gewicht von schatzungsweise 35t
aufweist. Fir eine derartig schwere Maschine ist jedoch kein Fundament in der Anlage vor-
handen. Dieses Fundament miisste zunachst gebaut werden. Aus diesem Grund hat sich die
Raffinerie in der Planung des Platformers fur einen leichteren Turboantrieb entschieden. Ein
weiteres Problem mit einem elektrischen Antrieb ware die fehlende Infrastruktur, um die be-
ndtigte Mehrleistung an elektrischer Energie zu liefern. Eine derartige Uberlegung ist einzig-
bei Anschaffung einer autarken Gasturbine in der Anlage sinnvoll. Da eine Gasturbinenanla-
ge die benotigte Mehrleistung an elektrischer Energie erzeugen und die Abhitze in einem, in
der Anlage vorhandenen Ofen, gewinnbringend nutzen kann. Diese Feststellung ist nicht
Mittelpunkt der Untersuchung und wird nur aufzahlend genannt, damit ein Verstandnis fur die
Komplexitat der Anlage gewonnen werden kann.

% Email von: Herrn Thomas Klein (kleinthomas@siemens.com) vom: Dienstag, 3.Januar 2012 12:48
an: Klaus-Peter Steinberg mit dem Betreff: ,AW:T8591 Heide®
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Im Vorfeld sind bereits mehrere Studien zur ,Zukunft des Kraftwerkes® durch die Raffinerie
Heide durchgefiihrt worden. Bereits im Juli und Oktober 2012 gab es jeweils einen Workshop
durch die REINSTEIN GmbH mit den Zielen Optimierungspotential im derzeitigen Pro-
zessaufbau zu identifizieren und Optionen als Grundlage zur Diskussion aufzuzeigen. Dabei
wurden bereits mehrere moégliche Varianten zur Optimierung analysiert und eine Priorisie-
rung durch die Raffinerie vorgenommen. Im Hinblick auf Wirtschaftlichkeit, Investitionskos-
ten, Verfugbarkeit und Platzbedarf, hat sich dabei eine Variante besonders herausgebildet,
die es im Folgenden zu untersuchen gilt.

Ziel der Untersuchung ist es, die drei Turbosatze im Kraftwerk zu vergleichen und zu ermit-
teln, welche der drei Turbosatze aufgrund der Instandhaltungskosten am unwirtschaftlichsten
fur die Raffinerie arbeitet. Mit der Auswertung wird die Restlebenszeit der Maschine ermittelt.
Diese Prognose dient als Empfehlung fur die zukinftige Instandhaltung oder fur eine Ersatz-
beschaffung. Folgende Evaluierungskriterien wurden dazu bereits vorab von der Raffinerie
festgelegt:

- standiger Betrieb der Raffinerie (Stillstdnde nur an einzelnen Produktionsanlagen)
- Versorgungssicherheit elektrische Energie

- Versorgungsicherheit Dampf 12 bar

- Versorgungssicherheit Dampf 2,5 bar

- Stromeigenerzeugung

- bevorzugt Stromexport statt —import

- maximale Stromentnahme aus dem Netz von maximal 8 MW konstant méglich

- Effizienzsteigerung

Die Gasturbine und die weiteren Anlagen im Kraftwerk definieren die Rahmenbedingungen
und werden fir die Untersuchung ausschlief3lich als unveranderlich betrachtet.

Die Mdglichkeit eine weitere Gasturbine anzuschaffen und damit die Kapazitdten zu erwei-
tern, wurde im Vorfeld durch die Untersuchung ,Einsatz gebrauchte Gasturbine® am
25.0ktober 2011 verworfen. Die ausschlaggebenden Griinde dafiir waren:

- schlechte Platzverhaltnisse im Kraftwerk

- ein weiterer Kessel muss fir die Abhitzenutzung umgebaut werden

- Gleichzeitiger Betrieb von 5 Generatoren ist aus Kurzschlussgriinden nicht mdglich (3
Dampfturbos plus 2 GTs)

Parallele Untersuchungen zu einer moglichen anderen Anlagenkonfiguration werden nicht
bertcksichtigt. Es werden ausschlieBlich die drei Dampfturboséatze betrachtet.

Aktuell plant und baut der Netzbetreiber TenneT TSO GmbH an der Westkiiste Schleswig-
Holsteins eine rund 120 Kilometer lange 380-kV-Stromleitung. Diese Stromleitung soll dienen
den an der Kiste erzeugten Windstrom in Richtung Siden abzutransportieren. Die Inbe-
triebnahme erfolgt voraussichtlich 2018. Da in der Nahe der Raffinerie Heide eine Umspann-
station errichtet werden soll, wirden sich damit die Bedingungen fir einen wirtschaftlichen
Stromeinkauf verandern. Auch wirde sich die Infrastruktur positiv verdndern, was eine héhe-
re Leistungsenthnahme aus dem Netz ermoglichen kdnnte. Diese Plane sind aktuell noch
nicht belastbar und kdnnen somit nicht miteinbezogen werden. Die geplante Umspannein-
richtung wird an dieser Stelle erwahnt damit anschlieRende Untersuchungen dieses Thema
einbeziehen.
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In diesem Kapitel werden der Aufbau und die Funktionsweise der drei Turboaggregate erlau-
tert. Dazu werden zunachst die Auslegungsdaten der Maschinen tabellarisch gegenuberge-
stellt. Die Daten entstammen der Dokumentation der Maschine und wurden in den Jahren
1960 bis 1963 fir das damalige DEA Werk festgelegt. Im ANHANG A bis ANHANG F sind
die wichtigsten Unterlagen zu finden.

Hersteller:

Typ:
Gleichdruckturbine :
Baujahr:

Leistung:

Stufenanzahl HD:
Stufenanzahl MD:
Stufenanzahl ND:
Turbinendrehzahl:
SchnellschluRdrehzahl:
Krit. Drehzahl 1.0rdnung:

Dampfeintrittsdruck (abs.):
Dampfeintrittstemperatur:

Entnahmedampfdruck 1 (abs.):

Entnahmedampftemperatur:
Entnahmedampfmenge:

Entnahmedampfdruck 2 (abs.):

Entnahmedampftemperatur:
Entnahmedampfmenge:

Kuhlwassereintrittstemperatur:

Kondensatordruck:
Abdampftemperatur:

Leistung an der Kupplung:
Entnahme Menge:
Dampfverbrauch:
Leistung an der Kupplung:
Entnahme Menge:
Dampfverbrauch:
Leistung an der Kupplung:
Entnahme Menge:
Dampfverbrauch:

Fabrikat:

Typ:
Drehzahl:

Fabrikat:
Typ:

Siemens

Topf 1315

2-geh. 2-fach Ent.-Kon.-Turbine
1962

13.500 kW

16 + 1

7+1

7+4

6.000 U/min

6.550 U/min

73 bar

515°C

13 bar £ 1 bar
10 bis 70 t/h
4 bar £ 1 bar
°C

5 bis 40 t/h
25°C

0,11 bar

13.500 kW
E1: 30 t/h, E2: 12,5 t/h
55 t/h

Siemens
TB 60 A
6.000 / 3.000 U/Min

Siemens
FT 470/51-2
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Blohm + Voss

TL IV und KT Ol

2-geh. 1-fach Ent.-Kon.-Turbine
1962 — Gegendruckturbine
13.000 kW

11+ 1

14 + 1

7.520 U/min

8.400 U/min

HD-Teil: 9.304 U/min
ND-Teil: 11.796 U/min

74 bar
510°C

13 bar

290 - 311 °C
bis 83 t/h

29 °C
0,15 bar
49°C max. 200°C

13.150 kW
52 t/h

81,5 t/h
13.150 kW
83 t/h

100 t/h
12.400 kW
56 t/h

81,5 t/h

Renk
T 64 b So
7.500/ 3.000 U/Min

Siemens
FT 470/51-2
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Die Turboaggregate 1 und 2 sind als zweigehausige axiale Kondensationsturbinen in viel-
stufiger Reaktionsbauart mit warmeelastisch, aufgehangten Leitschaufeltrdgern ausgefuhrt.
Fir Produktionszwecke kann aus dem Entnahmestutzen der Uberstrémleitung, Prozess-
dampf mit den Dricken 13 bar (abs.) und 4 bar (abs.) enthommen werden. Der jeweilige
Entnahmedampf gelangt Uber ein Entnahme-Schnellschlussventil in das Dampfnetz des Be-
triebes. Durch zwei kombinierte Schnellschlussventile stromt der Frischdampf in das Regel-
ventilgehduse der HD-Turbine und von dort durch 6 Dusengruppenventile in das Innere der
Turbine. Die HD-Turbine besteht aus einer 1-kranzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und
einem 16-stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstufen).

Uber eine Dampfiiberfiihrungsleitung strémt der Dampf in das MD-Regelventilgeh&use der
MD-Turbine und von dort aus durch 2 Dusenventile in den MD-Teil. Dieser besteht aus einer
1-kranzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 7-stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstu-
fen). Am Austritt MD-Teil strémt der Dampf Uber eine Dampfiiberfiihrungsleitung in das ND-
Regelventilgehduse der ND-Turbine und von dort durch 2 Dusenventile in den ND-Teil. Die-
ser besteht aus einer 14-stufigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 7-stufigen Reak-
tionsteil (Uberdruckstufen). Der Abdampf wird anschlieend direkt in den Oberflachen-
Kondensator abgefihrt und dort niedergeschlagen.
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Der Turbinensatz vom Hersteller Blohm+Voss ist als zweigehdusige Einfach-Entnahme-
Kondensationsturbine in vielstufiger Reaktionsbauart mit warmeelastisch, aufgehangten Leit-
schaufeltrdgern ausgefiihrt. Fir Produktionszwecke kann aus dem Entnahmestutzen der
Uberstromleitung zwischen HD- und ND-Turbine Prozessdampf entnommen werden. Der
Entnahmedampf gelangt Gber ein Entnahme-Schnellschlussventil in das Dampfnetz des Be-
triebes. Der Entnahme-Dampfdruck wird von dem B+V-Verbund-Regler in Verbindung mit
einem ASKANIA-Druckregelwerk konstant gehalten.

Durch zwei kombinierte Anfahr-Schnellschlussventile stromt der Frischdampf in das Regel-
ventilgehduse der HD-Turbine und von dort durch 5 Dusengruppenventile in das Innere der-
selben. Dieser besteht aus einer 1-kranzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 11-
stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstufen).

Uber eine nach oben abgehende Dampflberfiihrungsleitung strémt der Dampf in das ND-
Regelventilgehduse der ND-Turbine und von dort durch 5 Dusengruppenventile in den ND-
Teil. Dieser besteht aus einer 1-krédnzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 14-
stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstufen).

Der Abdampf wird anschlieRend direkt in den Oberflachen-Kondensator abgefuhrt und dort
niedergeschlagen.

Es sind eine elektrisch betatigte Siemens-Reduzierstation von 72 bar(abs.) auf 12 bar(abs.)
sowie dieselbe von 12 bar(abs.) auf 3 bar(abs.) vorhanden. Diese beiden Reduzierstationen
sind mit einem Schnellgang ausgeristet. Die Umschaltung auf Schnellgang erfolgt durch ein
Differenzialquotienten-Messwerk, das auf Druckabfall in einer bestimmten Zeiteinheit an-
spricht (dp/dt). Die Laufzeit bis zum maximalen Dampfdurchsatz betragt 6 Sekunden. Die
Reduzierstationen sprechen an, wenn die Dampfdriicke um 0,2bar unter die von den Turbi-
nen-Entnahmedruckreglern gehaltenen Dricke absinken. Die Reduzierstation sollten in der
Lage sein, bei Ausfall einer Turbine den Druckabfall in den Dampfnetzen vor Erreichen der

unteren 11bar(abs.)- bzw. 2bar(abs.)-Grenze abzufangen und auf den Sollwert konstant zu
halten.

Die Turbine 3 ist mit einer mechanisch/elektrischen Axialschubliberwachung ausgeristet, mit
Voralarm und Abschaltung.
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In den Jahren 1982 bis 1984 wurde eine elektronische Axialschububerwachung bei den Tur-
binen 1 und 2 im Kraftwerk mit 2-aus-3-Meldungen eingerichtet. Diese Einrichtung sollte
nach einer Probezeit von 1-2 Jahren als Alarmeinrichtung dienen und bei erkannter Be-
triebssicherheit auf Abschaltung der Turbine geschaltet werden.

Ziel der Wirkungsgrad-Betrachtung ist es den Zustand der einzelnen Turbinen besser zu be-
urteilen, um daraus eine Prognose flir den bestehenden und irreparablen Verschleils abzulei-
ten. Daher wurde mittels der existierenden Daten aus dem firmeneigenen Programm
.,RocRed" eine Analyse erstellt, bei der jeweils der gesamte Turbosatz im Verlaufe der Zeit
zwischen den Revisionen betrachtet wurde.

Grundlage fir jede Bilanzierung (Hans Dieter Baehr, 2006), (Zahoransky, 2015) einer Ar-
beitsmaschine ist der 1. Hauptsatz der Thermodynamik, dieser ist eine besondere Form des
Energieerhaltungssatzes der Mechanik. Der erste 1.Hauptsatz sagt aus, dass Energien inei-
nander umwandelbar sind, aber nicht gebildet, bzw. vernichtet werden kdnnen.

Die Bilanz fur ein instationares System, bei dem sowohl Masseinhalt als auch Energieinhalt
sich zeitlich andern, lautet:

dEgys . . . 1 2 . 1,
7= ZQi+ZWtech,j+Zmzu+ hzu+g'zzu+zczu _Zmab‘l' hab+g'zab+zcab
i j zu ab

Dabei ist:
- —d?t” die zeitliche Anderung der inneren Energie des Systems.
- Qj der Warmestrom Uber die Systemgrenze.

- Wt_]- der Arbeitsstrom (technische Arbeit) Gber die Systemgrenze.
- 1y, derMassenstrom in das System.
- 1y, der Massenstrom aus dem System.
- h die spezifische Enthalpie.
- g-z die spezifische potentielle Energie
(z = H6he Uber dem Bezugsniveau, g = Erdbeschleunigung).

- %c die spezifische kinetische Energie (c = Geschwindigkeit).

Als Sonderfall und zur Vereinfachungen kann man fur den stationdren Prozess eines Tur-
bosatzes annehmen, dass sowohl der Massestrom als auch die zeitliche Anderung der inne-
ren Energie des Systems gleichbleibt:

dE
Ty = ey =1 und —2>= =0
dt
Daraus folgt:

1 1

0 = Q+Wtech+ m<hzu_hab+g'zzu_g'zab+§szu_zcgb)
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Unter der Annahme, dass von der Turbine an die Umgebung keine Warme abgegeben wird,
diese also adiabat arbeitet (Q = 0 ), gilt entsprechend:

, . 1 1
P = Wieen = m<hab_hzu+g'zab+g'zzu+icéb+Eczzu)

Dabei ist P die Wellenleistung der Maschine, die dann Uber die Kupplung an den Generator
abgegeben wird. Da in der Thermodynamik vom System abgegebene Energien negativ defi-
niert sind, wird die Leistung einer Turbine negativ. In der Praxis wird in der Regel das Vor-
zeichen gewechselt (Hans Dieter Baehr, 2006). In vereinfachten Berechnungen werden die
aufleren Energien vernachlassigt, da Turbineneingang und der Turbinenausgang dieselbe
Hohe besitzen, entféllt folglich die potentielle Energie.

Bei bekannten Zustdanden am Eintritt und Austritt kénnen auf der Grundlage die spezifische
Leistung direkt als Ordinatendifferenz aus dem h-s-Diagramm abgelesen werden.

Der Wirkungsgrad einer Anlage ist eine dimensionslose Grofe und beschreibt das Verhaltnis
der nutzbar gemachten Energie zur zugeflihrten Energie. Vor dem Hintergrund, dass in einer
Turbine keine Energie gespeichert wird, kann auch mit der Leistung gerechnet werden. Dies
entspricht dem Verhaltnis der Nutzleistung Pnut. zur zugefuhrten Leistung P,,. Der Wirkungs-
grad wird mit dem griechischen Buchstaben n (eta) bezeichnet.

Weiterhin kdnnen Wirkungsgrade auch tber das Verhaltnis zwischen der abgefuhrter Warme
Qab und der zugefiihrter Warme Q, berechnet werden.

Qab
Qzu

Das Verhaltnis kann einen Wert zwischen 0 bis 1 annehmen, dieser wird dann in der Regel
in Prozent angegeben.

Far den unterkritischen Dampfkraftprozess in einem Kraftwerk gilt folgender idealer Clausius-
Rankine-Kreisprozess (Zahoransky, 2015):

PNutz

bzw. n =

Zu qu

bzw. n =

T 0
Y
K 3 0 - 1: Speisewasserpumpe
T QP2 1 - 2: Speisewasservorwarmung
m 3 N — 3
o\ \ 2-3: Yerdampfung

3 ML 3 - 4: Uberhitzung

O - p\k“’ 43 4 - 5: Entspannung in der Turbine
\ 5 - 0: Warmeabgabe im Kondensator

$q sS4 S

Im Dampferzeuger wird die chemische Energie des Brennstoffes durch Verbrennung in
Warmeenergie umgewandelt. Die Warme Ubertragt sich auf die Rohrleitungen im Dampfer-
zeuger, durch die das Arbeitsmittel Wasser flie3t. Das Wasser erwarmt sich, beginnend bei
Umgebungstemperatur, und verdampft. Dieser Vorgang ist wiederum im T-S-Diagramm
(Abbildung V-1) eingetragen. Die Erwarmung des Wassers entspricht den Punkten @ nach
@. die Verdampfung den Punkten @ nach €. Um méglichst viel Warme in mechanische
Arbeit umwandeln zu kénnen, wird der Dampf liberhitzt (Punkte € nach @).
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Die in Abbildung V-1 gezeigte Kurve ist zur Verdeutlichung mit einem hohen Frischdampf-
druck p, dargestellt, da das Verhaltnis von mechanischer Arbeit zu zugeflhrter Warme bei
einem hohen Druck auch hdéher ist. Die zugefuhrte Warme und die gewinnbare, mechani-
sche Arbeit lassen sich im T-S-Diagramm direkt als Flachen ablesen. In diesem Beispiel ent-
spricht die zugeflihrte Warme der gesamten, schraffierten Flache unter den Punkten o bis
@ . Die maximal, gewinnbare, mechanische Arbeit ist in der gelb gekennzeichneten Flache
zu erkennen. Vergleicht man diese beiden Flachen, so ist zu erkennen, das wesentlich mehr
Warme zugefiihrt wird, als an mechanische Arbeit gewonnen werden kann. Der Wirkungs-
grad berechnet sich entsprechend:

r]:

Das Arbeitsmedium (VE-Wasser) kehrt beim Durchlaufen des Kreisprozesses zum Aus-
gangszustand zurlick. Dadurch vereinfacht sich die Bilanz fir den Dampfkraftprozess. Denn
die zeitlichen Anderungen der ZustandsgréRen entfallen und es verbleiben die Prozessgré-
Ren (Warme, Arbeit). Gemal dem 2. Hauptsatz der Thermodynamik kann die zugefuhrte
Warme nicht komplett in Arbeit umgewandelt werden, es muss zusatzlich auch Warme abge-
fuhrt werden. Die vereinfachte Bilanzgleichung lautet in diesem Fall:

Wes = = 50

Das Kreisintegral beinhaltet alle Warmestrome, summiert aus dem Kreisprozess. Warme-
strome sind negativ, wenn sie das System verlassen und positiv, wenn sie in das System
eintreten. Wy ist die gesamte Arbeit im Prozess. Sie ist ebenfalls als negativ definiert, wenn
sie abgegeben wird.

Damit die Warmeabfuhr deutlich erkennbar wird, kann man die Gleichung auch mit den
Warmebetragen schreiben:

%es = Quu — IQabI ‘Qzu

Fur die Leistung entsprechend:

P = Qzu - |Qab|

—— == P

Die Leistung einer Turbine berechnet sich aus

der Enthalpiedifferenz und dem Dampfdurchsatz.

Zusatzlich treten wie bei jeder Maschine, Verlus- ‘Q
ab

te bei der Energieumsetzung innerhalb der Tur-
bine auf (J., 2000/2001).

P = hisen 'mges ‘Ni *Nmecn N [KW]

hisen  das spezifische isentrope Enthalpiegefalle in [kJ/kg]
auch als spezifische Totalenthalpie (hiwtal) bezeichnet.
Mges der Dampfdurchsatz der Turbine in [kg/s]
Ni innerer Turbinenwirkungsgrad
Nmech der mechanische Wirkungsgrad von Turbine und evtl. Getriebe

Bei der Konstruktion einer Dampfturbine sind die Wirkungsgrade wichtig fir die Voraus-
bestimmung des notwendigen Dampfdurchsatzes. Der Dampfdurchsatz wird zur Berechnung
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der Hauptabmessungen bendtigt. Darunter versteht man unter anderem den Raddurchmes-
ser und die Schaufellange der Turbine.

Der innere Wirkungsgrad einer Turbine ergibt sich aus Eintritts- und Austrittsverlusten, der
Reibung sowie den Spaltverlusten. Er berechnet sich zu (vgl. (Zahoransky, 2015, S. 81; Abb.
4.40):

_ Ahrt—:'al _ h4 - h5 real h A
Ahisen h4 - h5 s

N

Einen wesentlichen Einfluss auf den inneren Turbi-
nenwirkungsgrad hat die Energieumsetzung in der
Beschaufelung, verantwortlich hierfir ist das Spiel
zwischen Laufer und Gehauseteilen. Hier stromt der
Dampf ungenutzt an der Stufe vorbei. Ein ausrei-
chendes Spiel zwischen dem Laufer und den Ge- 3
hauseteilen muss vorhanden sein um einen Kontakt
zwischen den drehenden und stillstehenden Teilen

der Turbine zu vermeiden. Entsprechend hangt die
Dimensionierung der Schaufellange stark mit dem
Wirkungsgrad zusammen. Da der Turbinenlaufer im
kalten Zustand eingebaut wird, gilt die Dimensionierung besonders fur Hochdruckstufen, bei
der sich grofle Warmedehnungsspiele ergeben. Im Mittel- und Niederdruckteil gleichen sich
die Spaltverluste durch langere Schaufeln wieder aus, da sie eine niedrigere Warmedehnung
besitzen. Somit ergibt sich auch ein wesentlich besserer Wirkungsgrad bei Mittel- und Nie-
derdruckturbinen, was entsprechend den Gesamtwirkungsgrad anhebt.

