TURBINE A GAS

Ciclo Brayton

Nell’analisi del ciclo ideale si pensa di elaborare 1kg. di gas perfetto, ammettendo che non vi siano perdite per attrito o per dispersione di calore, che non vi siano perdite di pressione, che le espansioni e le compressioni siano adiabatiche, che inoltre il fluido non modifichi le sue proprietà fisiche durante il ciclo (cioè ad esempio che la combustione non alteri la natura del fluido) e che non vi siano variazioni nella massa del fluido che percorre il ciclo.

Con tali assunzioni i risultati sono superiori a quelli che poi si ritrovano nel caso reale. Tuttavia l’analisi del ciclo ideale fornisce utili indicazioni concernenti le prestazioni dei cicli reali.

Il funzionamento delle turbine a gas è basato sul ciclo termodinamico Brayton.

Il ciclo si sviluppa attraverso due trasformazioni isobare e due adiabatiche, rappresentate nei diagrammi p-v (fig.1) e T-S (fig.2).

Siano p1, v1 e T1 le condizioni iniziali del gas, esaminiamo separatamente le quattro trasformazioni ideali secondo cui si evolve il ciclo:

1) fase di compressione adiabatica dallo stato fisico iniziale, corrispondente al punto (1), fino al punto (2);

2) somministrazione di calore Q1 a pressione costante, da parte della sorgente S, con aumento della temperatura e del volume massico, fino a raggiungere il punto (3);

3) espansione adiabatica dal punto (3) al punto (4), fino a raggiungere la pressione iniziale p1;

4) cessione di calore Q2 a pressione costante (p1) ad un refrigerante (R), riconducendo il gas alle condizioni iniziali (p1, v1 e T1).

Il ciclo è così concluso e può essere ripetuto, ottenendo con continuità lavoro meccanico, tanto maggiore quanto più è estesa l’area 1-2-3-4  racchiusa dal ciclo stesso.
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Rendimento ideale

L’espressione del rendimento ideale è quella consueta:
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(1)

dove Q1 rappresenta la quantità di calore ceduta dalla sorgente (S) al fluido intermediario ed L il lavoro utile raccolto durante un ciclo di trasformazioni. Il lavoro utile si può anche scrivere come differenza del lavoro svolto nella espansione adiabatica e quello ceduto dall’esterno al fluido durante la fase di compressione: L=Lt-Lc .

Operando con i seguenti passaggi sulla (1), esprimiamo il rendimento ( in funzione del rapporto di compressione (=p2/p1:
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mettendo in evidenza al numeratore T1 e al denominatore T2:
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Essendo la compressione 1(2 e l’espansione 3(4 adiabatiche si può scrivere:
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da cui:
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Ma p1=p4 e p2=p3 per cui si ha che:

T1 / T2 = T4 / T3
Ed invertendo i termini:

T4 / T1 = T3 / T2

In conseguenza il termine:
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ed il rendimento termico ideale del ciclo di Brayton si riduce alla forma:
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Esprimendo il rapporto delle temperature in funzione delle pressioni:
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Avendo, in precedenza, indicato con ( il rapporto di compressione del ciclo (p2/p1), si ottiene in definitiva:
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(2)

Da quest’ultima espressione osserviamo che il rendimento aumenta con il rapporto di compressione e che tende asintoticamente ad 1 per (((  e per ((( il rendimento (=0.

Un’altra osservazione importante è che, nel caso ideale, il rendimento non dipende dalla temperatura ed in particolare dalla temperatura massima T3 (ovvero da T3/T1, detto rapporto di temperatura del ciclo).

Si vedrà che ben diversamente andranno le cose nel caso reale.

Può essere interessante osservare che, a parità di (, il rendimento aumenta all’aumentare di K e quindi ad esempio per gas monoatomici ( è maggiore che per gas biatomici o triatomici.
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Andamento del rendimento in funzione di (
Schema dell’impianto

Con la definizione di “turbina a gas” si indica un impianto termico in cui l’elemento motore è costituito da una turbina azionata da gas di combustione. Nelle turbine avviene la trasformazione della energia termica del gas in energia meccanica che viene resa disponibile su un asse rotante.