Der mechanische Wirkungsgrad n.,, wird zum Beispiel bei Getrieben oder Lagern angegeben
und ist ein Teil des Gesamtwirkungsgrades nges. des Turbosatzes. Bertcksichtigt wird dabei
die Umwandlung eines Teils der mechanischen Eingangsleistung in die Erwarmung der Bau-
teile durch die Abwarme. Der mechanische Wirkungsgrad ist bei allen Strdmungsmaschinen
hoch, da fur die Verluste meist nur die Lagerreibung und die Antriebsleistung der Lagerél-
pumpe verantwortlich sind. Beispielsweise bedeutet dies bei einer Turbinenleistung von
10MW und einem mechanischen Wirkungsgrad nm = 0.99 eine Lagerverlustleistung von
100kW. Ein Verlust in der GréRenordnung tritt in der Realitat kaum auf.

Zu jedem Turbosatz gehdrt auch der Generator zur Stromerzeugung. Generatoren haben je
nach Bauart sehr hohe Wirkungsgrade von 95 bis zu 99,3%. Da in der Betrachtung der kom-
plette Wirkungsgrad des Turbosatzes betrachtet wird, ist der Generator miteingeschlossen
und wird nicht separat behandelt. Diese gesamte Betrachtung ist sinnvoll, da eine Ersatzbe-
schaffung einen kompletten Turbosatz mit Generator beinhaltet.

Mit dem Gas- und Dampfkraftprozess wird von der Umwandlung von Primarenergie (bezo-

gen auf den Brennwert) in elektrische Energie, in der Regel Gesamtwirkungsgrade bis Uber

60% erreicht (Dolezal, 2001, S. 8). Dabei entstehen Verluste vor allem im Dampferzeuger
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(Nkessel = 90%) in den Rohrleitungen (Nron = 98,5%), in der Dampfturbine (Ntun. = 80% bis
90%). Aulerdem ist der grofle Abwarmeverlust aus dem Turbinenabdampf zu berechnen,
der Uber einen Kondensator an die Umgebung abgefiihrt werden muss. Der Anlagenwir-
kungsgrad soll im Folgenden nicht weiter in Betracht gezogen werden, da die Anlage als
Rahmenbedingung nicht veranderbar ist.

Darunter versteht man die Differenz zwischen der Enthalpie des Frischdampfes h,, und des
Abdampfes h,,. die Differenz wird dem Mollier-Entropie-Enthalpie-Diagramm fir Wasser-
dampf entnommen (Gheorghiu, 2011). Im ANHANG H (Turbo1), ANHANG | (Turbo2), AN-
HANG J (Turbo3) ist das Mollier-Entropie-Enthalpie-Diagramm fir die jeweilige Maschine zu
finden. Die Enthalpiedifferenz ist ein durch die Dimensionen der Turbine vorgegebener Wert.
Da in den Einlassorganen zur Turbine, wie Dampfsieb, HauptabschlieRung und Regelventile,
Druckverluste auftreten, setzt man einen Druckverlust von etwa 5% des Frischdampfdruckes
prp €in, erreicht p; und erhalt eine entsprechend verkleinerte isentrope Enthalpiedifferenz.

Die Turbinen im Kraftwerk arbeiten nicht mit einer Zwischenuberhitzung. Daher ergibt sich
die Gesamtenthalpiedifferenz als Summe der Teildifferenzen vom Hochdruck- bis zum Nie-
derdruckteil. Die inneren Wirkungsgrade (n;) von HD-, MD- und ND-Teil der Turbine sind un-
terschiedlich, daher berechnet sich die wirksame Enthalpiedifferenz in diesem Fall zu:

he “Nrury = (Meup *Miwp + hemp *Mimp + Renp Minp) “Mim

Aus dem Dampfdurchsatz ergeben sich die GréRen der notwendigen Strémungsquerschnitte
von Rohrleitungen, Ventilen und der Beschaufelung.

Aus P = R -1 Ny wird:  Mewrs =h%m [ P [KW], i [kg/s], h [kd/kg]]

Die Dampfturbinen verfligen tGber Enthahmen fiir den bendétigten Prozessdampf und missen
folglich in die Berechnungen als ,Nutzen® miteinflieRen.
Aus ,RocRed" erhalt man die Daten fur folgende Parameter:

- Abgegebene Leistung am Generator: Pgen. [MW]
- Temperatur am Eingang der Turbine: Tein [°C]
- Druck (abs.) am Eingang der Turbine: PEin [bar]
- Dampfmassenstrom am Eingang der Turbine: megn  [t/h]
- Temperatur an 12 bar Entnahme: T2 [°C]
- Druck (abs.) an 12 bar Entnahme: P12 [bar]
- Dampfentnahme 12 bar: my;  [t/h]
- Temperatur an 2,5 bar Entnahme: Tos [°C]
- Druck (abs.) an 2,5 bar Entnahme: P25 [bar]
- Dampfentnahme 2,5 bar: mys [t/h]
- Temperatur vor dem Kondensator: Tkond [°C]
- Druck (abs.) vor dem Kondensator: Pkond  [bar]
- Kondensatmassenstrom: Mkona  [t/N]
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Mit den Daten fir Temperatur und Druck kann man mit Hilfe der Wasserdampftafeln die Wer-
te fur die spezifische Enthalpie und die spezifische Entropie ermitteln:

- Spezifische Enthalpie am Eingang: hein  [kJ/kg]
- Spezifische Enthalpie 12 bar Ent.: hio [kd/kg]
- Spezifische Enthalpie 2,5 bar Ent.: hos  [kJ/kg]
- Spezifische Enthalpie vor dem Kondensator: hkona.  [KJ/kg]
- Spezifische Entropie am Eingang: Sein [kJ/kg K]
- Spezifische Entropie 12 bar Ent.: S12 kJ/kg K]
- Spezifische Entropie 2,5 bar Ent.: s25[kd/kg K]
- Spezifische Entropie vor dem Kondensator: Skond. [KJ/Kkg K]

Wie anhand des T-S-Diagramms (Abbildung V-1) fir den Dampfkraftprozess zu erkennen ist,
befindet sich der Dampf nach der Entspannung und vor den Kondensator gewoéhnlich im
Nassdampfgebiet. Flr diesen Bereich ist es nur mit der Temperatur und dem Druck nicht
mdglich, die Werte flr die spezifische Enthalpie und die spezifische Entropie zu bestimmen.
Hierfir muss der Dampfgehalt ermittelt werden.

Punkt 6 entspricht dem Endpunkt der Expansion in der Turbine. Das heift, dass der Dampf
bereits zu kondensieren beginnt und sich flissiges Wasser im Dampf befindet.
Laut Herstellerangaben der Firma Siemens (Siemens AG Power Generation, 2006) ist zum
Schutz der Turbine ein Dampfgehalt von x = 0,9 als Mindestmal} einzuhalten. Der Dampf
sollte bei der Expansion in der letzten Schaufelreihe der Turbine keine gréfiere Nasse als 10
% erreichen, da die auskondensierten Flissigkeitstropfen wegen ihrer hohen Aufprallge-
schwindigkeit mégliche Beschadigungen an den Laufschaufeln der Turbine hervorrufen kén-
nen. Dies wird als Tropfenerosion bzw. Tropfenschlag bezeichnet, welche nicht nur den Wir-
kungsgrad durch abbremsen mindert, es kann zudem auch zu Korrosionsschaden durch die
Bildung von Kohlensaure fiihren. Abbildung V-4 zeigt derartige Beschadigungen.

Entsprechend muss fir eine Wirkungs- | RS,
gradberechnung der Dampfgehalt vor dem SRR
Kondensator ermittelt werden. Dies ist mit
dem h-s-Diagramm nach Mollier mdglich.
Durch Interpolation kénnen die spezifische
Enthalpie und die spezifische Entropie des
Dampfes aus den Dampftafeln bestimmt |
werden. Das Eintragen dieser Werte im
Diagramm liefert den Dampfgehalt x. Um
dieses Ergebnis auf Richtigkeit zu Uber-
prufen kénnen im Schnittpunkt der Gera-
den zusatzlich den aktuellen Dampfdruck
abgelesen werden, welcher selbstver-
standlich mit dem realen Dampfdruck
Ubereinstimmen muss.
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Somit kann die Spezifische Enthalpie vor dem Kondensator bestimmt werden, mit:
hkona. = R'kona. + X - (h”Kond. - h,Kond.)

Unter der Annahme, dass der Warmeverlust vom Turbosatz an die Umgebung uber die Zeit
konstant bleibt, muss der Verlust nicht bericksichtigt werden. Ziel ist es eine Untersuchung
des Wirkungsgrades im Betriebszeitraum zwischen den Revisionen durchzufihren um damit
auf einen erhdhten Verschleild durch die Zunahme des inneren Wirkungsgrades schlief3en zu
kénnen. Entsprechend wird sich der Warmeverlust konstant im Wirkungsgrad wiederfinden.

Zusammengefasst sind alle Werte zur Bilanzierung des Turbosatzes gegeben. Die Formel
zur Berechnung ergibt sich wie folgt:

P

gen

Nees =Mer "My =T : ; : ; ;
) ] lmz,, '(hzu —hy, )+(mzu —my, ) (hlz _hz,s )+(mzu —My, =My s )'(hz,s — N gona )J

Bei genauerer Betrachtung der Werte aus RocRed viel auf, dass einige Werte im System
anscheinend Messabweichungen enthalten. So ist beispielsweise der gesamte Massen-
strom aller abgeflihrten Massen, in der Regel groRer als die zugefihrte Masse. Zur Verdeut-
lichung sind in der Tabelle 4 die Werte aller drei Turbinen fur einen gemeinsamen Zeitraum
gegeben. Der jeweilige Zeitraum fir eine Berechnung wurde anhand einer mdglichst gleich-
mafigen Fahrweise des Kraftwerkes zu diesem Zeitpunkt gewahlt.
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Messwerte vom: 13.09.2011 10:45:00 |Turbine 1 | Turbine 2 | Turbine 3 | Einheit:
Dampfmenge Eingang: 86,518 79,832 76,102 t/h
Dampfentnahme 1 bei 12 bar: 50,411 40,067 45,888 t/h
Dampfentnahme 2 bei 12 bar: - - 0,273 t/h
Dampfentnahme 12 bar gesamt: 50,411 40,067 46,161 t/h
Dampfentnahme 2,5bar: 20,643 24,042 - t/h
Kondensatmenge: 14,172 16,039 26,061 t/h
My berechnet = r'n12,5 + rh2,5 + Mkong. : 85,226 80,148 72,222 t/h
Differenz (berechnet - gemessen): -1,292 0,316 -3,880 t/h
Messwerte vom: 15.12.2014 11:10:00 |Turbine 1 | Turbine 2 | Turbine 3 | Einheit:
Dampfmenge Eingang: 68,648 69,508 89,806 t/h
Dampfentnahme 1 bei 12 bar: - - 56,760 t/h
Dampfentnahme 2 bei 12 bar: - - 21,085 t/h
Dampfentnahme 12 bar gesamt: 28,931 36,829 77,845 t/h
Dampfentnahme 2,5bar: 28,495 24,710 - t/h
Kondensatmenge: 8,770 8,263 12,432 t/h
My berechnet = r'n12,5 + rh2,5 + Mkong. : 66,196 69,802 90,277 t/h
Differenz (berechnet - gemessen): -2,452 0,294 0,471 t/h

Generell geht man bei der Auslegung eines Dampfkraftprozesses immer von einem ge-
schlossenen, stationaren Prozess aus, da es sich um einen Kreisprozess handelt. Somit ist
die Anderung der Gesamtmasse gleich Null (Lucas, 2008).

dm(r) O—Zm(r)

Die Ermittlung der Massenstrome im vorliegenden Dampfkraftsystem zeigt hingegen eindeu-
tig, dass die Anderung der Gesamtmasse nicht gleich Null ist. Somit kann das Dampfsystem
in diesem Fall nicht als geschlossen angesehen werden. Die Massenstrome die demnach
mit der Umgebung ausgetauscht werden, kénnen man durch eine Massebilanz erfassen
werden. Fur die Massebilanz des Dampfes, der hier als reiner Stoff angesehen wird, gilt:

) =S @) = Y s (@)
Dabei ist:

m die Gesamtmasse innerhalb der Systemgrenze

m,, der Uber die Systemgrenze eintretende Massenstrom
m,, der Uber die Systemgrenze austretende Massenstrom
T die Zeit

Eintretende Massenstrome werden durch die haufig verwendete Vorzeichenkonvention als
positiv und austretende Massenstrome als negativ gezahlt. Im Rahmen der Relativitatstheo-
rie ist es mdglich, dass Masse innerhalb eines Systems zu Energie umgewandelt wird. Die
Massenbilanz der Thermodynamik betrachtet diesen Effekt jedoch nicht. Entsprechend wur-
de alle Massestrome, die die Turbinen verlassen addiert und von diesem Wert der Ein-
gangsmassestrom abgezogen.

Myy perechnet — Mizbar T Mz spar T Mgond.
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Die Differenzen, die positive Werte annehmen, sind in der Tabelle 4 in Rot dargestellt. Dies
bedeutet, dass hier ein Messfehler vorliegen muss, da die Anlage mehr Masse abgibt als ihr
zugeflhrt wird.

Woher dieser Messfehler stammt, konnte zunachst auch nach einer Besprechung mit der
Kraftwerksleitung nicht eindeutig geklart werden. Zu vermuten ist, dass der Messfehler sich
aus der Toleranz der der Messsensoren ergibt. Aus diesem Grund wurde die Massebilanz
Uber den gesamten Zeitraum in einem Diagramm (Abbildung V-6) erfasst, um die Abwei-
chungen an den einzelnen Turbosatzen direkt ablesen zu kdnnen.

Massebilanz der jeweiligen Turbinen [t/h] W Turbo 1
M Turbo 2

20 Turbo 3
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Bei der Auswertung der Daten fir die Massebilanz wurden zunachst sdmtliche Daten im Ab-
stand von 12h fir den Zeitraum 01. Januar 1999, 10 Uhr bis zum 30. April 2016 um 22 Uhr
aufgenommen. Bei der Durchsicht der daraus entstandenen Matrix wurde ein besonderes
Augenmerk auf plétzliche oder besonders grolte Abweichungen und Peaks der berechneten
Massebilanz gelegt. Dabei fiel auf, dass bei der Revision von Turbo 1 im Februar/Marz 2012,
der Sensor fur den Eingangsmassenstrom konstant bei 14,495 t/h stehen blieb. Dies bedeu-
tete fur das Ergebnis ungewdhnlich hohe Werte, da fir einen Zeitraum, wo keinerlei Masse-
strome in die Anlage hinein- oder hinausgehen und somit die Massebilanz gleich Null sein
muss.

Entsprechend wurden alle Werte der Matrix auf Plausibilitdt geprift und dazu mit den Daten
der anderen Turbosatze zum Zeitpunkt der Aufnahme verglichen. Bei ungewdhnlichen Wer-
ten die dann zusatzlich noch mit dem Zeitpunkt davor oder danach nicht plausibel erschie-
nen wurde die gesamte Dampfkraftanlage mittels RocRed-Ubersicht betrachtet.

Fir den Fall einer Revision oder eines ungeplanten Stillstandes, bei der dem Turbosatz ein-
deutig kein Dampf zugeflhrt wird, sollten alle Massenstrommessungen an der Maschine den
Wert ,0 anzeigen. Jedoch war in den meisten Fallen von einer Abweichung in den Messwer-
ten auszugehen, da die Werte ungleich ,0“ waren. Fur die insgesamt 12.664 Daten pro Sen-
sor, wurden am Turbo1: 1.003 Daten, am Turbo2: 1.015 Daten und am Turbo3: 1.186 Daten
per Hand entfernt.

Wie man sehr gut erkennt, sind die Abweichungen am Turbosatz 3 am starksten, hingegen
sind die Turbosatze 1 und 2 sehr dhnlich und verlaufen zum Teil parallel. Dies ist im Oktober
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2007 oder im November/Dezember 2010 deutlich zu erkennen. Die Ursache fur diese star-
ken Abweichungen am Turbo3 ist im Kapitel VII. ndher untersucht worden.

Um eine Vorstellung Uber die GroRRe der Abweichung zu bekommen, wurde in Tabelle 5 die
prozentuale Abweichung vom Mittelwert der Massebilanz (Uber den gesamten Zeitraum) zum
Eingangsmassestrom ins Verhaltnis gesetzt.

Turbine1 Turbine2 Turbine 3 Einheit:
Mittelwert der Massebilanz 0,945 0,118 2,620 t/h
prozentuale Abweichung 1170 0147 2774 %
vom Eingangsmassestrom ’ ’ ’

Da jedoch die Elektronik zur Auswertung vom selben Hersteller stammt, ist zunachst als
Konsequenz fir die Berechnungen davon auszugehen, dass die Massestrome zu Fehlern
und Abweichung in der Berechnung fiihren. Die Berechnung des Wirkungsgrades muss also
ohne Massenstrome ermittelt werden.

Als weitere Konsequenz, werden die Daten zum Zeitpunkt einer Revision oder eines Still-
standes nicht weiter berlcksichtigt. Einerseits erschwert dies zwar die Auswertung, da die
Daten fiir die jeweiligen Revisionszeitrdume per Hand aus den Tabellen entfernt werden
mussen. Andererseits wurden diese Daten die Ergebnisse nur unnétig verfalschen.

Ein weiterer Messfehler aus dem System waren die Eingangstemperaturen die vor der Tur-
bine aufgenommen wurden. In der Regel lagen diese Temperaturen bei laufender Anlage
stets zwischen 520°C bis 530°C. Die Messung der Temperatur die nach den Kesseln zur
Bestimmung der stochiometrischen Bilanz bendtigt wird, ergab hingegen zum selben Zeit-
punkt Werte von 510°C bis maximal 520°C, wobei der Druck stets gleichblieb.

Eine Temperaturerhéhung im System ohne eine Drucka&nderung ist nicht nachvollziehbar.
Folglich bestehen Zweifel an der Richtigkeit dieser Messung. Zur Verdeutlichung sind hier in
Tabelle 6 die Werte der Temperaturen fir die Turbinen und Kessel im System bei einem
gemeinsamen Zeitpunkt gegeben.

Wie auf der Abbildung V-7 gut zu erkennen ist, wird der Dampf nach den Kesseln auf eine
Sammelschiene geleitet. Damit sind die Dampfturbinen nicht an einzelne Kessel gekoppelt,
was bei Ausfall oder Revision eines Kessels oder eines Turbosatzes den weiteren Betrieb
des Kraftwerkes gewahrleistet.

Messwerte vom: 13.09.2011 10:45:00 | Turbine 1 | Turbine 2 | Turbine 3 | Einheit:
Temperatur Eingang: 524,560 |527,730 |525,291 °C
Temperatur am Ausgang Kessel 5 518,461 °C
Temperatur am Ausgang Kessel 4 518,326 °C
Temperatur am Ausgang Kessel 3 519,075 °C
Dampfmassenstrom aus Kessel 5 108,697 t/h
Dampfmassenstrom aus Kessel 4 94,411 t/h
Dampfmassenstrom aus Kessel 3 60,366 t/h
Berechnete Temp. in Sammelschiene: 518,553 °C
Unterschied (gemessen - gerechnet): 6,007 [9,177 | 6,738 °C
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Messwerte vom: 15.12.2014 11:10:00 | Turbine 1 | Turbine 2 | Turbine 3 | Einheit:
Temperatur Eingang: 521,394 524,860 |520,493 |°C
Temperatur am Ausgang Kessel 5 516,994 °C
Temperatur am Ausgang Kessel 4 514,230 °C
Temperatur am Ausgang Kessel 3 517,900 °C
Dampfmassenstrom aus Kessel 5 118,469 t/h
Dampfmassenstrom aus Kessel 4 88,453 t/h
Dampfmassenstrom aus Kessel 3 39,231 t/h
Berechnete Temp. in Sammelschiene: 516,146 °C
Unterschied (gemessen - gerechnet): 5,248 | 8,715 | 4,348 °C
[ kraftwerks-Ubersicht Ebene 2 15.12.2014 11:10:00

VE Wasser 1 th

Kondensat 13 t/h

Erdgas zur GT

Turbine 1 12bar 2.5 bar
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ol Turbine 3 |12bar
0,00 t'h Heizoel
2,02 th Heizga!

1,19 th
PYR_TAR Pyrotar zu den Kesseln
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0 von 8th
= 74112 bar
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Y

31 t/h Platformer

00 12 bar Dampf zur Raf
L9 | 1248 bar 122h
e——} =

1s00]] 2,5 bar Dampf zur Raf

2.5/0.5 bar
" 2,89 bar 48th

Da der Druck in der Sammelschiene stets konstant bei 74bar (rel.) gehalten wird, konnte ei-
ne mittlere Temperatur in der Sammelschiene aus den jeweiligen Temperaturen der Kessel
3, 4 und 5 berechnet werden. In diesem Zusammenhang muss der Massenstrom der jeweili-
gen Kessel mit der Temperatur ins Verhaltnis zu den anderen Kesseln gesetzt werden.

Die Mischtemperatur berechnet sich zu:

_ Mgs " Cgs " Tis + Mgy Cgq - Tig + Mys * Ckz * Tis

Ty = - - -
Mgs * Cxs + Mgy * Cxq + Mgz * Ck3
Dabei ist:
- Twm die Mischungstemperatur [°C]
- G die spezifische Warmekapazitat des Stoffes [J/(kg-K)]
- g, der Massenstrom aus dem jeweiligen Kessel [t/h]
- Tkn die Temperatur hinter dem jeweiligen Kessel [°C]

Bei dem Medium aus allen drei Kesseln handelt es sich um (berhitzten Wasserdampf, der
den selben Druck und in etwa die selbe Temperatur aufweist. Folglich kann angenommen
werden, dass cks = Cks4 = Cks ist. Somit vereinfacht sich die Formel zu:

47



_ Mys " Tgs + Mgy " Tgg + Mg~ Tis
=

Mys + Mgy + Mgs

Die Werte wurden entsprechend in Tabelle 6 eingetragen und dann die Differenz aus dem
gemessenen Wert und dem berechneten Wert ermittelt. Die Ergebnisse sind zur Ubersicht-
lichkeit in Rot gekennzeichnet.

Weil die Turbinen bei der Konstruktion auf eine Temperatur von 510°C (Turbine 3
Blohm+Voss) bzw. 515°C (Turbine 1 und 2, Siemens) ausgelegt wurden, kann davon ausge-
gangen werde, dass die berechnetet Mitteltemperatur in der Sammelschiene am ehesten der
realen Eingangstemperatur an den Turbinen entspricht. Bei einem durchschnittlichen Druck
von 73bar (abs.) und 515°C entspricht die spezifische Enthalpie: 3444.202 [kJ/kg]. Bei 525°C
ergibt sich eine spezifische Enthalpie von: 3468.412 [kJ/kg]. Dies bedeutet einen Unter-
schied von 24,21 [kJ/kg]. Bei durchschnittlich 80 Tonnen Dampf pro Stunde (22,222 [kg/s])
ergibt sich ein Unterschied von 538 kW. Daraus lasst sich eine Abweichung in der Berech-
nung von 0,698% fiir die Energie am Eingang des Systems ableiten.

Fur die Berechnung muss die Temperatur am Eingang der Turbosatze genutzt werden, da
die Maschine mittels dieser Temperatur durch die Warte geregelt wird. Zudem dient die be-
rechnete Mischungstemperatur als Anhalt und entspricht nicht der tatsachlichen Temperatur.
In der Realitat hat sich gezeigt, dass die Temperaturen am Turbineneingang stark von dem
Kessel beeinflusst werden, der den Dampf am dichtesten zum Turbineneingang in die Sam-
melschiene einspeist. Bei Kesselrevisionen oder Stillstinden an den Turbomaschinen wiir-
den Berechnungen mit der Mischungstemperatur zu weiteren Abweichungen fiihren. Hinge-
gen kdnnen bei der erhdhten Temperaturmessung am Eingang von einem konstanten Fehler
Uber den betrachteten Zeitraum ausgegangen werden. Ziel der Berechnung ist es eine Ver-
anderung der Wirkungsgrade an der Maschine zu ermitteln. Somit kann eine konstante Ab-
weichung in Kauf genommen werden.

Der Turbinengutegrad ist ein MaB fur die inneren Verluste einer Turbine, daher wird er in der
Literatur (Schroéder, 1968), (Thomas, Marz 2013) auch vielfach mit dem inneren Wirkungs-
grad gleich gesetzt. Er gibt an, wie weit der Prozess in der Turbine an den theoretischen,
idealen Joule-Prozess angenahert ist.

Far den Vergleich der drei Turbosétze ist eine Betrachtung des Gutegrades, oder des inne-
ren Wirkungsgrades in Anbetracht der festgestellten Abweichungen durch Messergebnisse
besonders hilfreich. Denn hierflr werden weitaus weniger Werte aus dem System bendtigt,
welches einer Vervielfachung der mdglichen Fehlerquellen entgegenwirkt. Wie bereits in
V.2.1 beschrieben, ergibt sich der innere Wirkungsgrad einer Turbine aus den Eintritts- und
Austrittsverlusten, der Reibung und den Spaltverlusten. Somit I&sst ein Absinken des inneren
Wirkungsgrades auf eine Verschlechterung des Zustandes der Turbine schlieRen. Diese
Verschlechterung wird dann meist durch erhéhte Reibung und Verschleil? an den Gleitlagern
deutlich. Daher missen in regelmaRigen Abstadnden Revisionen an den Maschinen durchge-
fuhrt werden.
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Der Gultegrad wird haufig mit dem Maschinenwirkungsgrad verwechselt. Der Unterschied
zum Wirkungsgrad besteht darin, dass dieser sich aus dem Verhaltnis von tatsachlich ge-
nutzter Energie zur eingesetzten Energie zusammensetzt. Der Gutegrad wird charakterisiert,
als das Verhaltnis zwischen maximal nutzbarer, technische Arbeit und der maximal mogli-
chen technischen Arbeit, die durch die Turbine geleistet werden kann. Die maximale Arbeit
kann ausschliellich bei einer reversiblen Zustandsanderung gewonnen werden. Dabei
musste die Turbine isentrop und adiabat arbeiten. Der innere Wirkungsgrad entspricht dem
Gutegrad der Turbine (Schréder, 1968, S. 31). h A

Ah h,—hs P, 0

= 5

niS Turb. — Ahls h4 _ h5 s

Bei der Auslegung von Turbinen (die in der Thermo- 4 g
dynamik auch Warmekraftmaschinen (WKM) ge-
nannt werden), geht man zunachst immer von einer
adiabaten Zustandsanderung aus. Diese Zustands- hg @ Y
anderung ist jedoch nicht isentrop, da durch StoR-  h.

und Reibungsvorgange, genauso durch Dissipation @
auf dem Weg vom Einlass durch die Stufen bis zum s
Auslass Entropie erzeugt wird. Dadurch wird die ab- irr

gegebene, technische Arbeit einer Turbine geringer Sus

als bei der reversiblen Zustandsanderung. Die Abbil-

dung V-8 zeigt fir eine Expansion den typischen Verlauf der Zustandséanderung im h-s-
Diagramm (Kretzschmar, 2016, S. 31). Um den Turbinengitegrad zu berechnen, missen
zunéchst die Daten fiir die Temperatur und den Druck im Zustand @ am Eingang der Turbi-
ne erfasst werden. Damit kdnnen mit Hilfe der Dampftafeln die spezifische Enthalpie und die
spezifische Entropie am Eingang ermitteln. Fir die reversible Expansion, den Zustand es,
erhéht sich die Entropie nicht. Somit ist die Entropie im Zustand @ gleich der Entropie im
Zustand @:s:

v -w
tys ty s

nY

A

54 = SSS'

Da die Expansion im Zustand @s bei gleichem Druck endet wie bei der realen Expansion im
Zustand @, werden aus dem Messsystem lediglich die Daten fiir den Druck nach der Ex-
pansion zur Bestimmung benétigt. Mit Hilfe dieser Daten kénnen aus den Dampftafeln die
Werte fur die spezifische Entropie des Dampfes (ssis“) und die spezifische Entropie des Was-
sers (ssis'), sowie die spezifische Enthalpie des Dampfes (hss“) und die spezifische Enthalpie
des Wassers (hss’) ermittelt werden. Mit den Werten lasst sich dann der Dampfgehalt im
isentropen Zustand berechnen:

X5is = 541-#515,/
Ssis — Ssis
Damit sind nun alle Werte bekannt um die spezifische Enthalpie im isentropen Zustand zu
ermitteln:

hsis = (1 —Xs5) = hs is’ + (X545 " hsis™)
Der maximale, reversible, technische Arbeitsstrom in die Turbine berechnet sich wie folgt:
Wi rurbrev. = m (hsis — hs)
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Zur Vereinfachung wird die Annahme getroffen, dass es sich um ein geschlossenes System
handelt, somit bleibt die Masse konstant:
m = mg = My.
Natirlich treten in der Realitat Masseverluste Uber die Labyrinthdichtungen auf, jedoch sind
diese Verluste minimal und zudem relativ konstant Uber die Zeit, dass sie bei der Berech-
nung vernachlassigt werden konnen.
Der reale Zustand @ nach der Expansion ist charakterisiert durch den Druck ps und die
Temperatur Ts. Damit lasst sich aus den Dampftafeln sie spezifische Enthalpie hs entneh-
men. Womit zur Berechnung des maximal, nutzbaren, technischen Arbeitsstromes in der
Turbine alle Werte gegeben:
Wi rurp. = m - (hs — hy)
Der isentrope Turbinengitegrad (innere Wirkungsgrad) ist dann wie folgt bestimmt:
Wt,Turb. _ h4 - h5

Nis Turb. = 73 =
Wt,Turb. rev. h4 - hS is

Hierbei sind nun keinerlei Massenstrome zur Berechnung notwendig.

Zur Berechnung der Daten aus den Wasserdampftafeln wurde ein weiteres AddIn fir Excel
aus der MatLab Routine ,XSteam®“ programmiert. Die Formeln und Algorithmen wurden ein-
gehend getestet und entsprechenden Daten der International Association for the Properties
of Water and Steam (IAPWS-IF97). Eine Beschreibung zum Umgang im der IAPWS-IF97 ist
in dem Buch (Wagner, 2008) aufgefuihrt. Die Berechnung der isentropen Enthalpie war bis-
her in keinem Excel-AddIn méglich. Zur Uberpriifung auf Richtigkeit der Werte hat sich die
Software ,,CalcDampf* als sehr gut erwiesen, diese kann als App flr Applegerate erworben
werden. Der Vertreiber der Software stellt zudem eine kostenlose Onlinedatenbank, in der
der Zugriff auf die Daten der IAPWS-IF97 mdglich ist (Wischnewski, 2016). Diese Online-
plattform nutzt auch die Kraftwerksleitung zur Berechnung und Uberprifung der Daten.

Um einen Uberblick Uber den Zustand des jeweiligen Turbosatzes zu gewinnen, wurde im
Zeitraum 01. Januar 1999 bis 20. Mai 2016 anhand der Daten eine Matrix Uber die einzelnen
Turbinengutegrade der drei Turbosatze erstellt. Die Daten wurden aufgrund des Umfanges
im Abstand von 24h aufgenommen. Die Berechnung lieferte pro Turbine etwa 5.800 verwert-
bare Datensatze, die dann in ein Diagramm zur Veranschaulichung umgewandelt wurden.
Dabei sind nur die Daten berlcksichtigt worden, bei denen der jeweilige Turbosatz gleich-
mafig und ohne Stbérung in Betrieb war. Besonderes Augenmerk wurde zunachst, wie bei
der Wirkungsgradberechnung, auf den Betriebszeitraum zwischen den Revisionen fir jeden
Turbosatz gelegt und daflr zuséatzlich, einzelne Trends ermittelt. Zur Unterscheidung ist je-
der Betriebszeitraum zwischen zwei Revisionen mit einer anderen Farbe gekennzeichnet.
Damit die Trendlinien den Verlauf Gber den Betriebszeitraum so genau wie moéglich darstel-
len, wurden Polynome berechnet, die den Trend wiedergeben. Damit der Trend schnell zu
erfassen ist, sind die Diagramme entsprechend hoch skaliert. Die Auswertung sieht wie folgt
aus:
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Abbildung V-9: Gutegrad von Turbo 1
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Abbildung V-10: Gutegrad von Turbo 2
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Abbildung V-11: Vermuteter Verlauf
des Gitegrades liber die Zeit

Abbildung V-12: Gutegrad von Turbo 3

In der Auswertung ist auffallig, dass kein einheitlicher
Trend zwischen den Revisionen zu erkennen ist. Die
Abbildung V-11 skizziert den theoretischen Verlauf
des Gutegrades uber die Zeit an einem Turbosatz
(vgl. Abbildung 11-10). Nach einer Revision soll die
Maschine das gleiche Verhalten, wie im Neuzustand
aufweisen. Entsprechend geht man davon aus, dass
der Gutegrad nach einer Revision am hochsten ist
und dem Neuzustand entspricht. Erst durch Ver-
schleild und vermehrte Reibung im laufenden Betrieb
sinkt der Gitegrad ab. Der Turbosatz soll ohne Zwi-
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schenfalle oder ungeplante Stillstdnde zwischen den Revisionen in Betrieb sein. Das Mini-
mum wird vor dem Beginn der nachsten Revision im zeitlichen Abstand von drei Jahren er-
reicht.

Das in der grafischen Auswertung kein einheitlicher Trend zu erkennen ist, liegt moglicher-
weise an zu viele StorgroRen und betriebsbedingte Abweichungen im System. Vor diesem
Hintergrund kann nicht auf den tatsédchlichen Zustand der Turbinen geschlossen werden.
Bei 5 von 19 Zeitrdumen verbessert sich im Laufe der Zeit der Gitegrad. Bei weiteren 5 von
19 Zeitrdumen scheint sich der Gutegrad Uber die komplette Zeit nicht zu verandern. Nur bei
9 von 19 Zeitrdumen scheint eine Verschlechterung des Gutegrades aufzutreten.

Um diese Auswertung zu bestatigen wurde zusatzlich noch ein Diagramm mit allen Daten
der Turbosatze Ubereinander angefertigt und eine Trendlinie fiir den kompletten Zeitraum der
Datenerfassung am jeweiligen Turbosatz berechnet.

Giitegrad der drei Turbosatze im Vergleich | T

0,72 - Turbo 2
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e==Poly. (Turbo 1)
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Die aus den vorherigen Diagrammen gewonnene Erkenntnis, dass sich der Gitegrad der
drei Turbosatze im Laufe der Zeit scheinbar abrupt verbessert oder verschlechtert, wird hier
bestatigt. Aus dem Buch (Schroder, 1968, S. 34) ist zu entnehmen, dass ein Gitegrad von
unter 70% bei einer vergleichbar kleinen Turbine ohne Zwischenuberhitzung und mit einer
maximalen Frischdampfmenge von 100 t/h, plausibel erscheint (siehe hierzu ANHANG N).

Die Tabelle 7 zeigt die Steigungen Uber den gesamten Zeitraum fur die Trendlinienberech-
nung. Turbo 3 beginnt bei 66,5% im Jahr 1999 und steigert sich um 0,5% auf aktuell 67%.
Damit liegt Turbo 3 um 1% hoéher als Turbo 2 und um circa 1,5% hdher als Turbo 1. Auf-
grund der Daten wird auch deutlich wie minimal die Veranderungen Uber den gesamten Zeit-
raum sind.

Turbosatz: | Steigung der Trendlinie: | Anderung pro Jahr:
1 6,74692*10” 0,024626243 %
2 1,03376*10° 0,037732405 %
3 8,25293*10” 0,030123197 %

Es ist zunachst zu vermuten, dass die Verbesserung der Materialien und die Erfahrung bei

der Instandhaltung, dafiir sorgen, dass die Gltegrade der Turbosatze sich im Laufe des ge-

samten Zeitraumes verbessern. Auch eine angepasste Fahrweise kdnnte Ursache fir die

Verbesserungen sein, da die Gitegradberechnung stark von der Regulierung der Masse-
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strdome abhangt. Wobei die Massestrome und die Fahrweise auch fiur die starke Streuung
verantwortlich sind (sieh dazu Abbildung V-6 zur Massebilanz). Dies wird besonders deutlich
wenn der Gesamtwirkungsgrad nach der Formel aus Kapitel V. - 2.6., bilanziert wird. Die Er-
gebnisse sind in dargestellt. Da an Turbo 3 im Vergleich die meiste Energie durch die 12 bar
Entnahme abgezogen wird, ist der Maschinenwirkungsgrad niedriger als an Turbo 1 und 2.

1

Gesamtwirkungsgrad der Turbinen
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Bei der Auswertung und Aufbereitung der Daten ist auffallig, dass die ungeplanten Ausfalle
und Stillstdnde zunehmen. Die Untersuchung im nachfolgenden Kapitel (VI.) legen den
Schwerpunkt auf die Ausfallzeiten und Stillstinde der Maschinen.

Aus den berechneten Werten wird ersichtlich, warum der Gltegrad an Turbo 3 hdher ist. Das
Medium befindet sich nach der Expansion bereits im Nassdampfgebiet, mit einem Dampf-
gehalt von etwa 99 %. Ursache hierfur ist der héhere Druck im Vergleich zu den anderen

T4 pd 15 p5 x5 | ni Turbosatzen. Dieser Druck ist konstrukti-

Einheit:) °C |bar(abs)| °C |bar (abs) onsbedingt vorgegeben, was eine Folge der

Turbol |522,006] 73,021 |37.402| 0,054 |1,000|0651 Umbaumalnahmen aus dem Jahr 1973

darstellt, als die ehemalige Gegendrucktur-
Turbo2 [524,348] 73,220 |36,820] 0,058 [1,000[0,659 ! ige Gegendrucktu

bine als Kondensationsturbine umgeristet
Turbo3 |523,161| 72,518 |37.211| 0,070 |0999]0,669] lonsturbine umgeruste

wurde. In Tabelle 8 sind die Durchschnitts-
werte Uber den gesamten Zeitraum gege-
ben, darin ist der erhohte Druck und

Temperatur am Kondensator Turbine 3 der niedrigere Dampfgehalt an Tur-

7 . bo 3 aufgefiihrt.
g In dieser Untersuchung wurde zum
® ' Y f : ersten Mal eine Berechnung des
s f;i Dampfgehaltes flr die Turbosatze

durchgefiihrt, da keine Sensoren in
der Anlage vorhanden sind, die den
Dampfgehalt bestimmen. Der erhdh-
te Dampfgehalt ist sehr untypisch fir

"“‘wf*ﬂ%’?

20 \ eine Kraftwerksdampfturbine. Im
Normalfall liegt der Dampfgehalt
1oMrz(ll Apr 01 Jun 01 Julo1 Sep 01 Nov 01 Dez 01 Feb 02 ZWISChen 90-100%' Der Dampfgeh-

alt wird durch eine mdglichst tiefe
Kondensatortemperatur  bestimmt,
da der Expansionsdruck durch die ND-Turbine weitestgehend vorgegeben wird. Ziel dabei ist
es die Enthalpiedifferenz zu erhéhen und somit mehr Exergie (nutzbare Energie) zu gewin-
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nen. Durch die erhdhte Feuchte im Dampf bei der Expansion kann der Turbinenlaufer abge-
bremst und durch Tropfenerosion (Abbildung V-4) beschadigt werden. Die auskondensierten
Flussigkeitstropfen kénnen wegen ihrer hohen Aufprallgeschwindigkeit Beschadigungen an
den Laufschaufeln der Turbine hervorrufen. Die Flissigkeitstropfen bremsen den Turbinen-
ldufer zudem und mindert dadurch den Wirkungsgrad der Maschine. Im Hinblick auf diese
aufgefihrten Griinde und der in der Vergangenheit gesammelten positiven Erfahrungen mit
der Betriebsweise der Turbine, hat sich die Kraftwerksleitung dafiir ausgesprochen die Tur-
binen auch weiter mit diesen Abdampfparametern zu betreiben. Eine Erklarung fur die erhéh-
te Kondensattemperatur, findet sich im Kapitel VII. ,Kondensatorberechnung®.

T4 p4 h4 T5 p5 x5 h'5 h"5 h5 s4 | s'5 | s"5 [ x5is| h'Sis h"5is h 5is

ni

Einheit:] °C |bar(abs)| ki/kg °C |bar (abs) ki/kg | kl/kg ki/kg |ki/kg|kl/kg|kl/kg ki/kg | ki/kg kl/kg

Turbol |522,006| 73,021 [3461,150{37,402] 0,054 |1,000|142,833]2562,946|2569,301|6,838|0,493|8,370|0,805] 142,833 2562,946 2092,191

0,651

Turbo2 [524,348| 73,220 |3466,600[36,820] 0,058 [1,000]|148,575|2565,414|2568,025|6,843|0,511| 8,343 0,809] 148,575| 2565,414| 2102,648

0,659

Turbo3 |523,161| 72,518 |3464,486]37,211] 0,070 |0,999]163,917|2571,992|2569,584|6,845|0,561| 8,272| 0,815] 163,917 2571,992] 2126,272

0,669

Bei der Auswertung der Daten fiel an Turbo3 im Zeitraum 10. Juli 2001 bis 07. Januar 2002
ist eine sprunghafte Erhéhung des Gutegrades aufféllig (siehe Abbildung V-12). Um eine
Erklarung fur diese Verbesserung zu finden wurden, alle Daten des Turbosatzes zu diesem
Zeitraum untersucht. Als Ursache konnte ein sprunghafter Anstieg der Temperatur im Kon-
densator ermittelt werden. Dieser Anstieg ist in Abbildung V-15 dargestellt. Die durchschnitt-
liche Temperatur im Kondensator betragt fur den Zeitraum: 01.Januar 1999 bis zum 20. Mai
2016: 37,211°C. Fir den Zeitraum 10. Juli 2001 bis 07. Januar 2002 betrug der Mittelwert
der Temperatur: 47,372°C. Das bedeutet eine um 10°C erhdhte Temperatur im Vergleich
zum durchschnittlichen Temperaturverlauf Gber den gesamten Zeitraum. Eine Erhéhung der
Kondensatortemperatur lasst genauso wie eine Erhdhung des Druckes im Kondensator da-
rauf schlieBen, dass die maximal gewinnbare mechanische Arbeit sinkt und sich somit der
Wirkungsgrad der Anlage verschlechtert (siehe Abbildung V-1). An diesem anschaulichen
Beispiel wird deutlich, dass eine Verbesserung des Glitegrades und somit des inneren Wir-
kungsgrades, nicht automatisch als positiv fir die Anlage gewertet werden kann. Zudem ist
eine sprunghafte Veranderung des Gitegrades im laufenden Betrieb ein Anzeichen fir einen
Vorfall in der Maschine. Eine Verbesserung wirde eine Verringerung der Reibung, der Dissi-
pation oder der Spaltverluste bedeuten. Im laufenden Betrieb ist dieser Aspekt jedoch un-
wahrscheinlich. Daher sollte man sprunghafte, positive Anstiege grundsatzlich genauer un-
tersuchen.

Zudem wird vor diesem Hintergrund in der Auswertung deutlich, dass die entnommenen
Energiemengen durch die Dampfentnahmen der Turbosatze eine entscheidende Rolle fiir
die Gutegradberechnung spielen. Durch eine geanderte Betriebsweise und eine Verande-
rung der Entnahmesituation kommt es zu Abweichungen (siehe hierzu ANHANG O). Es ist
jedoch nahezu unmdglich die gesamte Raffinerie zu einem bestimmten Zeitpunkt mit dem
Betriebszustand an den Turbosatzen in ein Verhaltnis zu setzen. Aus diesem Grund wird im
Folgenden eine Berechnung des inneren Wirkungsgrades an den HD-Turbinen durchgefihrt.
Hierbei entfallen die Entnahmesituationen.
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Im Gegensatz zum gesamten Turbinenwirkungsgrad wird der innere Wirkungsgrad in der
HD-Turbine durch die Parameter am Eingang (Zustand @) und an der Entnahme 1 definiert.