Le ragioni per cui si è sviluppato lo studio degli impianti a gas sono essenzialmente due:

1) eliminare l’inconveniente del motore Diesel che presenta masse in moto alterno, fornendo all’albero motore una coppia di intensità periodicamente variabile;

2) la necessità di operare con un fluido allo stato gassoso che non subisca evaporazioni e condensazioni semplificando in questo modo l’impianto.

Da queste ragioni deriva il notevole impegno ed il grande interesse dei costruttori di motori termici verso gli impianti di turbine a gas, i quali sommano i vantaggi di: utilizzare come fluido operante un gas, a cui facilmente si possono far raggiungere elevate temperature a bassa pressione, di essere leggeri, poco ingombranti, costruttivamente semplici e di fornire un momento motore costante all’albero.

Il ciclo termodinamico secondo cui opera la turbina a gas è il ciclo Brayton. Esso è sostanzialmente simile ad un ciclo Diesel in cui l’espansione adiabatica viene prolungata fino alla pressione atmosferica. Pertanto, la reale differenza che si può notare nel ciclo Brayton rispetto al ciclo Diesel sta nella possibilità di sfruttare l’ulteriore lavoro rappresentato dall’area  1-4(-4 (Fig.4).
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Fig.4

La realizzazione pratica del ciclo semplice ideale è rappresentata in fig.5, con il relativo insieme delle macchine necessarie ad attuarlo.
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fig.5

L’aria entra in un compressore (punto 1) e viene compressa, in modo che può ritenersi circa adiabatico, fino alla pressione desiderata (punto 2). Quindi essa viene inviata in una camera di combustione in modo da poter fare avvenire le necessarie reazioni di combustione con una opportuna quantità di combustibile.

La combustione, che comporta l’innalzamento di temperatura, avviene nel caso ideale a pressione costante (2(3); in realtà la pressione subisce qualche variazione durante il passaggio attraverso il combustore.

Il fluido uscente dal combustore si espande poi completamente nella turbina (3(4) nel caso di impianto il cui scopo è essenzialmente quello di fornire potenza all’albero. La potenza estraibile dalla turbina in parte serve a trascinare il compressore, in parte viene inviata all’esterno.

Nel caso in cui l’impianto abbia scopi propulsivi (ad esempio turboreattore) il flusso si espande in turbina solo parzialmente, in modo che la potenza estraibile della turbina eguagli, a meno di organi ausiliari e perdite, quella necessaria al compressore, mentre il resto dell’espansione si fa avvenire in un ugello.

L’inconveniente che si riscontra nell’impianto di potenza semplice è costituito dal basso rendimento (( 0.20); caratteristica negativa che si fa sentire sopratutto ai carichi parziali.

Calcolo del lavoro

Volendo considerare il comportamento del lavoro estraibile L, dato dalla espressione L=LT-LC (dove LC è il lavoro del compressore e LT quello della turbina), al variare del rapporto di compressione del ciclo, è necessario partire dalla definizione di rendimento:
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segue che:
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(3)

essendo:
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e sostituendo nella (3) si ottiene:
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(4)

Essendo anche: 
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, si può sostituire ulteriormente:
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(5)

mettendo in evidenza T1 nella (5) si ha:
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(6)

L’equazione (6) si annulla per  (=1  e  per  
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Poiché in questo intervallo il lavoro deve essere positivo la curva che lo rappresenta è prima crescente poi decrescente e quindi presenta un massimo.

In fig.6 è rappresentato l’andamento del lavoro estratto in funzione di (, assumendo come parametro costante il rapporto T3/T1.

Dalla fig.6 si può notare come, a parità di rapporto di compressione (, il lavoro estraibile da un ciclo aumenti all’aumentare del rapporto fra le temperature estreme del ciclo.
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Fig.6

Si può osservare, con semplici calcoli, che quando il lavoro è massimo (per un determinato rapporto T3/T1) risulta T2=T4 (vedi Fig.7).
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Fig.7

Ricordando che il lavoro sviluppato durante un ciclo è dato da: L = Q1-Q2 e sapendo che la quantità di calore scambiata lungo una trasformazione isobara è uguale alla variazione di entalpia possiamo riscrivere il lavoro sviluppato come:

L = ( I3 - I2 ) - ( I4 - I1 ) = I3 - I2 - I4 + I1
(7)

da cui      L = ( I3 - I4 ) - ( I2 - I1 ) = Lt - Lc
(8)

Nella (8) la differenza (I3-I4) è uguale proprio al lavoro svolto dalla turbina (cioè alla variazione di energia cinetica fra ingresso ed uscita della turbina), mentre il termine (I2-I1) è il lavoro ceduto al compressore.