_ A hy = hispar
Nup AR

is h4 - hlear is

Auch in dieser Berechnung entfallen die Massestrome, was zu einer Verbesserung der Ge-
nauigkeit der Ergebnisse fihrt. Da sdmtliche Temperaturen und Driicke bereits bekannt sind,
kann direkt eine Berechnung durchgefuhrt werden. Im ANHANG H bis ANHANG J sind die
jeweiligen Enthalpiednderungen und die damit verbundenen Zustandsanderungen an den
Turbosatzen in ein Mollier-h-s-Diagramm fir Wasserdampf eingetragen. Auf der Grundlage
wird der Unterschied der drei Turbosatze deutlich. Die Berechnung lieferte folgende
Ergebnisse:

0,760 0,728 -6,021*10° 0,803
0,772 0,735 -4,727*10° 0,828
0,744 0,733 -8,402*107 0,794

Zur Ubersichtlichkeit sind im Folgenden die Ergebnisse in Diagrammen abgebildet:

Wirkungsgrad der HD-Turbine des Turbo 1 mit Trendlinie zw. den Revisionen
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o84 Wirkungsgrad der HD-Turbine des Turbo 3 mit Trendlinie zw. den Revisionen
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Aus den Diagrammen ist zu entnehmen, dass sich die Wirkungsgrade der Turbosatze tber
den Zeitraum verschlechtern. Auch in der Wirkungsgradberechnung findet sich eine starke
Streuung der Ergebnisse wieder, obwohl die Massenstrome nicht weiter bertcksichtigt wur-
den. Die Ergebnisse sind dennoch plausibel und werden durch die Literatur in lhrer GréRen-
ordnung bestatigt (Zahoransky, 2015, S. 81), (Dolezal, 2001, S. 7 Bild 1.7.). Aus Abbildung
V-19 ist eindeutig ersichtlich, dass die Streuung stark von der Fahrweise der Turbinen ab-
hangt. Die ist an einem parallelen Steigen oder Fallen der Ergebnisse an allen Maschinen
gleichzeitig zu beobachten (z.B.: Ende 2000 bis 2002; Mitte 2008 bis 2011). Man erkennt,
dass bei Revision eines Turbosatzes die beiden anderen Turbosatze, mehr Leistung erzeu-
gen mussen und somit mit einer geanderten Fahrweise betrieben werden, was sich wiede-
rum auf den Wirkungsgrad des einzelnen Turbosatzes auswirkt. Der Vergleich zwischen dem
Mittelwert Uber den gesamten Zeitraum und dem Mittelwert von 2015 zeigt die Grofenord-
nung auf, um die sich der Wirkungsgrad verschlechtert hat.

Aufgrund der Ergebnisse Iasst sich festhalten, dass sich der Wirkungsgrad an Turbo 1 mit
etwa -4% Uber den gesamten Zeitraum, von 78% auf aktuell 74% verschlechtert hat. Turbo 2
hat sich um -3,1% (von 78,8% auf 75,7%) negativ entwickelt. Und der Wirkungsgrad von
Turbo 3 ist um -0,7% von 74,7% auf aktuell 74% gefallen. Damit weist Turbo 3 zwar den ins-
gesamt schlechtesten Wirkungsgrad auf, jedoch fallt dieser im Vergleich zu den Siemenstur-
binen mit einer geringen Steigung ab.

Eine anschlieBende Untersuchung der Lebensdauer soll ermitteln, in welchem Zustand sich
die Maschinen aktuell befinden.
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Um eine Lebensdaueranalyse zu erstellen, mussten anhand der vorhandenen Dokumentati-
on zu den drei Turbomaschinen die Stillstands- und Revisionszeiten ausgewertet werden.
Diese penible Auswertung ist im ANHANG L zu finden. Darin wird unterschieden in geplan-
ten und ungeplanten Ausfallen.

Unter den geplanten Ausféllen sind Revisionen und weiter InstandhaltungsmaRnahmen zu
verstehen, durch die die jeweilige Maschine aufer Betrieb genommen werden musste.

Stillstdnde, bei denen die Maschine aul3er Betrieb war, aufgrund der Wartung einer Anlage
im Kraftwerk (z.B. bei Kesselrevision), wurden ausschlieRlich berlcksichtigt, wenn parallel
Instandhaltungsarbeiten am Turbosatz notwendig waren. Ohne solche Arbeiten am Tur-
bosatz wurde der Stillstand nicht weiter beriicksichtigt, da dies nicht zu den betriebsbeding-
ten EinflussgréRRen fir die Lebensdauerbetrachtung gewertet werden kann.

Ausfalle, bei denen die Maschine plétzlich und unerwartet durch einen Mangel still stand,
wurden als ungeplante Ausfalle gewertet. Ebenfalls ist ein Stillstand als ungeplant gewertet
worden, wenn VerschleiRerscheinungen oder plétzliche Stérungen, wie Dampf- oder Olle-
ckagen den weiteren Betrieb zu gefahrlich machten und die Maschine daher vom Netz ge-
nommen werden musste.

Vermehrt gab es den Fall, dass eine Stérung vor einer Revision auftrat und der zu erwarten-
de Instandhaltungsaufwand einen weiteren Betrieb nicht sinnvoll erscheinen lieR3, sodass die
Revision vorgezogen werden musste. In diesem Fall wurde der Stillstand als ,geplant® ge-
wertet.

Mittels dieser Daten konnte eine statistische Auswertung erfolgen.

Stillstandszeiten an den Turbosédtzen in Stunden
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Im Diagramm sind samtliche Stillstandszeiten in Stunden fir die einzelnen Turbosatze mit
einem Trend dargestellt. Hingegen wird nicht in der Ursache des Stillstandes unterschieden.
An Turbo 1 und 2 konnten die Verzdgerungen bei der ersten Inbetriebnahme durch betriebs-

57



zeitunabhanige EinflussgréRen (siehe (Siemens AG Power Generation, 2006) Abschnitt 6;
Kapitel: Wartung; Seite 86) nicht berlicksichtigt werden, da hierfur keine Aufzeichnungen
vorhanden waren. Generell sind kaum Unterlagen aus den Jahren 1963 bis 1975 in der Do-
kumentation vorhanden. Da die Maschinen zu diesem Zeitpunkt neu waren, kann davon
ausgegangen werden, dass nach erfolgreicher Inbetriebnahme keine Probleme an den Tur-
bosatzen auftraten.

An dieser Stelle muss erneut darauf hingewiesen werden, dass die Daten ab dem 01. Januar
1999 minutengenau aus dem RocRed entnommen werden konnten. Entsprechend sind Aus-
falle in diesem Zeitraum wesentlich exakter dokumentiert und die Daten sind daher praziser.
Bei der Auswertung der Dokumentation waren die Zeitangaben in den Montageberichten
ausschlaggebend.

Besonders aussagekraftig sind in der Abbildung VI-1 die Trendlinien. Demnach steigen die
Stillstandszeiten an Turbo 2 auch Uber den gesamten Betriebszeitraum nur minimal an.

Um die Turbosatze miteinander vergleichen zu kénnen, wurde eine Statistik mit den addier-
ten Stillstandszeiten erstellt und dieser nach der Ursache des Stillstandes getrennt.

ungeplante Schaden 1906 h 7198 h 6123 h
geplante Revisionen 22742 h 19082 h 49240 h
Stillstinde insgesamt 24648 h 26279 h 55362 h

Stillstdnde an den Turboséatzen* [h]

50000
45000 M ungeplante Schaden
40000 ..

B geplante Revisionen
35000

T1 T2 T3

* Daten flr Turbo 3 erst seit 1976 berlicksichtigt durch die Umbauarbeiten

Demnach bendtigt Turbo 3 mehr als doppelt so viel Revisionszeit als die beiden anderen
Turbosatze. Auch die gesamte Stillstandzeit am Turbo 3 ist doppelt so hoch wie an Turbo 1
und 2.
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ungeplante Stillstinde und Stérungen an den Dampfturbinen
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Um einen besseren Vergleich zwischen den Turbosatzen zu erzielen, ist es sinnvoll die un-
geplanten Stillstinde zwischen den Revisionen genauer zu betrachten. Dabei wird auf die
praziseren Daten aus RocRed zuruckgegriffen, denn Abbildung VI-1 legt nahe, dass die
Dampfturbinen sich in der Phase 2 oder bereits in Phase 3 ihrer Lebensdauer (vgl. Abbildung
11-10, sowie: (VGB PowerTech Service GmbH, 1993, S. 9 Bild 1) und (Koch, 2001, S. 8)) be-
finden. Eine Auswertung der letzten 17 Betriebsjahre ist auf dieser Grundlage am vielver-
sprechendsten.

Abbildung VI-3 zeigt, getrennt fir 1200
jedes Jahr, die stiindlichen Still- |*°%
standzeiten der Turbosatze mit 120022
einem Trendverlauf. In diesem Fall 8000
steigt die Stillstandszeit durch | ;500
Ausfalle an Turbo 3 stetig an, wah- | g0
rend sie bei den beiden anderen | sooo —
Turbosatzen abfallt. Dies legt die | 4000
Vermutung nahe, dass zumindest | 3000
Turbo3 sich bereits in der dritten | 2900 -
Phase seiner Lebensdauer befin- |
det. Abbildung VI-4 verdeutlicht
diese Vermutung noch einmal. Es
ist der Abbildung zu entnehmen,
dass die Stillstandszeit durch ungeplante Ausfalle an Turbo 3 doppelt so hoch sind, im Ver-
gleich zu Turbo 2. Bemerkenswert ist ebenfalls die Erkenntnis, dass die Instandhaltungsstill-
stédnde durch Revisionen an allen Turbomaschinen nahezu dieselbe Gré3enordnung besit-
zen.

Stillstande im Zeitraum 1.1.99 - 31.12.15

10.787

W Stérungen

M Revisionen

In den Abbildung VI-5 bis Abbildung VI-7 sind samtliche Stillstandzeiten fur den jeweiligen

Turbosatz innerhalb eines Jahres addiert und im Zeitraum seit Inbetriebnahme bis zum Ende

2015 dargestellt. Die ermittelte  Gefahrenfunktion ist in schwarz dargestellt. Sie gibt Aus-

kunft dartber in welchem Abschnitt der Lebensdauer sich der Turbosatz befindet (siehe
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(BIGA - Institut fur Arbeitsschutz der deutschen Gesetzlichen Unfallversicherung (DGUV),
2/2008, S. 221, Anhang D) und (Koch, 2001, S. 9)). Dabei muss bedacht werden, dass Tur-
bo 3 als Kondensationsturbine erst im Jahr 1973 in Betrieb genommen wurde. Turbo 1 und 2
sollten 1963 in Betrieb gehen. Dies war nach anfanglichen Schwierigkeiten jedoch erst ab
1966 maoglich. Die erste Phase der Betriebszeit ist daher nur an Turbo 3 prazise zu erken-
nen, da an Turbo 1 und 2 kein Probebetrieb dokumentiert wurde. Nach der Berechnung und
der Auswertung befinden sich bereits alle drei Turbosatze in Phase 3 ihrer Lebensdauer. Ab
dem Jahr 2001 ist an Turbo 3 eine vermehrte Haufung der ungeplanten Ausfalle zu beobach-
ten. Im Diagramm wird dies durch das gehobene Plateau am Ende der Gefahrenfunktion
deutlich.
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Um eine Aussage uber die zukunftige Entwicklung an Turbo 3 geben zu kénnen, sind in Ta-
belle 12 die Steigungen der Stillstandszeiten angegeben (siehe auch Abbildung VI-3).

In der Tabelle 12 ist ersichtlich, dass zukunftig mit einer Zunahme sowohl fir ungeplanten
Ausfélle und Stérungen, als auch fir die Revisionszeiten, an Turbo 3 zu rechnen ist. Hinge-
gen nehmen die Stérungen an den Siemensturbinen (Turbo 1 und 2) ab, bei nahezu gleichen

Revisionszeiten Abbildung VI-4.
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Mit den Daten der Stillstandszeiten kénnen Rickschlisse auf die Ergebnisse der Berech-
nungen in Kapitel V. gezogen werden. Hierbei sticht besonders das Ergebnis der Massebi-
lanz an den Turboséatzen hervor (Abbildung V-6). Bislang konnte keine Begrindung dafur
gefunden werden, warum die Massebilanz an Turbo 3 so stark im Vergleich zu den anderen
Maschinen abweicht. Diese Streuung wurde auch bei den Berechnungen festgestellt. Als

S Massebilanz [t/h] am Turbosatz 3 mit Stérungen und Revisionen
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Auswirkung fur diese Feststellung, wurden die Massestréme bei der Berechnung auf3er Acht
gelassen, um keine unnotigen Abweichungen der Ergebnisse zu provozieren. Tragt man
jedoch die Revisionszeitrdume und Stérungen an der Maschine in das Diagramm der Mas-
sebilanz ein, wird augenscheinlich die Bedeutung von Stérungen im Betrieb auf die Fahrwei-
se der Maschine klar. Im ANHANG O sind einzeln fur alle Turbos die Auswirkungen von Still-
standen auf den HD-Wirkungsgrad dargestellt.

Demnach ist die Schlussfolgerung, dass Turbo 3 sehr empfindlich auf Stérungen, im Ver-
gleich zu Turbo 1 und 2 reagiert. Auf der Grundlage ist es sinnvoll bei der Wirkungsgradbe-
rechnung die Massebilanz nicht zu berlcksichtigen.

Wie im Abschnitt IV.2. beschrieben, hat der Ausfall einer Turbine direkte Auswirkungen auf
den Betrieb der Raffinerie. Bedingt durch den Engpass in der Entnahmemadglichkeit von ma-
ximal 8 MW elektrische Leistung aus dem EVU-Netz, mussen bei einem Turbinenausfall so
schnell wie moglich die Leistungen an den anderen Turbinen angepasst werden, damit die
Produktionsanlagen in der Raffinerie weiter versorgt werden kdnnen. Abbildung VI-10 zeigt

die elektrische Leistung, die zwi-
s elektr. Leistung von Kraftwerk ins Netz gespeist [MW] schen Kraftwerk und EVU-Netz
ausgetauscht wird. Dabei sind
besonders die Zeitraume zu be-
achten bei denen mehr als 8
MW aus dem Netz entnommen
werden mussten (negative Wer-
te). Insgesamt ist an 426,22 h,
| { seit dem 01. Januar 2000, mehr
15 | Leistung entnommen worden.
‘ Dies entspricht 0,297% des ge-
samten, ausgewerteten Zeitrau-
mes.
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Bei der Auswertung der jeweili-
gen Entnahmesituation musste
die Fahrweise des gesamten

st At s MW " oy  [raftwerkes ins Verhaltnis ge-
Itteiwer IS . y eingespeils tzt 0 : Zu-
Mittelwert 2016 1,55 MW (eingespeist) ..~ Wehrde” n d'isem 2
Steigung pro a: -0,032 MW/a sammenhang war besonders

auffallig, dass der Betrieb der
Gasturbine eine wichtige Rolle fur die Turboséatze spielt (vgl. Abbildung 111-10). Bei der Be-
trachtung des Kraftwerkschemas (Abbildung I1I-8) wird deutlich, dass die Abwarme der Gas-
turbine als GUD-Prozess zur Dampferzeugung im Kessel 5 bendtigt wird. Beim Ausfall der
Gasturbine sinkt in Kessel 5 die Dampferzeugung, was einen Leistungseinbruch an den
Dampfturbinen bedeutet. Die Gasturbine hat am 07. Juni 2001 ihren Betrieb aufgenommen.
Urspriinglich wurde die Gastrubine mit Raffineriegas (Riickstande aus der Produktion) be-
trieben. Im ANHANG K sind samtliche Vorfélle tabellarisch aufgefiihrt, bei denen mehr als 8
MW entnommen werden mussten. Auch die Auswirkungen fir die Raffinerie sind hier doku-
mentiert.
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Ab dem 28.September 2011 wurde die Gastrubine ausschlief3lich mit reinem Erdgas befeu-
ert. Dies hatte zwei Griinde, zum einen verbessern sich durch die Verwendung von Erdgas
die Emissionswerte, zum anderen verursachte Erdgas weniger Betriebsstorungen an der
Gasturbine. Entsprechend gab es seit den Umbaumaflnahmen nur noch zwei Vorfalle bei
denen mehr Leistung entnommen werden musste um die Produktion aufrecht zu erhalten.

Da die Blohm+Voss Dampfturbine (Turbo3) im Kraftwerk die grof3ten Alterserscheinungen
aufweist und aktuell Konzepte fir die zukinftige Energieversorgung der Raffinerie erstellt
werden, ist es erforderlich zunachst die aktuellen Betriebsdaten der Turbosatze aufzuneh-
men. Damit kbnnen den Turbinenherstellern fir die Angebotserstellung genaue Daten zur
Berechnung und Auslegung vorgelegt werden. Sinn und Zweck ist es einen Ausblick fir die
Energieversorgung der Raffinerie in der Zukunft zu geben. Weiterhin sollen die Engineering-
kosten und -zeiten bei den Turbinenherstellern minimiert werden, um so schnell wie moglich
konkrete Angebote fur die Ersatzbeschaffung zu erhalten.

Der Betreiber stellt als Rahmenbedingung folgende Parameter fiir die Ersatzbeschaffung auf:

- Kondensationsturbine
- zwei Entnahmen (12 bar (rel.) und 2,5 bar (rel.))
- Zweigehausig

Im Fazit wird anhand der Analyse der Betriebsparameter eine Empfehlung fir die Auslegung
eines neuen Turbinensatzes gegeben. Mit dieser Empfehlung sollte eine neue Dampfturbine
ausgelegt werden.

Im Folgenden werden zunachst die relevanten Parameter in einem Diagramm dargestellt.
Weiterhin werden fiir die Daten berechnet und in tabellarischer Form die Ergebnisse prasen-
tiert:

e der Mittelwert im gesamten Zeitraum

e der Mittelwert fur 2015

o die Steigung pro Jahr

e der groRte Wert im gesamten Zeitraum.

In ANHANG M sind samtliche Parameter der drei Turbosatze als Mittelwert Gber den gesam-
ten, betrachteten Zeitraum erfasst.

Tein T1 [°C] 522,026 521,044 -0,00004 529,843
Pein T1 [bar (rel.)] 72,012 71,722 -0,00018 73,611
Tein T2 [°C] 524,406 524,209 0,00057 536,553
Pein T2 [bar (rel.)] 72,273 71,817 0,00057 73,834
Tein T3 [°C] 523,178 520,715 -0,00054 531,062
Pein T3 [bar (rel.)] 71,526 71,308 -0,00024 73,428
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Frischdampfdruck am Turbo 3 [bar (rel)]
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Abbildung VII-1: Frischdampfdruck am Turbo 3
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Abbildung VII-2: Frischdampftemperatur am Turbo 3

2. Entnahme 1 -12 bar
Mittelwert | Mittelwert 2015 Steigung pro a: groBter Wert im Zeitraum

M 12par 71 [t/h] 42,342 31,914 -0,599 73,406

m 12par 12 [t/h] 43,111 35,567 -0,442 72,640

M 12par 13 1 [t/h] 56,237 50,422 -1,416 98,448

M 42par 13 2 [t/D] 19,159 20,748 -0,850 53,599

M 12bar T3ges[t/h] 75,396 71,170 -0,113 109,621

M 12bar Turbos ges [t/h] NEIMEEN] 132,120 -1,264 217,388

M 12bar zur Raf [t/h] 114,293 113,251 -0,817 190,955

T 12,619 12,555 0,004 13,119

S0 | 12,658 12,629 -0,001 13,068

O | 12,768 12,626 -0,035 13,725

Temp 11 120ar [°C] 321,710 328,292 0,572 381,040

1o e 320,922 330,048 0,651 388,215

e e e 328,348 327,933 -0,220 391,956

Tabelle 14: Bedingungen an der Entnahme 1

64



erzeugte Dampfmenge an den 12bar Entnahmen [t/h]
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Abbildung VII-3: erzeugte Dampfmenge Entnahme 1

gesamt erzeugte Dampfmenge 12bar aus den Turbos [t/h]
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Abbildung VII-4: gesamt erzeugte Dampfmenge Entnahme 1
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Abbildung VII-5: Dampfdriicke Entnahme 1

Am 25. Juni 2003 um 09:00Uhr wurde eine zweite Entnahme mit 12 bar an Turbo 3 in Be-
trieb genommen. Dies fuhrte zur Absenkung des Entnahmedruckes und zur leichten Erho-
hung der Enthnahmemenge an Turbo 3. Dabei gilt es zu beachten, dass Turbo 3 lediglich fur
12bar (rel.) ausgelegt ist.

65



390

380

_ Dampftemperatur an den 12bar Entnahmen [°C]

370

360

350

« Temp T1 12bar [°C]
« Temp T2 12bar [°C]
Temp T3 12bar [°C]

340 | o
330 .,
320 gl

310

300

290

1999 2000 2001 2002 2003 2004 2005 2006 2007 2008 2009 2010 2011 2012 2013 2014 2015 2016

Abbildung VII-6: Dampftemperaturen Entnahme 1

3. Entnahme 2 - 2,5 bar

Mittelwert 27,467 27,172 50,456 43,762 3,007 3,048 212,967 209,229
Mittelwert 28,658 27,862 53,210 46,041 2,950 3,024 215,318 213,352

2015
Steigung ges:  -0,024 -0,160  -0,193 -0,675 -0,007 -0,003 0,144 0,159

grofter Wert 46,076 43,253 87,168 75,527 4,664 3,503 335,743 368,586
im Zeitraum:
Tabelle 15: Bedingungen an der Entnahme 2

erzeugte Dampfmengen an den 2,5 bar Entnahmen [t/h]
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Abbildung VII-7: gesamte Dampfmenge Entnahme 2
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Abbildung VII-8: Dampfdriicke Entnahme 2
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100 erzeugte Gesamtdampfmenge 2,5bar [t/h]
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Abbildung VII-9: Dampfmenge Entnahme2
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Abbildung VII-10: Dampftemperaturen Entnahme 2

4. Bedingungen am Kondensator
Die Aufnahme der Kondensatordaten erfolgt, bedingt durch die vorhandene Rechnerkapazi-
tat und den begrenzten Zugriff, auf Sensordaten fir Werte im Abstand von 24h.

10,044 9,283 -0,03130 19,608
9,353 8,608 -0,01589 20,934
16,268 15,567 -0,04431 32,509
37,278 37,869 0,10485 94,680
36,719 36,671 0,01434 81,042
37,057 35,814 -0,07012 68,393
-0,947 -0,948 0,00026 -0,990
-0,943 -0,944 0,00015 -0,981
-0,929 -0,918 0,00049 -0,977

Tabelle 16: Bedingungen am Kondensator
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Abbildung VII-11: Kondensatmassestrome
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Abbildung VII-12: Kondensattemperaturen

- Driicke in den Kondensatoren dver Turboséitze [bar (rel)]
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Abbildung VII-13: Kondensatdriicke

Kiihlwasserseite:

20,551 20,628 -0,056

31,426 30,883 -0,064 56,367
20,506 20,263 -0,054 30,665
30,608 31,206 -0,057 45,898
20,505 20,340 -0,067 30,763
29,559 29,324 -0,027 56,561

Tabelle 17: Bedingungen Kiihlwasserseite
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. Eingangstemperaturen Kithlwasser der Kondensatoren [°C]
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Abbildung VII-14: Kiihlwassereingangstemperaturen
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Abbildung VII-15: Ausgangstemperaturen Kiihlwasserseite

Kondensatorberechnung

Um den berechneten Dampfgehalt vorrausgehender Berechnungen zu kontrollieren, kénnen
die Sensordaten am Kondensator benutzt werden (BoSnjakovi¢, 1965). Grundlage fur die
Berechnung des Dampfgehaltes sind die Daten am Eingang des Kondensators (VDI-Verlag,
2002). Mittels einer Kondensatorberechnung kdnnen diese Sensordaten auf Richtigkeit ge-
pruft werden. Dabei geht man bei dem Kondensator von einem Gegenstromwarmetauscher
aus. Die Warmelbertragungsleistung Q bestimmt sich fiir die einzelnen Seiten des Konden-
sators zu (Kretzschmar, 2016, S. 42 - 43):

Q1 =My - Cp1- (T'y—=T"y) ; Qz =my - Cp2° (T, =T7) — /// —
- — =N —

In diesem Fall wird die Anderung kinetischer und poten-

tieller Energie vernachlassigt.

Der Expansionsdruck p4 ist durch die Auslegung und T+, ths, pr

der Kondensatmassestrom ms durch die Fahrweise der

Turbine vorgegeben. Damit der Dampfgehalt (x) glnstig ="
fur die Energieausbeute und den Korrosionsschutz ge-

halten wird, muss T angepasst werden. Dies ist eine

Aufgabe des Kondensators und geschieht mit der Defi- T, m

nition der Kihlwasserseite. T," ist von der AulRentempe- T
ratur abhangig. T+“ und T," sind konstant von der Funk- l

tion und dem Zustand des Kondensators abhangig. Abbildung VII-16: Skizze Kondensator
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Somit wird T4 durch den Massestrom der Kihlwasserseite (m,) bestimmt (Straul3, 2009, S.
271-282). Zur Vereinfachung, wird die Annahme getroffen, dass keine Warmeverluste an die
Umgebung auftreten und die Warmestrome nur im Kondensator ibertragen werden.

0] = 10l = 0

Dies ist in der Realitat in der Regel nicht der Fall, da es die Aufgabe eines Kondensators, ist
Warme abzugeben. Jedoch ist die mit der Umgebung ausgetauschte Warmeleistung im Ver-
gleich so gering, dass sie vernachlassigt werden kann. Damit vereinfacht sich die Berech-
nung zu:

my " Cp1 * (T'y=T"1) =my- Cp2 (T2 —=T72)

my - Cp1* (T'y—=T"y)
Cp2* (T2 —=T"%)

Th2=

Die Warmekapazitaten sind abhangig vom Medium, sowie der Temperatur und dem Druck
des Mediums. Bei dem Medium auf der Turbinenseite handelt es sich um vollentsalztes
Wasser (VE-Wasser) (Straul®, 2009, S. 283 -291), (VGB PowerTech e.V., Dritte Ausgabe
2011). Das Medium auf der Kihlwasserseite ist Frischwasser. Die Warmekapazitat kann mit-
tels der Dampftafeln und dem VDI-Warmeatlas bestimmt werden (VDI-Verlag, 2002).

In der Raffinerie wird die Kihlwasserseite durch den Kuihlkreislauf 4 definiert. Hier werden
das Kraftwerk, die Pyrolyse und der Platformer gemeinsam mit Kihlwasser versorgt. In Ab-
bildung 1lI-3, Abbildung IlI-4 und Abbildung llI-5 sind die Sensorenlibersicht der einzelnen
Turbosatze gezeigt. Hieraus erkennt man, dass kein Messaufnehmer fiir den Massestrom m,
und fur die Temperatur am Ausgang T+“ vorhanden ist. Entsprechend fehlt ein Wert um eine
Kondensatorberechnung durchzufiihren. Dieser Umstand ist dem Betreiber seit Jahren be-
kannt. Die Kraftwerksleitung bestimmt die Temperatur T+' indem der Massestrom m; reguliert
wird bis die Temperatur den gewinschten Wert annimmt. Durch diesen Umstand ist ab-
schlielRend auch der hohe Dampfgehalt mit x=1 zu erklaren. Denn da es keine Mdglichkeit
gibt die Feuchtigkeit nach den Turbinen im Dampf zu ermitteln, wird die Temperatur T+' sehr
grob geregelt. Dabei nimmt der Betreiber den Umstand in Kauf, dass sich der Dampf noch im
Ubersattigten Zustand befindet.

Mittelwert 10,362 10,367 9,908 36,253
Mittelwert 2015 9,487 9,399 9,905 36,934
Steigung pro Jahr: -0,069 -0,044 0,041 0,296
groBter Wert im Zeitraum: 16,577 13,004 14,076 47,235
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erzeugte elektrische Leistung an den Turbosdtzen [MW]
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Abbildung VII-17: erzeugte elektrische Leistung an den Turbos
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Abbildung VII-18: erzeugte, elektrische Gesamtleistung KWK

In diesem Zusammenhang ist hervorzuheben, dass der Bedarf an elektrischer Energie stetig
ansteigt. Dies ist zum einen damit zu begriinden, dass immer wieder neue Anlagenteile in
Betrieb genommen werden (z.B.: 2001 HC-Anlage), zum anderen werden mittlerweile Be-
gleitheizungen fir den Betrieb im Winter, von Prozessdampf auf elektrische Beheizung um-
gerustet. Dadurch sinkt der Verbrauch an Prozessdampf und der Verbrauch an elektrischer
Energie steigt. Zu bericksichtigen ist, dass der Bedarf seit 2014 nahezu konstant geblieben
ist.

6. Betriebsparameter am Turbo 3
Bei der Auswertung der Daten fiel besonders am Turbo 3 auf, dass die Betriebsparameter
der aktuellen Fahrweise nicht mehr mit den Auslegungsbedingungen von 1973 Ubereinstim-
men. In Tabelle 19 sind daher die Parameter am Turbo 3 aufgezeigt, die besonders stark
abweichen.

Parameter Auslegung 1973 | Mittelwert 99 - 2016
Eintrittstemperatur 510°C 523,183 °C*
Temperatur Entnahme 12bar| 290 - 311 °C 328 °C
Entnahmedampfdruck 13 bar (abs.) 13,8 bar (abs.)

Tabelle 19: Betriebsparameter am Turbo 3

* Die Dampfeintrittstemperatur ist, wie in Kapitel VI. 4. beschrieben nur bedingt glaubhaft.
71



Bereits vor Beginn der Untersuchungen wurde bei den Herstellern Siemens und MAN Die-
sel&Turbo um ein Angebot fiir eine Ersatzbeschaffung gebeten, da eine Angebotserstellung
sehr zeitaufwendig ist. Zum jetzigen Zeitpunkt und zum Abschluss der Untersuchungen lie-
gen zwei ungenaue Angebote vor. Es wurden jedoch bereits Summen und Rahmenbedin-
gungen genannt, die an dieser Stelle erwahnt werden sollten.

Ein erstes Angebot fir eine sogenannte ,Footprint-Lésung® der Firma Siemens wurde bereits
erstellt. Eine Footprint-LOsung ist eine Austauschturbine, bei der am vorhandenen Grund-
rahmen beziehungsweise dem Fundament keine wesentlichen Anderungen vorgenommen
werden missen. Die vorhandene Olanlage kann mit keinen oder nur geringen Anderungen
weiterverwendet werden, ebenso wie das Getriebe und der Generator. Diese kénnen unver-
andert weiterbetrieben oder entsprechend den neuen Betriebsparametern angepasst wer-
den. Das abgegebene Angebot wurde jedoch auf den Parametern und Betriebsdaten der
bestehenden Siemensturbinen erstellt, bevor es eine Auswertung der aktuellen Parameter in
der Anlage gab. Dabei ist auf Betreiberwunsch der komplette Turbosatz mit Olanlage, elekt-
ronischer Steuerung, Getriebe und Arbeitsmaschine auszutauschen. Eine Footprint-Losung
bietet den Vorteil nach genigend Vorbereitungszeit die Stillstandzeit durch die Installation
des neuen Turbosatzes so gering wie mdglich zu halten, da keine groRen Anderungen an
der Infrastruktur vorgenommen werden mussen. Jedoch ist diese Variante am Kosteninten-
sivsten. Laut Angebot ist mit Kosten in Héhe von 7,75 Mio. EUR fir den kompletten Tur-
bosatz auszugehen. Durch zusétzliche Kosten wie Personalaufwand und Engeneeringkos-
ten, missen schatzungsweise 10Mio.€ fir eine Footprint-Lésung eingeplant werden. Die
Vorlaufzeit bis zur Inbetriebnahme betragt circa 24 Monate. Dabei benétigt das Engineering
6 Monate, die geschatzte Lieferzeit wirde sich auf 18 Monate belaufen. Fir die De- und
Montage sind 3 Monate einzuplanen, vorausgesetzt die Fundamente mussen angepasst
werden. Ansonsten wurde eine Re- und Montage lediglich 6 Wochen bendtigen.

Eine komplette Anlage im Grundrahmen ist laut Siemens glnstiger als Footprint-Variante.
Jedoch liegen hierzu derzeit keine Zahlen vor.

Eine Wirkungsgradsteigerung der neuen Maschine ist bei der aktuellen TurbinengrofRe nicht
zu erwarten da die Schaufellangen zu klein sind um hier 3-dimensionale Turbinenlauf- und
Leitschaufeln (Si3D) zu verbauen, diese wirden den Wirkungsgrad merklich verbessern.

Die Dampfleitungen kdnnen lediglich zu einem Teil erneuert werden, da die anderen Turbi-
nen wahrend der Montage in Betrieb bleiben missen und der Dampf aus einer Sammel-
schiene entnommen wird. Diese Sammelleitung ist seit Inbetriebnahme des Kraftwerkes
1963 in Betrieb.

Ein Maschinenschutz und die Uberwachung der Turbine ist derzeit nur bedingt an das Sys-
tem angebunden, dies sollte zukinftig durch eine Turbinenregelung auf S7 Basis mdglich
sein.

Der Anschaffungswert der Siemensturbinen im Jahr 1962 lag bei 1.540.000 DM. Dies ent-
spricht bei der Inflationsrate einem heutigen (2016) Wert von 3.328.530,26 EUR.

Der Hersteller MAN Diesel&Turbo gab ein Angebot fiir einen neuen Turbosatz mit denselben
Bedingungen und Komponenten in Hohe von 4,095 Mio. EUR ab. Hier wurden bereits die
Montagekosten, ein Reserveteilpaket, eine Schallddmmhaube, sowie ein Batteriesystem fir
die Notdlpumpe einkalkuliert wurden. Allerdings baut MAN keine Turbine mit zwei Entnah-
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men, entsprechend wurde bedingt durch die Vorgaben eine Wanderanzapfung fir die 2,5 bar
Entnahme eingeplant. Eine Wanderanzapfung ist nur bedingt in der Lage hdhere Anforde-
rungen an die Regelglte oder einen Lastbereich zu erfillen.

Bei geschatzten Kosten von 2Mio.EUR flr eine groRe Revision sollten sich die Investitions-
kosten nach spatestens 20 Jahren amortisiert haben. In diesem Zusammenhang sind die
rasant steigenden Revisionskosten an den bestehenden Maschinen, aufgrund des kaum
noch zur Verfigung stehenden Fachpersonals und der schwierigen Ersatzteilbeschaffung zu
bertcksichtigen.

Ab einem hohen Maschinenalter bzw. einem bestimmten Abnutzungsgrad ist zu prifen, ob
sich Investitionen in die bestehenden Turbosatze auf lange Sicht weiterhin rechnen oder ein
vollstandiger Austausch letztlich wirtschaftlicher ist. Steigender Wartungs- und Reparatur-
aufwand, unzeitgemafRe Technik und Materialien, Probleme bei der Beschaffung von Ersatz-
teilen sowie Alterungserscheinungen und Schadigungen kdnnen wichtige Argumente fir die
Investition in einen neuen Turbosatz und gegen eine Teilmodernisierung sein. Nach tber 50
Jahren in Betrieb weisen alle drei Turbosatze im Kraftwerk Alterserscheinungen auf. Die sta-
tistische Auswertung der Stillstandszeiten hat ergeben, dass sich alle drei Turbinensatze be-
reits in der 3. Phase lhrer Lebensdauer befinden (vgl. Abbildung II-8, Abbildung 11-9, Abbil-
dung VI-5, Abbildung VI-6 und Abbildung VI-7). Besonders deutlich wird dies jedoch an
Turbo 3. Die Auswertung der Stillstandszeiten ergab, dass Turbo 3 mehr als doppelt so viel
Revisionszeit im Vergleich zu den beiden anderen Turbosatzen bendtigt. Auch die gesamte
Stillstandzeit mit den ungeplanten Ausfallen ist am Turbo 3 doppelt so hoch wie an Turbo 1
und 2.

Turbo 3 ist nach dem Umbau auf Kondensationsturbine im Jahr 1973 die ,jungste” der drei
Turbinen und bereitet dennoch die meisten Probleme bei der Instandhaltung. Zudem weist
Turbo 3 die meisten Ausfallstunden auf. Eine mégliche Ursache hierfiir ist im Umbau der ei-
gentlichen Gegendruckturbine zu suchen. Da die Auslegungsparameter nicht mehr mit den
erforderlichen Betriebsparametern (ibereinstimmen.

Weiterhin ist Turbo3 durch die fehlende elektronische Steuerung und eine fehlende 2,5 bar
Entnahme im Nachteil, gegenlber Turbo 1 und 2.

Da der Hersteller von Turbo 3 (Blohm+Voss) von ,MAN Diesel&Turbo SE* ibernommen
wurde, ist es zunehmend schwieriger, geeignetes geschultes Fachpersonal sowie Ersatzteile
fur die Revision der Maschine bereitzustellen. Die Kosten daflr steigen stetig an, wohinge-
gen die Kosten fur eine neue Maschine im Vergleich Uberschaubar sind. Daher lautet das
Fazit der Untersuchung, dass der Turbosatz 3 so schnell wie moglich durch eine neue Turbi-
ne ersetzt werden sollte. Die nachste grof3e Revision an Turbine 3 ist im Jahr 2020. Die Kos-
ten fir diese Revision werden derzeitig auf 2 Moi. EUR geschéatzt, wobei hierbei keine unge-
planten, eventuellen Schaden berucksichtigt sind. Ziel sollte es sein diese Revision durch
eine Neuanschaffung zu ersetzen. Wobei eine eventuelle Verlangerung des Revisionsinter-
vales auf 2021, durch eventuelle Verzdgerungen beim Hersteller durch die Maschinenin-
standhaltung der Raffinerie bereits vorab einkalkuliert werden sollte. Der geplante Revisions-
zeitraum und die Montage einer neuen Maschine decken sich, sodass im Betrieb und der
Produktion keine zeitlichen Nachteile durch eine Ersatzbeschaffung zu erwarten sind. Betrieb
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und Produktion wirden in Zukunft durch die verringerte Ausfallwahrscheinlichkeit einer neu-
en Maschine profitieren.

Die aktuelle politische Lage und die schwache Konjunktur im Maschinenbau begunstigen
eine kostengunstige Ersatzbeschaffung. Beide Turbinenhersteller, sowohl MAN als auch
Siemens versicherten im Gesprach, dass derzeit geniigend Kapazitaten fir einen Neubau
zur Verfigung stehen. Der Zeitpunkt ist also sehr glinstig und sollte genutzt werden.

Im Vergleich zur Auslegung bei der Anschaffung lésst sich die vorhandene Dampfturbine
aufgrund geanderter Betriebsparameter nur noch unwirtschaftlich betreiben. Denn die aktuel-
len Betriebsparameter sind nachteilig flir die Dampfturbine und erhéhen dadurch die Still-
standszeiten und die Instandhaltungskosten. Eine Anpassung an die neuen Parameter ist
technisch nicht mehr maoglich.

Eintrittstemperatur 510°C 523,183 °C
Temperatur Entnahme 12bar 290 - 311 °C 328 °C
Entnahmedampfdruck 13 bar (abs.) 13,8 bar (abs.)

Die Lebensdauer ist aufgebraucht, was eine Ersatzbeschaffung fordert. Die druck- und ther-
misch hochbeanspruchten Gehause- und Einstrdbmkomponenten weisen momentan noch
keine deutlichen Verschleiflerscheinungen auf.

Die geplante Revisionszeitdauer wurde bereits immer wieder durch unerwartete Befunde
Uberschritten mit der Folge von hohen Produktionsausfallkosten, wenn dadurch Teile der
Anlage betroffen waren.

Die Stillstandszeiten der neuen Anlage werden sich wesentlich verkirzen. Entsprechend
wird auch der Zeitdruck bei einer Revision oder Modernisierung in der laufenden Produktion
geringer. Zusatzlich minimiert sich die Ausfallwahrscheinlichkeit wahrend der Revision eines
andren Energieerzeugers. Es ist mit geringeren Kosten in Wartung und Instandhaltung zu
rechnen, da sich die Ersatzteilbeschaffung vereinfacht und die Beschaffungszeiten verkirzt,
denn neue Ersatzteile sind beim Hersteller vorhanden und missen nicht speziell angefertigt
werden. Bei der Durchsicht der Dokumentation fallt auf, dass Stillstdnde immer wieder durch
die Falschlieferung von Ersatzteilen verlangert werden mussten oder es sogar im Betrieb zu
Beschadigungen kommt, weil Ersatzteile falsch gefertigt und anschlielRend bei Revisionen
montiert wurden (siehe hierzu Dokumentation Turbo1 (Schaden vom 24.09. bis 28.09.2012),
,Gleitsteine HD-Stellzylinder mussten getauscht werden, weil diese von Siemens falsch ge-
fertigt wurden®). Bei der Bestellung einer neuen Turbine ist davon auszugehen, dass die Do-
kumentation durch den Fortschritt der Technik beim Hersteller zuverlassiger erfolgt und ver-
gleichbare Probleme nicht mehr zu erwarten sind. Momentan werden die Ersatzteile nach
den technischen Zeichnungen von 1960 angefertigt. Bei einer neuen Turbine existieren 3D-
Konstruktionen, womit Ersatzteile schnell und zuverlassig gefertigt werden kénnen.

Ein neuer Turbinensatz wird dem neuesten technischen Standard bei Neuanschaffung und
Auslegung auf die jeweiligen Betriebsparameter entsprechen. Wie die Wirkungsgrad-
berechnung der HD-Turbinen gezeigt hat (Abbildung V-19) verschlechterte sich der Wir-
kungsgrad Uber die Zeit. Der Wirkungsgrad einer neuen Dampfturbine wird sich laut Aussage
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von Herrn Eckhard Giese (Senior Vertriebsbeauftragter Power Generation Service Sales,
Siemens AG) nicht wesentlich von der neuen Maschine aus dem Jahr 1962 unterscheiden,
jedoch wird dieser Wirkungsgerad dem einer neuen Maschine entsprechen und damit ist ei-
ne Effizienzsteigerung zu erwarten. Eine neue Maschine wird weniger Betriebsmittel wie Ol
bendtigen, wodurch die fixen Kosten gesenkt werden. Neue Siemensturbinen bendtigen nur
8t Ol im Kreislauf, statt 12 t wie bisher. Die neuste Turbinengeneration von Siemens ist mag-
netgelagert und benétigt daher keinerlei Ol. Die ersten Maschinen sollen ab 2020 in Betrieb
gehen laut Herrn Eckhard Giese.

Die Anschlussabmessungen zu den Rohrleitungen und dem Fundament sollten, wenn mog-
lich, beibehalten werden um die Kosten der Neuanschaffung und der UmbaumalRnahmen zu
verringern.

Im Rahmen des Untersuchungsausschusses zur ,Kraftwerksertiichtigung“ wurde das Thema
Betriebsschutz der Altanlage durch das Gesetz fiir den Ausbau erneuerbarer Energien (Er-
neuerbare-Energien-Gesetz - EEG 2014) diskutiert. Die Recherchen zu dieser Unter-
suchung ergaben, dass nach § 61 ,EEG-Umlage fir Letztverbraucher und Eigenversorger®
Abs. 3 EEG2014 (Bundesministerium flr Wirtschaft und Energie, 2014), fir Altanlagen, die
vor dem 1. August 2014 in Betrieb genommen wurden ein Bestandsschutz greift. Dieser Be-
standsschutz bleibt auch im Falle einer Modernisierung der Anlage bestehen, sofern nicht
der Betreiber der Anlage wechselt und im Falle einer Modernisierung keine Leistungssteige-
rung von mehr als 30 Prozent vorgenommen wird. Allerdings hat die Bundesregierung be-
reits angekundigt, diesen Bestandsschutz im Jahr 2017 zur Disposition stellen zu wollen,
womit sich die Rahmenbedingungen fir eine Neuanschaffung andern kénnten.