La  (8) si può allora anche scrivere come:


L = cp ( ( T3 - T4 ) - ( T2 - T1 ) (
(9)

Sapendo che: T2/T1=T3/T4  segue che: T4=T3(T1/T2  e sostituendo nella (9) si ottiene:
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(10)

Per un dato rapporto T3/T1, se vogliamo determinare il valore della temperatura T2 a cui corrisponde il lavoro massimo, dobbiamo derivare la (10) rispetto a T2 ed eguagliare il valore della derivata a zero.

Eseguendo i passaggi si ha:
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(11)

L’espressione (11) si annulla per: 
[image: image31.wmf]1

2

2

1

3

=

×

T

T

T


Da questa eguaglianza si perviene al valore di T2 che rende massimo il lavoro estraibile dal ciclo, ottenendo:
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(12)

da cui:
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(13)

In precedenza avevamo visto che T2/T1=T3/T4  da cui: T2(T4=T3(T1   e confrontando questo risultato con la (12) si arriva alla conclusione che T2=T4 e cioè la temperatura di fine compressione e fine espansione debbono essere uguali.

Possiamo ora determinare per quale valore di  ( il lavoro è massimo.

Sapendo che:
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e confrontando questa espressione con la (13) si ottiene:
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da cui:
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(14)

Modificando ora la (14) si perviene alla conclusione:
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(15)

Dall’espressione (15) si può osservare che il rapporto ( per cui il lavoro estraibile è massimo aumenta all’aumentare del rapporto T3/T1.

Questa conclusione è evidente anche dall’esame del diagramma di Fig.6 nel quale è possibile notare come i punti di massimo lavoro si spostino verso destra per rapporti T3/T1 crescenti.

Se fissiamo le temperature estreme del ciclo T1 e T3 (quest’ultima la più alta possibile) rimane quindi univocamente determinato il valore del rapporto di compressione (, per cui se vogliamo aumentare il lavoro disponibile diventerà necessario aumentare la portata di gas.

La temperatura T3 dipende dal materiale con cui è costruita la turbina e, per elevate prestazioni (aeromobili), si arriva quasi a 1300°C rendendo necessario l’impiego di leghe particolari, molto costose, a base di Nichel e Titanio (superleghe), con refrigerazione (si può abbassare la temperatura delle palette fino a 250°C arrivando così alla superficie delle palette a valori prossimi ai 1050°C). Nelle superleghe la presenza di titanio in quote sempre più alte viene attuata già da diverso tempo poiché le proprietà di questo materiale sono veramente eccezionali, essendo caratterizzato da un elevato carico di rottura accompagnato da un peso specifico assai basso. Le temperature di esercizio (T3) sono comunque più basse, per motivi di durata delle palette, che nei velivoli commerciali deve essere dell’ordine delle migliaia di ore di funzionamento. 

Confronto fra ciclo teorico e ciclo reale

Il passaggio dal ciclo ideale al ciclo reale può essere effettuato secondo criteri diversi: in particolare possiamo eseguire il confronto secondo il criterio di mantenere costanti nel ciclo ideale e nel ciclo reale la pressione e la temperatura del punto 3, modificando nell’impianto reale il compressore e il combustore in modo da dare il maggiore lavoro Lc e la maggiore quantità di calore che sono necessari a questo scopo nelle condizioni reali.

Con riferimento alla Fig.10, esaminiamo le divergenze fra ciclo teorico e ciclo reale.

1. Compressione

Non avviene in modo adiabatico isoentropico secondo la trasformazione 1(2 ma, a causa delle perdite interne per attrito, moti vorticosi e urti si svolge attraverso la politropica 1(2’ ad entropia crescente per effetto dell’introduzione di calore equivalente al lavoro dissipato, durante la compressione, dalle resistenze passive. La compressione politropica, aumentando la temperatura finale, comporta quindi un aumento del lavoro di compressione.