Im Folgenden werden Empfehlungen fiir die Auslegungsparameter einer neuen Dampfturbi-
ne gegeben. Dies soll dazu dienen eine neue Maschine mdéglichst genau fiir die 6rtlichen
Gegebenheiten und Anforderungen anzupassen. Zudem ist es durch die Excel-Auswertung
erstmalig moglich flr einzelne Parameter Trends zu ermitteln, um Rickschliisse fir die zu-
kiinftige Versorgung der Raffinerie zu ziehen zu kénnen.

Um die Turbosatze anzutreiben, wird Frischdampf aus einer Dampfsammelleitung entnom-
men. Diese Dampfsammelleitung ermdéglicht den Betrieb aller Turbosatze auch bei Stillstand
eines Kessels. Diese Durchmischung des Dampfes aus den Kesseln in der Sammelleitung,
fuhrt aber keinesfalls zu einer gemeinsamen Temperatur am Eingang der Turbosatze. Wie
die Auswertung der Daten, zeigt ist die durchschnittliche Temperatur am Eingang des jewei-
ligen Turbosatzes individuell. Die Ursache fir diesen Umstand ist in den Zuflissen der drei
Kessel in die Sammelschiene zu vermuten. Dabei entspricht die Temperatur am Eingang
eines Turbosatzes in der Tendenz der Temperatur, die durch den am dichtesten liegenden
Kessel eingespeist wird. Im Hinblick darauf mussen fir eine Ersatzbeschaffung von Tur-
bosatz 3 vorrangig die Daten am Eingang von Turbo 3 fiir eine Auslegung betrachtet werden.

Eine Erklarung fir die unterschiedlichen Mittelwerte des Frischdampfdruckes (ANHANG M)
ist darin begriindet, dass die Daten zur Berechnung des Mittelwertes lediglich im Betrieb ei-
nes Turbosatzes bericksichtigt wurden. Da es zu zeitlichen Schwankungen des Frisch-
dampfdruckes kommt, weichen die berechneten durchschnittlichen Werte voneinander ab.
Wie beim Frischdampfdruck ergeben sich fiir die unterschiedlichen Betriebszeitraume der
Turbosatze unterschiedliche durchschnittliche Mischtemperaturen:
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Tm [°C] 516,867 516,839 516,920

T4[°C] 522,029 524,406 523,183
Korrekturfaktor (Tm/ T 4) 0,990 0,986 0,988

Da die Frischdampftemperaturen am Eingang voneinander abweichen, kann die berechnete
Mischtemperatur nur als ein Anhaltspunkt fiir die tatsachlich existierende Frischdampftempe-
ratur am Turbineneingang dienen. Fur die Auslegung einer neuen Maschine sollten daher
folgende Parameter berucksichtigt werden:

Auslegung 72 520
Max 73 530

Fir die Frischdampfmenge sollte ein Dampfmassestrom von bis zu 110 t/h bericksichtigt
werden.

Auslegung 75 12,5 330
Max 100 13,5 400

Die Empfehlung der Entnahme 1 orientiert sich an den derzeitigen Werten von Turbo 3 und
nicht an den Betriebsdaten der Siemensturbinen. Grund hierfir ist die Versorgungssicherheit
der Raffinerie mit 12 bar Prozessdampf. Diese muss auch wahrend der Revision von Turbo1
und 2 gewahrleistet sein. 2015 wurden im Schnitt 138,651 t/h an 12 bar Prozessdampf be-
notigt. Im Gesamtdurchschnitt erzeugen Turbo 1 und 2 insgesamt: 67,481 t/h. Eine Ausle-
gung von 75 t/h flr eine neue Maschine ist somit notwendig um die Raffinerie zukunftig si-
cher und zuverlassig versorgen zu konnen ohne dabei Energie durch die Reduzierstation zu
vernichten.

w

Auslegung 28 215
Max 45 4 330

Bei Ersatz des Turbo 3 sollte genau abgeschatzt werden, ob es wirtschaftlich ist eine zweite
Entnahme einzuplanen. Momentan sind die Siemensturbinen nicht vollstdndig in der Lage
bei Revision einer Maschine, ausreichend 2,5 bar Prozessdampf zu liefern. Der Prozess-
dampf muss, wenn erforderlich Uber eine Reduzierstation erzeugt werden. Hingegen wird
bevorzugt, die Revision einer Dampfturbine bei Anlagenstillstdnden in der Raffinerie durch-
geflhrt. Somit verringert sich die Menge an benétigtem Prozessdampf.

Fir einen Neubau auf dem Fundament von Turbo 3 muss zusatzlich eine 2,5bar Dampflei-
tung verlegt werden, wodurch zum einen mit zusatzlichen Kosten zu rechnen ist, zum ande-
ren entfallt eine Footprint-Losung der Firma Siemens.
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Der Mittelwert der erzeugten elektrischen Leistung an der Gasturbine fiir 2015 betragt: 8,925
MW. Bei einem durchschnittlichen Verbrauch der Raffinerie von 36,934 MW im Jahr 2015
mussen durch die Turboséatze im Schnitt: 28,009 MW erzeugt werden. Damit fur den Fall ei-
ner Revision oder durch den Ausfall einer Siemensturbine die Anlage weiter betrieben wer-
den kann, sollte ein neuer Turbosatz lber das Potential verfigen bis zu 15MW elektrische
Leistung zu erzeugen. Auf der Grundlage kann zukunftig auch der steigende Verbrauch an
elektrischer Energie, mit durchschnittlich 0,296MW pro Jahr bertcksichtigt werden. Eine
Neuanlage wirde in dem Fall noch unter den Bestandschutz nach § 61 Abs. 3 EEG2014
fallen, da die Leistungssteigerung nur 15,385% zur urspriinglichen Anlage betragt.

Hintergrund fir diese Empfehlung ist die Annahme, dass der Betreiber zukilinftig auch den
Fokus auf die Energieerzeugung legt anstatt die Energie bei einem Energieversorger einzu-
kaufen. Die momentane Anbindung an das EVU-Netz sieht eine dauerhafte Entnahme aus
dem Netz von bis zu 8MW vor. Fir groRere Mengen bei einer Dauerentnahme ist die Infra-
struktur nicht ausgelegt. Die Reserve sollte erhalten bleiben, da eine plétzliche Abschaltung
von petrochemischen Anlagen das letzte Mittel ist. Eine Abschaltung kann zu hohen Folge-
kosten aufgrund von Schaden an der Anlage und Produktionsausfalle flhren.

Unter Berlcksichtigung des gestiegenen Bedarfes an elektrischer Energie und den Mehrkos-
ten fUr die Verlegung einer 2,5bar Dampfleitung an das Fundament zu Turbo 3, sollte auf die
zweite Entnahme verzichtet werden, womit mehr Dampf fir die Gewinnung der elektrischen
Energie zur Verfigung steht. Zudem kann MAN Diesel & Turbo SE auf der Grundlage ein
kostengtinstiges Angebot fiir einen Turbosatz mit lediglich einer Entnahme und ohne Wan-
deranzapfung erstellen.

Die Kondensatorparameter sind abhangig von den zur Verfigung stehenden Maschinen, den
Entnahmeleistungen und der erzeugten elektrischen Energie ist. Auf dieser Grundlage muss
eine komplette Auslegung des Kondensators durch den Hersteller erfolgen. Dennoch sollten
in diesem Zusammenhang die Kihlwassertemperatur als wichtigster Parameter fir eine Aus-
legung definiert werden.

Auslegung 20,5
Minimum 15,5
Maximum 30,5

Die maximale Kondensatmenge sollte hierbei mit 30 t/h berlcksichtigt werden.
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I. Daten des Turbo-Aggregates

ANHANG A: Auslegungsdaten 1 des Turbo 3
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a) Turbine
Dampfeintrittsdruck 73 ata
Dampfeintrittstemperatur 510 °c
Entnahmedampfdruck 13 ata
Entnahmedampftemperatur 290 - 311 ¢
Entnahmedampfmenge - 83 To
Kihlwassereintrittstemperatur 29 °¢
Kondensatordruck 0,15 ata
Abdampftemperatur 49 °c max. 200 %c
Leistung an der Kupplung 13 150 kW
Entnahme I 52 T/h
Dampfverbrauch 81,5 T/h
Entnahme I 83 T/h
Dampfverbrauch 100 T/h
Leistung an der Kupplung 12 400 kW
Entnahme I ) 56 T/h
Dampfverbrauch 81,3 T/h
Turbinendrehzahl 7 520 U/min.
Generatordrehzahl 3 000 U/min.
schnellschluddrehzahl 8 400 U/min.
Krit. Drehzahl 1. Ordnung HD 9 304 ND 11 796 U/min.

b) Getriebe
Fabrikat : Renk
Type : T 64 b So
Drehzahlen t 7 500 / 3 000 U/min.

c) Drehstrom-Synchron-Generator
Fabrikat : keine B+V Lieferung
Type :
Leistung s
Spannung 3
Frequenz $

d) Oberflichen-Kondensationsanlage 68: 14

i ; _B+V
F 1906 DIV A% Se0auw Al & Wasteric)




| Verwendung: Geserater - Antried __Jposiuons-Ne:

:gh_hﬂﬂ___ —inﬂnﬁ hl“ . e B Projekt-Nr. 101, 32 - 5511
St0ckzahl: 1 Iowohrx m Projekt au.
\ BETRIEBSDATEN
2 P _Tedive X AongeriecbeneMoschine R
| 3 JBetriebsort kot fnverwiteoftererve o Ntpe o Generater
¢ JLoisrong nomal ¢ 6400 k¥, reiner Kond .- betr, | leiwwogbedodt i Ll
(S max, o DBOW — lomehzonl _: 3000 _Upm §
6 Drehrichig.v Antrieb ges.  : rechts/links
7 . MECHANISCHE DATEN )
[ Pivpe C W/ 1 o _mgmMJLINLLE%’- .
9 | Drehvichtung v. Antish gesshen : recha/links | Gehduseprdfdruck : 13 [25 \
10 D). Krituche Drehzahl _ :  930h Upm | Logerort : Gleitlager
| 11} Drehzahl max. zul. 1 Upm | Art der Schmierung © Drugkdl
12§ Schnallschlufidrahzohl @ 8250  Upm _ t R
13 STUTZEN UND FLANSCHE
._‘M__ | Zudompfstutzen :;Mix./linky'uchlq/uiol (auf get ebene Moschine gesehen) Nw 200 ND %6 A
| & | Abdamplanurzen ; vert fhoriz./links/rechn/axial (guf getriebens Maschine gesehen) T30 o 1366 NO 10 1
16} Bouvorsch iften : - .
17 WERK STOFFE
18 | Gehoue : B-05 — loger T LgoaBl
19 Jou " _x15Cr 13 Leitschaufeln IR
20 Birenowdnde i emee= | Lodfschaufeln : X150 13
21 | Lovfrader : ———— Labyrinthe : X 10 Cr N4 188
2 fkoor e Grundglotre . St
ZEA 'W—dl- . »__29 Et_“_‘_! ” - Ankerschrouben —
2 Gehduseschrouben/Muttern U lr%5
25 ZUBEHOR
% fGrndplonte fur¥orh, geselng. StahlTed, ~  Joompfsieb ~ : jo/meieSeembbetermy
| 27 § Ankenschravben . oA Sicherheitsventile . qupeeie  VOrh,
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' n O'Qh:nhlvoglo_[f_lpc o BV 1”‘1100’ o Thermome te 7 ojaeew |
| 132 fregetbarsicn  ~wmgSlew o |50 itumentenscholmofel : jo/vemptesmwterny |
: 33} Drehzahiventellung _wvmarelekn m _ Komb.mit Kompressor :_g‘nn e
| Schaltimpulse v. Prozell L m!on odlmn Typmcl-l_dﬂ\__ té“;—_ .
I Drehzohimesser : olokic /mech. hyd | Skalenteil ung Manometer : kp/cm —7
l ALLGEMEINE DATEN BETRIEBSMITTELVERBRAUCH
' 7 ischdompf, Druck normal W : __E___ kp/cmz Dampf ‘8. m hqé k.
38 min /mox. - / - kp/cm? | Kuhlwasser, Turbine <1500 »
3_9_ I Temperotur normal . 510 °c Schmiersikuhier 90 m~/h
40 l mn/mox. * - [ = °c -:’-_
41 N Abdomef, Druck nomel : 0,15 kp/em® GEWICHTE
2 min /mex ¢ 0,1 / :i.kiany Turbine 1] : ca, 1500 kg
__‘3_ KUhlwaosser 3 Frisch- fvomiemtome— Getrisbe : P kg
‘i‘ Vordruck min./mox - / - kp/cm Grundplatte ———— kg
AR Temperotur vor/noch * 2 / ”,S °c Schwarstes Teil (“ Stind, ;“. 21500 kg
46 I Verschmutzungsfaktor .0, kcol/m*h C | G esomtgewicht P—— kg
47 Aufstellung :gaschl Roum eevesensiiot
48 A mw
49§ O Werkstoff :  Abnahme durch Hersteller O Probelouf + Kennlinie Abnohme durch :
50 §'O Druckprufung : Abnohme durch Hersteller O Anlogentest Abnahme durch :
51 B O Auswuchten :  Abnahme durch Hersteller
52 —— S < S Sy %
EN
Se
S5
Hersteller: B 1 ohmeYossAS Type:
Kom. Nr.: 451 822
Zeichn, Nr.: TEXACO - Bestell-Nr.:
Aufgestelit: | oat.: | Geprate: |
REQUISITIONS-BLATT DAMPFTURBINEN DEUTSCHE TEXACO AKTIENGESELLECHAFT
e ——————————————————————

ANHANG B: Auslegungsdaten 2 des Turbo 3

82



5 Avalegungséalen =
SIEMENS
Haximale Leistung 13500 ke
Drahzahl : £200 Ufmin
Drehzahl {Gefriebe-ihiriehssaizig) ' 5000 Ufmin
Frischdempfdruck {Auslegung) T2 eti
Friaschdampftemparatur {Auslegurg) 515 °z
Zuldssiger Frequenzbereich . 48,5 - 51,5 Hz
! festenerte Entnghme 1% aia
1 geesteguerte Entnahme : 4 ata
Kuhlwassertemperatur 25 “a

Die folgenden zugestapdensn Temperaturen und Dricks, deren Zeitdauer
bogrenst ist, werden nur fiir unvorhergesehens Betriebsschwankungen zuge-
atandan, und es wird crwartet, del die Inanspraocknsbme dieser Werte im
gngel Crenzen gehalten wird, besondera die gledichzeitige Inanspruch-
nehme des maximaler Druckes und der maximalern Temperatur.

Iulfizsigs tbweichutgen der Frischdampltemperetur
523,53 "t ohne Einschrﬁgkung gulizssig; inm Jahreemittel darf jedoch der
Wert von 915 ¢ nicht fiberschritten werden.

523 DG fir die Dauer von £30 BLundﬁPHJﬁlm zuldszsig, jedoch dﬁrf‘der
Jubresmittelserl vou 51% CQ mpicht lberschritten werdan.

543 “e fiir die Dauer von 80 Stunden/Jahr zuléssig, jewails nicht
lénger als 15DHin::en andeaertd, Jedech darf der Jahrssmiltel..
wert von 5'5 € nicht iberschrittien werden.

Zulisaije Abweichungein dez Friscidampldruckee

75,5 ati im Leerlau!l ohne Einschrinkung zulieeig, im Jahresmlttel darf
jedoch der Wert von T2 atiu nichi iberschritien werdern.

9%,5 atii sind als Augenblickswert nit einer Gessmtdener von 12 StondanS
Juhr zuldseig, jedoch darf der Jehrezsmittelwert von T2 atu
nicht iiberschritten werden.

Fuldpuige Abweichungen des Entrnahlmedruc kes 1

Der Entrobsedruey 1 darf bia aul 12 ata abgeserxt oder bkis aufl 14 ata
erhiht werden.

Zulbosige Abweichungen dee Entnahmedrickes 2

Der Entnahmedruck 2 darf bis wef 3 ats sbgesewkt, cder bie suf § sta
erhiht woerden.

Zuordnutg van beistung und Entrahmemenge
]

Ziahe Entnahmediagramm,

fuligglige Drijcks in der Turbine

Ter Druck im HD Redraum darf richt iber Eﬁ ate apnBteigen,
Der Druck iw MD-Fedrapm, der Leil Versslizung und maximaley Lost aon
stelgen kann, darf 12,5 ala nicht iiberschreitan.

T 4436 J 34357
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Siemens-Schuckertwerke A-G Mlheimer Werk. Abt. TTu.den194.1962 — & 4436-00200

Die Turboaggregate 1 und 2 sind als zweigehausige axiale Kondensationsturbinen in viel-
stufiger Reaktionsbauart mit warmeelastisch aufgehangten Leitschaufeltragern ausgefihrt.
Fir Produktionszwecke kann aus dem Entnahmestutzen der Uberstrémleitung Prozess-
dampf mit den Driicken 13 bar (abs.) und 4 bar (abs.) entnommen werden. Der jeweilige
Entnahmedampf gelangt Gber ein Entnahme-Schnellschlussventil in das Dampfnetz des Be-
triebes. Durch zwei kombinierte Schnellschlussventile strémt der Frischdampf in das Regel-
ventilgehduse der HD-Turbine und von dort durch 6 Disengruppenventile in das Innere der-
selben. Dieser besteht aus einer 1-kranzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 16-
stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstufen).

Uber eine Dampfiiberfiihrungsleitung strémt der Dampf in das MD-Regelventilgehduse der
MD-Turbine und von dort aus durch 2 Dusenventile in den MD-Teil. Dieser besteht aus einer
1-kranzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 7-stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstu-
fen). Am Austritt MD-Teil strémt der Dampf Giber eine Dampfiiberfihrungs-leitung in das ND-
Regelventilgehduse der ND-Turbine und von dort durch 2 Dusenventile in den ND-Teil. Die-
ser besteht aus einer 14-stufigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 7-stufigen Reak-
tionsteil (Uberdruckstufen). Der Abdampf wird anschlieRend direkt in den Oberflachen-
Kondensator abgefihrt und dort niedergeschlagen.

Die Abdichtung der Dampfrdume an den vorderen und hinteren Gehduseaustritten der Tur-
binenlaufer, wie auch die Abdichtung der Ausgleichskolben erfolgt durch Labyrinthstopfbuch-
sen.

Zwischen den HD-Teilen und den Entnahme-Schnellschlussventilen sind in den Entnahme-
leitungen bauseitig Sicherheitsventile vorgesehen, die in der Lage sind, die gesamten durch
die HD-Teile durchstromenden Dampfmenge abzufihren. Diese Ventile sind auf einen Ab-
blasedruck von 12 bar (abs.) eingestellt. In den Abdampfleitungen sind zwischen den ND-
Teilen und den Abdampf-Absperrorganen ebenfalls Sicherheitsventile vorgesehen, welche
die gesamte durch den ND-Teil durchgehende Dampfmenge abflihren kénnen. Diese Ventile
sind auf einen Abblasedruck von 3bar (abs.) eingestellt.
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Der Turbinensatz um Hersteller Blohm und Voss ist als zweigehdusige Einfach-Entnahme-
Kondensationsturbine in vielstufiger Reaktionsbauart mit warmeelastisch aufgehangten Leit-
schaufeltragern ausgefihrt. Fir Produktionszwecke kann aus dem Entnahmestutzen der
Uberstromleitung zwischen HD- und ND-Turbine Prozessdampf entnommen werden. Der
Entnahmedampf gelangt Gber ein Entnahme-Schnellschlussventil in das Dampfnetz des Be-
triebes. Der Enthahme-Dampfdruck wird von dem B+V-Verbund-Regler in Verbindung mit
einem ASKANIA-Druckregelwerk konstant gehalten.

Durch zwei kombinierte Anfahr-Schnellschlussventile strémt der Frischdampf in das Regel-
ventilgehduse der HD-Turbine und von dort durch 5 Disengruppenventile in das Innere der-
selben. Dieser besteht aus einer 1-kranzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 11-
stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstufen).

Uber eine nach oben abgehende Dampfliberfiihrungsleitung stromt der Dampf in das ND-
Regelventilgehduse der ND-Turbine und von dort durch 5 Disengruppenventile in den ND-
Teil. Dieser besteht aus einer 1-kranzigen Regelstufe (Gleichdruckstufe) und einem 14-
stufigen Reaktionsteil (Uberdruckstufen).

Der Abdampf wird anschlielfend direkt in den Oberflachen-Kondensator abgefiihrt und dort
niedergeschlagen.

Die Abdichtung der Dampfraume an den vorderen und hinteren Gehauseaustritten der Tur-
binenlaufer, wie auch die Abdichtung der Ausgleichskolben erfolgt durch Labyrinthstopfbuch-
sen.

Die Turbinenlaufer sind mit den Radscheiben der Regelstufe in einem Stiick aus warmebe-
handeltem, vergltetem Sonderstahl geschmiedet und bearbeitet.

Die Lagerung der Turbinenlaufer erfolgt in je zwei herausdrehbaren, druckélgeschmierten
Gleitlagern. Die Axialschiibe des HD- und ND-Turbinenlaufers werden getrennt von je einem
Ausgleichskolben in Verbindung mit je einem druckélgeschmierten, doppelseitigen Seg-
mentdrucklager (Michell-Lager) aufgenommen.

Die Turbinengehause bestehen aus warmfestem Stahlguss. Das HD-Turbinengehause ist
als Topfgehause mit vertikaler Teilfuge ausgefiihrt. Die horizontale Teilfuge des ND-
Turbinengehauses wie auch die vertikale Teilfuge des HD-Turbinengehduses dichten
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dampfdicht unter zusatzlicher Verwendung einer Spezial-Dichtungsmasse. Die Teilfugen
werden durch warmfeste Schraubenbolzen zusammengehalten.

Mit je zwei Pratzen stiitzt sich das HD-Turbinengehduse auf seinen vorderen und hinteren
Lagerbock. Die Lagerbdcke sind Uber kardanische Flanschverbindungen kraftschllissig mit
dem Turbinengehause verbunden. Wahrend der hintere Lagerbock als Fixpunkt mit der
Grundplatte verbunden ist, kann der vordere Lagerbock bei Warmedehnung des HD-
Turbinengehauses ausweichen. Das ND-Turbinengehause stitz sich ebenfalls mit zwei
Pratzen auf seinen vorderen Lagerbock ab und ist gleichfalls tiber eine kardanische Verbin-
dung kraftschlissig mit diesem Lagerbock verbunden. Wahrend der Abdampfstutzen sich mit
zwei seitlichen Pratzen auf Konsolen der Grundplatte abstiitzt und als Fixpunkt Gber diese
Konsolen mit der Grundplatte verbunden ist, kann der vordere Lagerblock bei Warmedeh-
nungen des ND-Turbinengehauses in Langsrichtung ausweichen. Die HD- und ND-
Turbinengehause sind mit je einer Gehauseflihrung ausgeristet, die ein Verdrehen der Tur-
binengehause verhindern, jedoch eine radiale als auch eine axiale Ausdehnung der Turbi-
nengehause gestatten.

Im vorderen ND-Lagerbock befindet sich der Schnellschlussumschalter, dessen Sicherheits-
regler (Uberdrehzahlregler) in einer radialen Bohrung des ND-Turbinenlaufers angeordnet
ist.

An der Turbinenseite des Getriebes ist das Gehause der Hauptdlpumpe angeflanscht, in
welchem auch der Impeller-Drehzahlgeber untergebracht ist. Die Drehzahlvorrichtung ist an
der Generatorseite des Getriebes angebracht.

Die vorderen HD- und ND-Lagerbdcke sind mit je einer Wellenmessvorrichtung ausgestattet.
Sie dienen zur Kontrolle der Lauferlagen wahrend des Betriebes.

Die Kraftubertragung sowohl vom HD-Turbinenldufer zum ND-L&aufer als auch vom ND-
Turbinenldufer zum Getriebe erfolgt tber je eine Zahnkupplung mit Druckélschmierung. Ge-
triebe und Generator sind starr gekuppelt.

Die ND-Turbine, die HD-Turbine und Getriebe, sowie der Generator sind auf getrennten
Grundrahmen montiert, welche mittels Ankerschrauben auf dem Fundament befestigt und
vergossen sind.

87



QH |osjndw|

an josjndw|

-—

o -
[

o

S -

)

|043N3)8 _ ﬁ

50 BEE .22

|0-yonigp

88



8,0

75

%

=05 sez il

CEL oy

70¢

SUEN YRS RGN NGNS NNENSIRNO P PARRRIN Y TEE
N R R R N R R P N R R R Mg ‘N .
///////L/ //,////)//// N N 2
3 NN TR TN SRR Y NCROIN NNARNANE , S 4
R R R A R A A
NS . N YN SN NN N N I N || S5
B N R S T R R R R
~ TS NN N N I//7;,/,// N N NN IYRNY N { D DO O
LN R RN R N R R R RN R NN e 5343
RN /llf/ N N NGRS N TN NN N /JI N // /u J U \ | Esx 528
3 J/M/r o RN RSRA /yj//M/w//NWJF/M/ N //ﬂ/ NM /f A/ z mm 2 m B
B i NS NR ) NN SN [ »5S55¢8
7[ //, N N J BN //1 N ™ //// N 7/, N | / / Pow
g BRRRECn STURSHRSUAR RN LRSUR RS RR AR NRR R AR AR i HEFE
N SN B | \ NN 25588,
T R RN ,///ﬁu ////// NI NNANNY /./N AR 25858
NN SR N RS RN TN RN NN RN NN W
S N N R R R A RN R
R N RSN N N NORRIN )
TR SENRNANEASR RS /u/// NN
L N " {
RN /N R M// /////////N /N// \
23 I N | //%ﬁ//ﬁ ,‘////ﬂ/ /W”//”//
N ) B NN /l AN M //// _
, NN
fﬂ*ﬁ/i/ N N AN thdl
S RN
: %%ﬁ )R VA NNYAWA YAV ENTRANWARVARTARYA A
\
R N "
AR R m
Y \ A\ N\
o B e \ {

26,68

=z

NI g ,

L7
27

.

-

NN

N

N

N\ ©

=18
-3 2 R
A L8

g.m. u ,_wo«a.macm ayosyzads

3400
3300
3200
2100/

24007

Z
o/
L8000
2300 g

2800
2700
2600
2500

= 3030
A lon

\‘Y

L
s

a W
Ky s B

W
W

X

85

89

spezifische Entmpie s in kJ/(kg K)

ANHANG H: h-s-Diagramm Turbo1

Diagramm erstellt nach [3.8]
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Ubersicht mit Ursachen iiber die jeweiligen Maschinenausfille bei denen mehr als

8MW aus dem EVU-Netz enthommen werden mussten.

Datum

Ursache

‘ Dauer in h ‘ Pumax. aus Netz ‘

30.01.2000 13:20 29.01. Benzin im Heizgas, Ausfall K4 und K5, Brand vor K1 2,5 -8,3
30.01. Folgeausfall K4 und K5 durch noch vorhandene Benzinnester in der Heizgaslei-
tung
09.03.2000 08:10 | Ausfall T3, GT noch nicht vorhanden | 6 -8,93
24.07.2000 14:14 Ausfall T1 wahrend K3 in Revision. 0,6 -9,28
21.05.2001 15:35 | T1 bei Arbeiten hinter der Schalttafel ausgefallen. GT in Revision 0,3 -12,575
09.07.2001 15:56 Plétzlicher Druckabfall und Ausfall K5 und 10Min. spater K3 - Abschaltung T2 und 5Min 16,56 -15,838
Spater T1, kein 2,5bar Dampf fir Raffinerie und nur 21t/h 12bar Dampf, GT lauft weiter -
K5 liefert keinen Dampf, kein Dampf fiir den Platformer - Pyrolyse liefert 17t/h
07.08.2001 10:43 | Leistungseinbruch in der Raffinerie lasst Leistung an T1 und T3 absinken, T2 in Revision | 1 -8,24
15.10.2001 07:20 Ausfall der GT und K5 durch Rauchgasstaudruck im Abgaskanal. 0,8 -16,02
19.07.2002 23:01 Ausfall GT und K5. Stérung in der USV 110 21/11 Gleichrichter. GT Alarm Erdschlusssig- 6,4 -9,33
nal.
09.05.2003 18:49 Leistungseinbruch in der Raffinerie - T3 und K4 in Revision 0,1 -9,81
04.06.2003 14:00 | Leistungseinbruch in der Raffinerie - T3 in Revision | 0,5 -8,5
04.09.2003 18:00 Plétzlicher Abfall an K5 - Turbinen kénnen nicht mehr gentigend Leistung produzieren 1 -9,21
05.09.2003 19:25 | Ausfall K5 durch Ausfall Olpumpe P551 des Frischliifters | 2 -14,21
11.02.2004 19:16 K5 durch defekte Trommelwasserstandanzeige ausgefallen. 0,3 -9,73
20.04.2005 08:54 K5 und GT in Revision. Plétzlicher Ausfall K3 - nicht mehr geniigend Dampf fir die Turbi- 1 -12,05
nen da
26.07.2005 13:40 Ausfall der GT fiihrt zum Ausfall K5 und abfahren aller DT 1 -13,58
20.03.2006 19:00 1. Kessel 4 durch schlagartige Laststeigerung und dadurch abblasen des Trommelsicher- 1,5 -14,88
heitsventils Gber Wasserstand ausgefallen. Betriebssituation vor Ausfall: 2 Kesselbetrieb
mit hoch ausgelasteten Kesseln.
24.05.2006 08:17 Leistungseinbruch in der Raffinerie - K4 nur sehr wenig Dampf 0,3 -9,88
16.11.2006 13:20 K5 und GT durch fehlerhafte Umschaltung der Kombi/Solo Abgasklappe ausgefallen. 1,7 -12,91
Strombezug max. ca. 10 min. Pipelineppenhaus abgeworfen. Zusatzkosten Strombezug
ca. 130.000€. GT ging nach 26 Minuten und K5 um 15Uhr ans Netz. Ursache lag in
pneumatischem Entspannungsventil. Kessel 5 im Solobetrieb.
02.10.2007 02:00 Rohrbruch in der VE Wasserversorgung. Neue VE Wasserleitung. wird gebaut. 1,9 -8,86
12.04.2009 06:35 500Volt Verteilung ausgefallen dadurch bei Turbo 1 Vakuum- und Kondensatpumpen 1 -9,45
ausgefallen.
18.05.2009 06:53 Spannungsabfall an T3 und 1h spater an T1 ohne ersichtlichen Grund, Kessel und Turbi- 2 -8,57
nen danach hochgefahren
18.05.2009 22:36 | Plodtzlicher Ausfall T1 1 -11,01
07.12.2009 15:55 Umschaltung auf Kombi, 15:05 Uhr Ausfall K5 durch Fehlsignal Kernluftklappe Brenner 4 1 -12,75
12.12.2009 03:18 | Ausfall K5, Einbruch der Leistung durch zu wenig Dampf. Ursache: Flammenwachter- 3 -12,271
Schaltung
02.07.2010 15:17 Leistungsanstieg in Raffinerie bei Revision T2, lasst Leistung einbrechen 0,5 -10,87
31.07.2010 08:11 | Plotzlicher Ausfall GT | 2 -11,82
16.08.2010 20:00  Ausfall der GT bei Revision T2 340,5 -11,88
05.08.2011 09:31 | T3 in Revision - Anlage schafft die Leistung nicht und sinkt kontinuierlich | 2,1 -11,51
18.08.2011 14:05 Ausfall der GT bei Revision T3 2 -141
22.03.2013 14:20 Inbetriebnahme GT erster Umschaltversuch auf Kombibetrieb. Durch zu geringen Abgas- 1,7 -12,12
druck in der Umschaltbox abgebrochen und dadurch Brenner 1 und 2 am K5 ausgegan-
gen zweiter Umschaltversuch auf Kombibetrieb, durch Laufzeitstérungen der Umschalt-
klappe von normal 36 Sekunden auf eine Minute ist der Ablauf der Umschaltung gestort
gewesen und der K5 ausgefallen. UDEX-Anlage musste abgeworfen werden.
28.05.2013 20:20 SV 53 vom T3 blast zu friih ab, T2 in Revision ist konnte mit max. Bezug auf der E.ON 19 -12,72
Seite die Raffinerie gerade noch so mit groRer Umweltbelastung gehalten werden.
12.08.2015 02:35 Ausfall K4 fiihrt zum Abfahren der Turbosatze ‘ 0,7 -9,57
14.11.2015 03:46 Plétzlicher Ausfall GT, dadurch schaltet K5 ab - liefert keinen Dampf mehr. 3,76 -16,66
15.05.2009 10.04 K5 bei Spannungsabfalltest ausgefallen MD und ND Schieber zur Raffinerie zu Speise- 0,5 -18,36

wasservorwarmer W 560 undicht, Heizépumpe P570 Gleitringdichtung weggeflogen,
Speisewasservorwarmer W 43 undicht, es lauft nur noch ein Speisewasservorwarmer von
4, T2 abgeworfen und GT ausgefallen.
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Beginn - Ende

01.10.1962
04.04.1966 -
13.04.1966

01.04.1974 -
12.08.1974

18.06.1975 -
26.06.1975
07.09.1981 -
25.09.1981
10.05.1982 -
31.05.1982
04.06.1984 -
31.08.1984

22.10.1984 -
26.10.1984
01.10.1985 -
10.10.1985

20.06.1987 -
19.10.1987

28.07.1989 -
04.08.1989

03.05.1991 -
30.07.1991

21.09.1994 -
24.09.1994

24.01.1995 -
30.01.1995

Zeit [h]

216,00

3192,00

192,00

432,00

504,00

2112,00

96,00

216,00

2904,00

168,00

2112,00

72,00

144,00

Art

Inbetriebnahme
Revision

Grol3e Revision

ungeplant
kleine Revision
Stérung

Grol3e Revision

Schaden

kleine Revision
durch Schaden

Grol3e Revision

Rissprifung
geplant

Grol3e Revision

Stérung

Stérung

Schéaden und Ursache

Rickschlagklappe SSV 12bar
hing fest. Klopfgerausche im
Pumpengehause - Antriebs-
zahnrad der Hauptdlpumpe
war defekt.

PlanmaRig

HD-Steuerventil undicht
PlanmaRige Revision

Olleckage, Dampfsiebe wie-
sen Schaden aus
geplant

T4436 muss nachgerichtet
werden
Kollektorfeuern am Generator

Lagerstellen der Laufer wa-
ren stark riefig.

Risse am HD-Topf wurde bei
Revision 1987 festgestellt
und musste kontinuierlich
Uberpriift werden.

bereits 1987 wurden insge-
samt 40 Risse im HD-Topf
festgestellt. Diese wurde in
regelmaRigen Abstanden
kontrolliert. Nun soll der HD-
Topf getauscht werden

Drucklagersteien defekt,
Temperaturerh6hung an den
Axial- und Radiallagern der
Turbine

Einbau der Steine
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Bemerkung

Turbinenregelung war grof3tes Problem da
nach der Inbetriebnahme verschieden
Fahrweisen probiert wurden und es keine
Aufzeichnungen dazu gab.

Probleme beim Anfahren (35Tage Anfahren
versucht) Es gab Unklarheiten zw. Heide
und Siemens. Die Lauferschaufeln HD
mussten modernisiert werden, was Sie-
mens versaumt hatte vorab mitzuteilen.
Nach der Modernisierung kénnte die Turbi-
ne im Tornbetrieb bei gewissen Temperatu-
ren nicht mehr gedreht werden, da es zum
Kontakt zw. Gehause und Laufer kam.

HD- Regelventile sind undicht.

Dampfsiebe wurden zunachst um 180°
verdreht wieder eingebaut.
Schlussschaufel in 1.Stufe hat am Deck-
band starke Verformungen. Lauferballen
starker Abtrag durch Rost zw. Den Schau-
feln. Dichtband Stufe 1 ausgebrochen,
dichtband St. 9-11 durchrostet. Vereinzelte
Risse im auReren Bereich des Gehauses
festgestellt. Stopfbuchsgehause und -
deckel waren stark rostig. Dichtbander
zerstort.

Das Kollektorfeuern wurde auf die Lager-
blockschwingungen zuriickgefihrt. Hier
waren in den Abschirmdeckel am Getriebe-
rad 1,5 Ltr. Ol in eine Bohrung eingetreten,
was die Schwingungen verursachte.

Schwerpunkt der Arbeiten, war das Aus-
wechseln der 7 Leit- und Laufschaufelrei-
hen an der HD-Turbine. Am Topfgehause
wurde eine Vielzahl an Rissen vorgefunden
- dies begrenzt die Lebensdauer enorm.
Spindeln des SSV mit verkurzten Packun-
gen versehen. Getrieberadabdichtung und
Erregermaschine werden nicht gedffnet/
bearbeitet. Olrohrleitungen sollten stichpro-
benartig kontrolliert, gesduert und gespuilt
werden.

Die Prufung war ohne Befund

bei Revision der restlichen Maschine keine
groBeren Schaden aufgefallen. Probleme
gab es im Vorfeld noch mit den Pratzen an
der Maschine. Diese waren fest.

Schnelleinsatz der Monteure aus Wesel

Anfertigen und Einbau der Gleitsteine fur
Regelventil MD



Beginn - Ende

06.04.1996 -
10.07.1996

18.02.1997 -
21.02.1997

03.04.1998 -
09.04.1998

24.06.2000 -
20.07.2000

29.07.2002
23.10.2002

13.12.2002
13.12.2002

10.04.2005
08:00:00 -
05.07.2005
14:25:00

10.08.2007
20.08.2007

22.08.2007
22.08.2007
28.09.2007
04.10.2007

30.05.2008
27.06.2008

05.05.2009
06.05.2009

24.02.2012
26.06.2012

Zeit [h]
2280,00

72,00

144,00

630,08

2066,08

8,25

2070,42

238,58

1,33

148,92

677,08

24,42

2960,83

Art

kleine Revision
durch Schaden,
Grol3e Revision
ND

Stérung

Olwechsel

kleine Revision
geplant

Grol3e Revision

Optimierung

kleine Revision

Olwechsel

Analyse

Stérung

kleine Revision

ungeplant durch
Schaden

Grol3e Revision

Schéaden und Ursache

SSV ausgetauscht

klemmen der Schnellschluss-
ventile

Ol wies bei der Laborunter-
suchung vom 14.10.1997
grobe Verunreinigungen auf.
Olmenge 13.500 Liter

Inbetriebnahme dauerte
Uberdurchschnittlich lange
weil nach Montagefehlern
gesucht werden musste.
Laufverhalten hat sich nach
der Revision deutlich verbes-
sert.

Korrektur der Regeleinstel-
lung

Olleckagen

Tankreinigung mit Olwechsel
- Ol war chemisch kontami-
niert und eine Feinfiltration
brachte kein besseres Er-
gebnis.

erhdhte Schwingungen am
Turbosatz

hohe Wellenschwingungen
im Bereich des Getriebera-
des. Ol in den verschlosse-
nen Bohrungen.

an den Ventilgruppen ND ist
ein Gleitstein gebrochen und
rausgefallen
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Bemerkung

Die drei Hilfsélpumpen vom Oltank waren
aulergewdhnlich stark verschmutzt. Alle
Lager waren stark riefig und mussten ge-
tauscht werden. Inbetriebnahme seit 29.06.
versucht - Temperaturprobleme an den
Lagern im Getriebe festgestellt - dadurch
13 Tage verspatet.

konnte durch die eigene Instandhaltung
behoben werden.

Starke Schwingungen an den Kohleblrsten
im Mérz 98 festgestellt - bei Olwechsel das
Problem parallel gel6st, Behalter musste 2
mal gereinigt werden, da die Klassifizierung
nicht erreicht wurde durch Verunreinigun-
gen

Gleitsteine HD-Stellzylinder wegen Ver-
schleil getauscht. Montagefehler am hinte-
ren Radlager dadurch stark riefig.

groBe Revision der Topfturbine mit Tausch
der Innenteile und kl. Rev. ND-Turbine und
Getrieberevision. 2001 wurde eine kom-
plette Ersatz-Topfturbine fiir T4437 gelie-
fert. Die Innenteile (Rumpfturbine, Turbi-
nenlaufer und Leitschaufeltrager) der alten
Topfturbine T4437 werden in das Topfer-
satzgehause von 1991 T4436 wahrend der
Revision eingebaut.

stérungsfreier Ablauf

2 neue HD-Spindeln (5 u. 6) waren nicht
richtig eingestellt und mussten erneuert
werden. Verzdgerungen da Getriebelager
von Siemens verspatet geliefert. Ol wurde
durch Shell Ol erneuert. Regler wurde
wahrend der Revision fehlerhaft zusam-
mengebaut und musste vor Inbetriebnahme
erneut zerlegt werden da der notwendige
Reglerhub nicht mehr vorhanden war (Stel-
ze nicht im Zentrum der Membran).

ca. 13.000 Ltr. Turbo Oil CC 46 mit ca.
8.000Ltr. Ol nur zum Spiilen. Parallel La-
gerkontrolle an Turbine, Getriebe und Ge-
nerator durch Siemens.

Am Getriebe wurde kontrolliert ob Ol in die
verschlossenen Bohrungen gedrungen ist.
Es war circa 2Liter Ol in den Bohrungen -
vorwiegend in drei nebeneinander liegen-
den Bohrungen.

Getrieberadmodifizierung - es wurden im
Siemenswerk neue Verschlussschrauben
mit dichtringen eingebaut und die Wellen
gewuchtet. Zeitmehraufwand benétigte die
Einstellung der Regelung, Beseitigung von
Dampfleckagen an den Blindflanschen der
beiden Schnellschlussventile, Nachjustieren
des Uberdrehzahlw&chters.

Beide ND-ventilgruppen wurden ausge-
tauscht. An diversen Olleckagepositionen
wurden die Schrauben an den Flanschver-
bindungen nachgezogen.

HD-Teil Laufschaufeln haben Korrosions-
narben - Reihe 8 - 11 erneuern. ND-Laufer
ist stark rostig und teilweise mit weien
Belagen - musste gestrahlt werden -Laufer
musste neu gewuchtet werden. Olwechsel
durchgefihrt - 5 tLtr. Gespult und abge-
pumpt - 10 tLtr neu eingefiillt. Lager an der
Hauptolpumpe muss erneuert werden -
jedoch Zeitverzug durch falsche Siemens-



Beginn - Ende

24.09.2012 -
28.09.2012

07.04.2015 -
13.05.2015

Zeit [h]

92,73

869,73

Art

Schaden

kleine Revision

Schéaden und Ursache

MD- Regelventile - extremer
Verschlei an den Gleitstei-
nen - Dampfleckage

Dampfgetriebene Hilfs6lpum-
pe hat einen Totalschaden

95

Bemerkung

lieferung. Kupplungsnarbe vom Getriebe
wies starken Passungsrost auf. Probleme
am 2,5bar Entnahme SSV - Gelenkstiick
war nicht mehr mit der Spindel verbunden
und lose. durch Beinaheausfall turbo3
wegen Dampfleckage musste T2 so schnell
es ging in den Betrieb.
Gleitsteinverbindung der MD-Regelventile
zu den Hebeln hat sich im Betrieb unzulés-
sig geldst. Die von Siemens gefertigten und
im Lager befindlichen Gleitsteine waren
falsch gefertigt worden. Der Durchmesser
ist nicht mittig zum Gleitstein. Zur Reparatur
mussten zunachst die falsch gefertigten
Gleitsteine eingesetzt werden.
Dampfgetriebene Hilfsélpumpe wird auf E-
Motor umgebaut. Sonst wurden nur alle
gangigen Verschleilteile bei der Revision
getauscht. Spindeln der MD-Ventile waren
beide an den AuRenkanten an der Grund-
buchse verschlissen, vermutlich ist der
Deckel nicht mehr parallel da iber Jahr-
zehnte nur die Dichtflachen nachgearbeitet
wurden und so der Ventildeckel in Zwangs-
lage gezogen wurde..