Secondo l’ipotesi fatta, affinché all’ingresso della turbina si stabilisca la pressione p2 all’uscita del compressore la pressione del fluido deve essere più alta, per compensare la perdita di carico che subisce nell’attraversare il combustore. La pressione dell’aria all’uscita del compressore deve allora essere p2’>p2.

Si osservi inoltre, che, per quanto riguarda le condizioni iniziali del ciclo, ammettiamo di confondere le condizioni statiche nel punto 1 con quelle totali nel punto 1’ (punto 1(1’)
.


[image: image38.wmf]
Fig.9

In effetti l’aria viene aspirata partendo dalle condizioni 1 (vedi fig.9) del diagramma che sono sempre quelle ambiente cioè, in genere, sono uguali alle condizioni atmosferiche; ma la fase di aspirazione porta le condizioni dal punto 1 a 1’ con pressione p1’<p1, per cui il rapporto di compressione reale che deve fornire il compressore vale  ( = p2’ / p1’ .

2. Somministrazione di calore

La somministrazione di calore non avviene a pressione costante p2 bensì lungo la trasformazione 2’(3. Osservando il processo di combustione si possono reperire numerose cause di scostamento dalle condizioni ideali. Innanzitutto a causa delle perdite di carico, dovute ad attriti, per mescolamento etc, all’uscita della camera di combustione il diagramma si trova sulla linea a pressione costante p2 inferiore alla p2’ (perdita del 2(7% della pressione totale). Inoltre nel passaggio dal punto 2’ al punto 3 del ciclo reale, si ha un aumento della massa del fluido di lavoro dovuto all’introduzione del combustibile. E’ chiaro poi che la combustione provoca una variazione della composizione e quindi delle caratteristiche del fluido di lavoro, cosicché ad esempio i calori specifici e le proprietà termodinamiche del fluido nel punto 3, sono diverse da quelle nel punto 2’. Inoltre durante il processo di combustione si hanno perdite di calore che fanno diminuire l’energia a disposizione del ciclo. Bisogna inoltre tenere conto del fatto che non tutto il combustibile brucia, oppure brucia in modo incompleto, e non permette in quindi un totale sfruttamento dell’energia chimica disponibile.


[image: image39.wmf] 
Fig.10

3. Espansione

Anche l’espansione in turbina non avviene in modo isoentropica, bensì con aumento di entropia, venendo in tal modo a diminuire, a parità di salto di pressione disponibile, il lavoro che può essere estratto dalla turbina. Le perdite per urti, moti vorticosi e attrito portano l’espansione a seguire la linea 3(4’. Per di più la turbina deve fornire energia anche per muovere apparecchiature ausiliarie e per le perdite dovute agli organi in moto relativo.

4. Scarico lungo la linea a pressione costante 4’(1

Negli impianti a ciclo aperto la sottrazione di calore è una trasformazione ipotetica, in quanto nella realtà il fluido viene scaricato nell’ambiente esterno mentre dall’atmosfera il compressore aspira nuova aria.

Di seguito vengono riportati valori indicativi di alcuni componenti presenti nel sistema di propulsione dell’esoreattore:

- rendimento interno del compressore (assiale)
(c = 0.85

- rendimento interno della turbina


(t = 0.90

- rendimento del diffusore



(d = 0.90

- rendimento dell’ugello



(u = 0.92

- rendimento del combustore


(b = 0.96

La temperatura T3 dei gas con pale refrigerate (per impieghi militari) può raggiungere i 1500(1600 K.

Rendimento termico globale del ciclo semplice reale

Per il calcolo del rendimento di un ciclo semplice reale, ammettiamo che le condizioni iniziali del ciclo reale siano le stesse del ciclo ideale da cui si immagina derivato, e che siano identiche anche le condizioni corrispondenti al punto di temperatura massima.

Il ciclo reale è rappresentato (Fig.11) da 1-2-3-4, mentre quello ideale di riferimento da 1’-2’-3’-4’; si è immaginato di conglobare le perdite di pressione all’interno dei rendimenti isoentropici della turbina (t e del compressore (c (o meglio, in questo caso si trascurano le perdite di pressione); si trascura inoltre la variazione di massa durante il ciclo.