Beginn - Ende  Zeit [h]

03.03.1975 - 1680
12.05.1975
09.06.1976 - 2088
04.09.1976
13.06.1980 - 168
20.06.1980
21.04.1981 - 1776
04.07.1981
13.04.1983 - 2040
07.07.1983
13.07.1983 - 1320
06.09.1983
20.05.1986 - 888
26.06.1986
20.09.1989 - 216
29.09.1989
28.05.1990 - 528
19.06.1990
06.04.1992 - 3216
18.08.1992
17.04.1993 - 144
23.04.1993
23.07.1996 - 96
27.07.1996
26.05.1997 - 456
14.06.1997
16.07.2001 - 1800
29.09.2001

Art

GrolRe
Revision
Schaden

Schaden

ungeplant
durch
Schaden

gr. Revisi-
on geplant

Stérung
ungeplant

kleine
Revision
geplant

kleine
Revision
geplant

kleine
Revision
geplant

gr. Revisi-
on geplant

ungeplant
durch
Schaden
ungeplant
durch
Schaden
kleine
Revision
gr. Revisi-
on geplant

Schdden und deren Ursache

Geplant

Dampfleckage am Abdampfstutzen, Topf
ausgebaut und ins Siemenswerk geschickt.
Steuerventile miissen kontrolliert und neu
verpackt werden

Schaden, bei Radlager vorn und hinten sowie
Ritzellager v. u. h. an Getriebe hat sich das
Weilmetall wegen Uberlastung abgelést.
Starke Schwingungen im Betrieb - daher
Abschaltung der Maschine. Durch Schweilar-
beiten mit fehlerhafter "Erdableitung"” ist es zu
Strommarkierung im Bereich der Lager und
der Verzahnung gekommen.

Drucklager ND nach Uberlastung bei Inbe-
triebnahme nach gr. Rev. Zerstort. Nach Blrs-
tenfeuer Maschine abgestellt, Drucklager
waren zerstort, Dreheinrichtungsbetrieb nicht
moglich - metallische Gerausche, drehen nur
manuell mit Gewalt méglich

Generatorrevision

wegen erhohter, unterschiedlicher Ritzellager-
temperaturen, wurde eine Getriebekontrolle
durchgefiihrt. Strommarken in den Ritzel- und
Radlagerteilfugen. Ritzellager defekt

linkes Dampfsieb sehr stark beschadigt

Austausch der SS-Ventile

In der Oberschale des hinteren Radlagers
hatte sich ein grofRes Stiick Weilmetall (ca.
70mm@) geldst. Getriebe neu gelagert

ND-Turbine mit Laufer in Werk nach Wesel
geschickt. 16. Laufschaufelreihe ND-Laufer
wurden Risse gefunden, Erosion in den End-
schaufeln
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Bemerkung

Lieferprobleme verzdgerten Inbe-
triebnahme

HD- und MD-ND-Lé&ufer, sowie
Generatorlaufer und Erregerma-
schine wurden zur Uberholung ins
Werk geliefert. Inbetriebnahme
verzogerte sich um einen Monat,
da HD-Topf zu spat aus dem Werk
angeliefert wurde.

Drucklager ND um 2,40 mm Abge-
laufen, ND-Turbine gedffnet - Topf
zur Reparatur ins Werk gegeben

Erregermaschine wurde im Werk
in Hamburg ertlchtigt und gewuch-
tet. Bei Wiederinbetriebnahme
kam es zu Schwingungen am
hinteren Generatorlager zu
Schwingungen von 21um, darauf-
hin musste vor Ort nachgewuchtet
werden

Beide Ritzellager wurden gegen
neue einstellbare Kreislager ge-
wechselt.

Neuwicklung des Generators.
Uberholungsarbeiten an den Re-
gelventilen. Durch Montagefehler
durch Siemens an den HD-
Stellventilen kam es zu einer Ver-
z6gerung des Anfahrtermines um
6Tage

kl. Generatorrevision, da ein
Spannungseinbruch der Lager-
spannung im Betrieb am Gen
festgestellt wurde. Riss am Ein-
stromkasten der Turbine - durch
Auftragsschweillen repariert. Kriti-
sche Risse am SSV-Gehause
rechts. Neues HD-Gehéause einge-
setzt bei Siemens

Neuer HD Topf wurde verbaut!
Generator wurde durch Siemens
revidiert.



Beginn - Ende  Zeit [h]
13.07.2004 - 1200
01.09.2004
08.05.2006 - 840
12.06.2006
03.08.2010 - 816
06.09.2010
11.04.2013 - 4680
23.10.2013

Art

kleine
Revision

kleine
Revision

kleine
Revision

gr. Revisi-
on geplant

Schdden und deren Ursache

HD-Stellzylinder waren in sehr schlechtem
Zustand und mussten Uberholt werden. Revi-
sion des Generators durch Fa. Turboservice.

keine besonderen Beschadigungen gefunden.

keine gréReren Beschadigungen gefunden.
Radiallager 1 wies deutliche Strommarken auf
und musste getauscht werden. Verzégerung
der Inbetriebnahme, da neue HD-Ventile
undicht waren

Rissbildung in den Disenschaufeln der Du-
sensegmentringe durch fehlerhaftes ein-
schweilRen wahrend der Revision, HD Leit-
schaufelreihen 8 - 18 und Schaufelreihen 111-
118 haben teilweise starke Korrosionsnarben
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Zitat interner Bericht: "Statt einer
Revision war das eigentlich eine
Putz-Revision". Keine besonderen
Vorkommnisse. Revision sollte
eigentlich bereits am 10.08.2004
beendet sein. Der Askaniaregler
musste noch Uberholt werden, was
eine Verzdgerung bedeutete.

Durch Feiertage und Ersatzteilbe-
schaffung verzdgerten sich die
Inbetriebnahme und 16 Tage.

HD-Ventile und Buchsen erneuert.
MD-ND-Ventilspindeln und Buch-
sen erneuert. MD-Regelzylinder
Steuerschieber, Buchsen und
Gleitstein erneuert.

Topfturbine und Laufer ND-Turb.
Zu Siemens ins Werk



Beginn - Ende  Zeit [h]
25.10.1972 4560,0
03.05.1973
03.05.1973 - 3624,0
01.10.1973
04.10.1974 - 624,0
30.10.1974
01.09.1975 - 696,0
30.09.1975
13.03.1976 - 1296,0
06.05.1976
11.08.1976 - 79,0
14.08.1976
28.03.1977 - 1855,0
13.06.1977
20.07.1981 - 636,0
15.08.1981
15.03.1982 - 576,0
08.04.1982
28.02.1983 - 672,0
28.03.1983
05.04.1988 - 3312,0
21.08.1988
29.03.1992 - 107,0
02.04.1992

Art

Umbauarbeiten

Stérung

geplante Ab-
schaltung

geplante Ab-
schaltung

geplante Ab-
schaltung

Stérung

Revision

Teilrevision
(ungeplant)

Teilrevision
(Kleine Revisi-
on) geplant

Teilrevision
ungeplant)

Grol3e Revision

Teilrevision

Ursache

Umbau von Gegendruck-
auf Kondensationsturbine
Ungeplante Umbauarbei-
ten

Beseitigung von kl. Olle-
ckagen.

De- u Montage des HD-
Teils vom alten zum
neuen Laufer

De- u Montage des HD-
Teils vom alten zum
neuen Laufer

vom Netz genommen
wegen starken Gerau-
schen

geplante Abschaltung,
De- u. Montage des HD-
Teils vom alten zum
neuen Laufer

Reparatur Schnell-
schlussventile

ca. 36.000h seit
13.06.1977 fur HD Stufe
und 64.500h seit dem
28.08.73 flr die ND-Stufe
(ND wurde geéffnet)
Reparatur Schnell-
schlussventile

geplante Revision, zur
Uberholung des Genera-
tors nach insgesamt
85.140 Betriebsstunden
und 37Starts

Dampfleckage und Olle-
ckage
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Details sieche Dokument: "Geschichte der Turbine
3n

Turbine konnte nicht nach Fertigstellung in Betrieb
genommen werden Lager und lagerdichtringe
wurden erneuert

Beim Probelauf, starke Vibrationen - 1 Schaufel
vom A-Rad ausgebrochen - Laufer zur Uberho-
lung nach HH, Turbine 3 mit altem Gegendruck-
laufer reingenommen.

Bei Probelauf: ausgefallen, sehr starke Gerau-
sche, Schaufel vom C-Rad gebrochen - Laufer
zur Uberholung nach HH, Turbine 3 mit altem
Gegendrucklaufer reingenommen.

Bei Probelauf: ausgefallen. Laufer lauft an der
oberen Gehausehalfte an. Die Schaufelspitzen bis
0,55mm abgelaufen. Laufer zurlick zu B+V Nach-
arbeiten. De- u. Montage des HD-Teils
Laufer ausgebaut, Schaufel rausgeflogen, zur
Reparatur nach B+V Hamburg und anschlieRend
wieder eingebaut

Eine Schaufel vom A-Rade war rausgeflogen. De-
u. Montage des HD-Teils, vom neuen zum alten
Laufer (mit kleinerer Leistung).

HD-Topf durch B+V demontiert u. nach Hamburg
zur Uberholung, 07.Juni 16:00 Uhr: Probelauf
abgebrochen, starkes Blasen aus der Stopfbuch-
senentwasserungsleitung. Fehlerursache: Positio-
nen 23 u. 80 auf der Zeichn.Nr. 4253 u. 41761
waren vertauscht angeschlossen.

Bei Demontage der Ventil-Oberteile wurde festge-
stellt, dass die Vorschubkegel schwergangig/fest
waren. Beim Nachschleifen der Ventilsitze wurden
Risse entdeckt.

SSV- lieRen sich vorab nicht mehr per Hand fah-
ren, Messwerte der HD-Stufe zeigen das Laby-
rinthdichtungen stark beschadigt waren

Anfahr- und SSV demontiert und Uberpruft. Lei-
tungen fiir Olzufuhr wurden erneuert und iber-
pruft.

SSV lassen sich ohne Fremdhilfe nicht mehr
o6ffnen, Spindeln u. Buchsen stark verzundert;
Umbau des Askania-Strahlrohrreglers; 09.06.
Druckausgleichleitung hat nach Dampfleckage;
Beim Probelauf am 12.07. trat am getriebeseitigen
Turbinenlager ein Schaden auf. Ursache: Monta-
gefehler - Haltestift zum Fixieren des Lagers fehlte
in der Lagerbriicke. Notwendige Nacharbeiten bei
B+V: HD-Topf zerlegen, Rundlaufkontrolle am
Laufer, beschaftigte Labyrinthe auswechseln,
Montage u. Einbau Topf,

starke Olkohlebildung am Dichtring, HD-Turbine
fehlen 2 Inbusschrauben in Axial-Stopfbuchse -
daher Dampfleckage, dadurch starke Dampfan-
blasung des Olabstreifers - Ursache fiir Olleckage



Beginn - Ende

18.04.1995 -
12.09.1995

01.01.1996 -
01.01.1996
09.04.1996
11.04.1996

18.01.1999
18.01.1999
17.05.1999
19.05.1999
30.07.1999 -
07.10.1999

09.03.2000
09.03.2000

07.01.2002
11.01.2002
28.06.2002 -
16.07.2002

28.03.2003
19.06.2003
24.06.2003
24.06.2003
31.10.2003
03.11.2003

02.04.2004
08.04.2004
06.07.2004
07.07.2004

01.10.2004 -
05.10.2004
16.11.2004 -
16.11.2004
19.03.2005 -
30.03.2005
20.03.2006 -
26.03.2006
28.03.2006 -
30.03.2006
07.07.2006 -
15.07.2006

Zeit [h]

3528,0

6,0

48,0

58,1

1655,5

7,0

97,3

440,0

2001,9
6,8

72,0

145,0

241

101,0
2,0
267,0
134,0
52,1

195,4

Art

Grof} Revision

Teilrevision
durch Schaden
Stérung

Stérung
Stérung

gr. Revision

Stérung

Stérung

Stérung

kl. Revision
Stérung

Stérung

Stérung

Stérung

Stérung
Stérung
Stérung
Stérung
Stérung

Stérung

Ursache

geplanter Stillstand fur
UmbaumafRnahmen -
Notstromversorgung,
Modifizierung der Be-
dampfung, Revision
Getriebe und Generator
etc.

Reparatur Entnahmere-
gelung an der Turbine
geplante Abschaltung
nach Stérung, Reparatur
Schnellschlussventile

Revision HD-grof3, ND-
klein, Getrieberevision
durch RENK

Olkiihler defekt

Dampfleckage HD-
Stellventilspindeln

Revision HD- klein ND-
grof

Dampfleckage HD-
Stellventilspindeln

Dampfleckage HD-
Stellventilspindeln
HD-Regelventile, Ost 17
Stopfbuchse Turbine 3
durchgeschlagen Turbo
am 6.07. bis 07.07. vom
Netz.

HD-Regelventile, West

Dampfleckage HD-
Stellventilspindeln
Dampfleckage an den
Schnellschluflventilen

Spindel HD-Regelventil
wiederholt Undicht; mah-
lendes Gerausch wah-
rend des Betriebes
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Revision Getriebe durch RENK; Revision Genera-
tor durch Siemens; HD-Turbine durch B+V: Disen
erneuern, Regelventil erneuern, Dichtbleche an
Laufer erneuern und diesen wuchten; ND-Turbine:
Auswaschungen im Gehause, Fiihrung Leitschau-
feltrager erneuern, einige Dichtbleche im Laufer
erneuern; Neuauslegung der Verrohrung der
Stopfbuchsen-Bedampfung und Entwasserung
durch B+V;

Bei einem Probeschnellschluss ist dieser nicht
ausgeldst worden durch die Anlage. Funktionen
gepruft und Sassenberg-Wellenlagemessgerat an
HD-Turbine angebaut

Aufgrund eines Astbestfundes wahrend der Revi-
sion hat das Montagepersonal von B+V die Arbei-
ten unterbrochen bis die Sanierungsarbeiten zur
Beseitigung durchgefiihrt waren.

Olkiihler ausgebaut und Untersucht - schadhafte
Warmetauschrohre, Ursache: Schwingungs-
risskorrosion

Linke Ventilspindel in Dampfrichtung im Dich-
tungsbereich um 0,2mm einseitig bearbeitet wor-
den, Anfahren wurde immer wieder versucht

Am 27.10. wurde eine Dampfundichtigkeit in der
HD-Regelventilspindelabdichtung gemeldet.

Befundaufnahme und Reparatur bei B&V in Ham-
burg.

Einbau von spindeln in der alten Werkstoffausfiih-
rung durch SDO

Beseitigung vor Ort durch B+V

HD-Regelventil in HH iberholt, Stopfbuchsenpa-
ckungen erneuert, spindeln waren beschadigt.
Anzahlt der Packungsringe auf 6Stk./Spindel
erhoht.



Beginn - Ende

28.03.2008 -
14.05.2008

26.05.2008 -
27.05.2008
09.04.2009 -
24.04.2009

02.11.2009 -
05.11.2009

11.03.2011 -
09.09.2011
15.09.2011 -
15.09.2011
26.06.2012 -
29.06.2012
15.12.2012 -
17.12.2012
28.05.2013 -
29.05.2013

14.03.2014 -
24.04.2014
02.09.2014 -
29.09.2014
15.10.2014 -
24.10.2014

27.02.2015 -
13.03.2015

15.01.2016 -
25.01.2016

Zeit [h]
1134,3

27,4

363,3

79,3

4369,7
9,1
67,2
48,5

15,9

982,0
643,5

213,9

335,5

240,6

Art

kl. Revision
wahrend Kes-
selrevision

Stérung

Stérung

Abschaltung
durch Problem

gr. Revision
Stérung
Stérung
Stérung

Stérung

kl. Revision
Revision

Stérung

Stérung

Stérung

Ursache

Uberholung der Regel-
und Schnellschlussventi-
le. Steuerzylinder HD und
ND uberholt.

Abschalten nach Anfah-
ren nach einer Kesselre-
vision

Spindel HD-Ventil Un-
dicht

siehe Dokumentation

Reparatur HD-Regelventil
durch MAN in HH
Vakuum schlecht /
Dampfundichtigkeit HD-
Turbine

Dampfleckage HD-
Stellventilspindeln

Regelventil Stopfbuchse
undicht
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Turbine konnte nicht nach Fertigstellung in Betrieb
genommen werden, weil Kesselrevision noch
nicht beendet war. ND-Radial- und ND-HD-
Axialspiele waren nicht in Ordnung, Lagerdichtrin-
ge wiesen gewisses Spiel auf. Lager und lager-
dichtringe wurden erneuert; 06.05.2008 11:30 Uhr
bei Testlauf Turbo 3 schlie3t das Schnellschluss-
ventil westliche Seite nicht mehr, Turbo lief unge-
bremst hoch. Vorhubkegel des Sicherheitsschell-
schlusses war fest.

06.05. bis 14.05. Inbetriebnahme Turbo 3 mit
taglich neuen Uberraschungen wie offenes
Schnellschlussventil, funktionslosem Schnell-
schlussumschalter trotz Grundiiberholung im
Werk , Askania Fehlfunktion durch verstopften
Filter und verkehr eingebautes Magnetventil,
dampfangetriebene Kondensatpumpe durch nicht
funktionierenden Drehzahlregler ,E-angetriebene
Kondensatpumpe durch ausgeschlagene Wel-
le/Lager undicht an der Stopfbuchse

Probleme mit den Magnetventilen SOV 359 und
SOV 370 - Ursache konnte nicht komplett aufge-
klart werden, auch eine Fehlbedienung beim
Anfahren ist moglich!

Packungsringe waren im Bereich der Spindel
vollig zerstort und ausgeblasen. Spindel hatte
starke Laufspuren

Ausfall nach Anfahren nach einer Revision, Was-
ser im Ol Turbo 3

Turbo 3 Regelung defekt - Anfahren wurde zwi-
schenzeitlich versucht

Dampfleckage Turbo 3, Turbo musste vom Netz
genommen werden

SV 53 vom Turbo 3 blast zu friih ab, Da Turbo 2
parallel in Revision ist konnte mit max. Bezug auf
der E.ON Seite die Raffinerie gerade noch so mit
groBer Umweltbelastung gehalten werden. siehe
hierzu RCA.

geplant

geplante Abschaltung
ungeplante Abschaltung
geplant Abgeschaltet da Kessel 3 in Revision,

konnte erst nach Kesselrevision angefahren wer-
den

geplante Abschaltung



Parameter der drei Turbosatze als Mittelwert iiber den gesamten, betrachteten Zeit-
raum vom 01. Januar 1999 bis zum 20. Mai 2016.

Parameter Turbo 1 |Turbo2 |Turbo 3
N T4[°C] 522,029 |524,406 |523,183
§ (<) p 4 [bar] (rel.) 72,011 72,273 |71,524
> & [maun] 80,773 |79,972 | 94,453
ég ha [kJ/kg] 3461,212 | 3466,673 | 3464,531
i 54 [kJ/kg K] 6,845 6,850 |6,852
T 1 bar [°C] 321,738 | 321,004 | 328,257
" P 120ar [bar] (rel) [ 12,618 |12,658 12,768
S _ _ [m o0 WA 42341 |43248 |75473
= £S5 [hpalkdkgl | 3089,580 |3087,887 3103428
S 27 [SiwelkIkgK] [7051 [7,047 7,069
@ 5 ° [heroer[kdkg] | 2972,675|2976,253 | 2979,149
Z Mo [%] 0761|0772 0,744
Pento[MW]  [8.360 |8437  |9,490
T 2500 ['C] 212,908 | 209,118
P 20ar [bar] (rel) | 3,007 | 3,050
M 2500 [UN] 27,507 | 27,226

h 2 5bar [kJ/kg] 2887,908 |2879,796
S 250ar [KJ/kg K] | 7,228 7,206
hs 2 spar [kJ/kg] 2805,44812805,700

MD Teil der Turbine,
Entnahme 2 bei 2,5 bar

N wo [%] 0,710  |0,738
PeanwoIMW] | 2,363 |2,490
. Ts °Cl 37,394 | 36,794 |37,189
; © |Psbai(el) |-0947 |-0935 |-0930
§ 5 [msmun] 9,981 |9,380 |16,357
A g hs (verecmmey [K/Ka] | 2566,228 | 2563,504 | 2554,860
S 8 [heslkiikg] 2208,564 | 2214117 | 2193,217
2 [N %] 0,474 |0,478 0,603
S Peanno[MW] | 2,449 [2,382  |11,489

Prech ges. [MW] 13,172 13,310 (20,979
P gen [MW] 10,730 10,479 10,536

n Maschine

“lo0817 0791 0504
(nGen + r']mech)
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Nach Schroéder, Karl. ,Die Kraftwerksausriistung: Teil B*, Seite 34. s.l. : Springer-Verlag,
1968. ISBN 978-3-642-52109-6. (Schrdder, 1968)

In der Abbildung ist der innere Wirkungsgrad n; einer Kondensationsturbine ohne Zwischen-
liberhitzung bei Betrieb im Auslegungspunkt in Abhé&ngigkeit vom stiindlichen Eintrittsvolu-
menstrom dargestellt. Der Austrittsverlust und der Verlust durch Endnésse sind darin nicht
berticksichtigt.
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Innerer Wirkungsgrad ohne Auslaliverlust und ohne Einflui der Endnasse 7);

108 104 105 mh
vy Volumenstrom am Eintritt in die Jurbine ———
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Hochschule fiir Angewandte Wissenschaften Hamburg
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ohne fremde Hilfe selbsténdig verfasst und nur die angegebenen Quellen und Hilfsmittel benutzt wurden. Wort-
lich oder dem Sinn nach aus anderen Werken entnommene Stellen sind unter Angabe der Quellen kenntlich zu
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Quelle: § 16 Abs. 5 APSO-TI-BM bzw. § 15 Abs. 6 APSO-INGI
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