Il calcolo del rendimento globale (g può eseguirsi facilmente tenendo conto del fatto che se L è

il lavoro estratto e Q il calore introdotto si ha:


(g = L / Q
(16)

Indicando con Lc ed Lt i lavori reali corrispondenti al compressore ed alla turbina e con L’c ed L’t quelli ideali relativi al ciclo di riferimento, si ha:
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(17)

avendo indicato con (mt ed (mc i rendimenti meccanici della turbina e del compressore.

Tenendo conto della (16) si ha allora che il rendimento globale è dato da:
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(18)

la quale permette di mettere in relazione (g con i rendimenti che intervengono nel processo.

Trascurando la variazione del calore specifico con la temperatura, il rapporto dei lavori ideali L’t/L’c è uguale al rapporto delle temperature T3/T2’  e indicando  (mt (t (mc (c = (   si ha:



[image: image42.wmf]÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

-

=

h

h

h

h

1

2

3

T

T

Q

L

c

t

mt

g

'

'


(19)

[image: image43.wmf] 
Fig.11

Influenza del rapporto di compressione ( e di T3 nel ciclo reale

La (19) mostra che per ogni valore di T3 e dei rendimenti delle macchine esiste un valore di T2, (e quindi di () che annulla il rendimento globale (g.

Infatti si può scrivere:
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Sostituendo nella (19) si ha:
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(20)

La (20) si annulla quando:
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a cui corrisponde un rapporto di compressione:
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(21)

Il rendimento si annulla poi naturalmente per ( = 1, come nel ciclo ideale. Ma una funzione continua positiva che si annulla per due valori della variabile ammette nell’intervallo un massimo, quindi contrariamente al caso ideale, al crescere di ( il rendimento termico globale (g cresce solo fino ad un punto, oltre il quale decresce.

In Fig.12 sono rappresentati gli andamenti di (g al variare di (, avendo assunto T3/T1 come parametro (T1=cost.) e considerando fissi gli altri rendimenti. Si può osservare che al crescere di (T3/T1) il valore di (, corrispondente al massimo rendimento, si sposta verso destra, inoltre, e questa conclusione è molto importante, le curve di (g si innalzano all’aumentare di T3/T1.

Si può allora, nel caso reale, trarre la seguente conclusione: il rendimento del ciclo dipende anche dalla temperatura massima T3 (fissato T1), e non solo dal rapporto di compressione (, come accadeva nel caso ideale.

Quindi a pari ( e con T1=cost conviene operare, dal punto di vista del rendimento, con le massime temperature possibili di ammissione in turbina. Si urta però contro l’ostacolo della perdita di resistenza dei materiali di cui si compone la girante della turbina, che è soggetta a sollecitazioni centrifughe rilevanti. Per superare l’ostacolo dello scorrimento viscoso si presentano due vie: l’una consiste nel refrigerare i distributori e le giranti, palette comprese, attraverso spillamenti di aria dal compressore; l’altra nel sostituire agli acciai ordinari materiali più refrattari, come le leghe a base di Nichel e Cobalto. Nei motori per aeromobili nei quali le temperature sono molto elevate si adottano entrambi i sistemi, associando all’uso delle più resistenti superleghe anche idonei sistemi di raffreddamento.

Considerando l’influenza della temperatura T1 di ingresso nel compressore, osserviamo che, poiché un aumento di T1 provoca un incremento del lavoro di compressione L’c (a parità di (), (g aumenta al diminuire di T1.

Per quanto riguarda il rendimento termico globale ed il lavoro utile si riscontra che hanno un massimo per valori del rapporto di compressione ( diversi (più alto per il rendimento termico globale).

Nel caso in cui si scelga di operare con ( che rendano massimo (g allora si debbono elaborare portate d’aria più elevate per produrre lo stesso lavoro.
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Questa soluzione comporta un maggior peso ed ingombro del motore se adottata in campo aeronautico. A questo punto si può dedurre che nel progetto di un propulsore per aeromobili (turbogetti convenzionali
) si scelgono valori di ( in modo tale da avere il massimo lavoro utile L; in tal caso, fissata la potenza utile, la portata di aria si riduce al minimo per cui l’ingombro ed il peso risultano minimi, riducendo la resistenza opposta all’avanzamento dell’aeromobile ed aumentando il rapporto potenza/peso.

Concludendo l’argomento, l’impianto a ciclo semplice offre rendimenti molto bassi.

L’adozione di una macchina di questo tipo è pertanto consigliabile soltanto quando intervengono particolari condizioni operative, per le quali lo svantaggio del basso rendimento sia compensato dalla semplicità della machina, dal basso rapporto peso potenza fornito, dal suo piccolo ingombro e dalla rapidità con cui essa va regime.

Osservazione

Nel caso ideale l’area del ciclo era equivalente al lavoro utile; una simile affermazione non è più vera nel caso reale. Il lavoro utile è dato infatti dalla differenze tra il calore introdotto e quello sottratto; ora nel ciclo reale il calore introdotto è dato dall’area B-2-3-C, mentre il calore sottratto dall’area A-1-4-D, per cui il lavoro utile L è equivalente all’area 1’-2-3-4’ meno le aree A-1-1’-B e C-4’-4-D.

Sommando e sottraendo le aree triangolari 1-2-1’ e 4’-3-4 si può dire che il lavoro è dato dall’area del ciclo meno i due trapezoidi A-1-2-B e C-3-4-D. Si noti come queste due ultime aree rappresentino il calore introdotto nel ciclo nel caso di fenomeni dissipativi, mentre le aree triangolari il recupero parziale
 del lavoro delle resistenze passive.
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Fig.13

Ciclo con rigenerazione (caso ideale).

L’introduzione della rigenerazione ha essenzialmente lo scopo di aumentare il rendimento del ciclo. Essa consiste (Fig.14), nel preriscaldare il fluido di lavoro (nel nostro caso aria), prima di inviarlo in camera di combustione, utilizzando come fonte di calore i gas di scarico. In tal caso viene recuperato una parte di calore, migliorando le prestazioni dell’impianto.

Si noti che per far avvenire la rigenerazione è necessario che la temperatura T4 (corrispondente alla fine espansione), sia maggiore della temperatura T2 di fine compressione. L’introduzione della rigenerazione ha molto contribuito alla diffusione degli impianti di turbina a gas, grazie ai notevoli aumenti di rendimento che essa comporta (rendimenti attorno a 0,25(0,26 in impianti semplici con rigenerazione).

A tal proposito della rigenerazione è necessario notare che mediante lo scambiatore di calore si trasferisce calore da un fluido a bassa pressione a un fluido a pressione più elevata, e questa pratica si può dire che rigenera il calore, poiché la capacità di un fluido di compiere lavoro dipende essenzialmente dalla sua possibilità di espandersi. In linea di principio si potrebbe pensare di riscaldare l’aria prima di inviarla nel compressore. Questa pratica non è però assolutamente conveniente, perché porta ad un elevato aumento del lavoro di compressione, che a parità di rapporto di compressione, dipende dalla temperatura iniziale dei gas da comprimere.

Si considera, in fig.14 il caso ideale a rigenerazione totale, cioè quello in cui tutto il calore che è possibile scambiare tra il fluido a bassa pressione ed il fluido ad alta pressione viene scambiato per cui  T4 = T2’  e  T4’ = T2  
.
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Fig.15

 Q0 = calore fornito dall’esterno senza la rigenerazione (lungo 2-3).

 Q1 = calore fornito dall’esterno nel caso di rigenerazione totale (lungo 2’-3).

Il rendimento del ciclo con rigenerazione dipende dal rapporto delle temperature estreme del ciclo T1 e T3 e dal rapporto di compressione (.

Dalla analisi del ciclo di Fig.15 si può rilevare che, a parità di T3, il rendimento diminuisce con l’aumentare di (. Infatti, fissati T1 e T3, aumentando ( risulta minore la capacità del fluido di scambiare calore poiché si abbassa la temperatura di fine espansione e si innalza quella di fine 

compressione.

Al contrario se, a parità di ( e fissato T1, si innalza la temperatura di ingresso in turbina T3 aumenta la capacità del fluido di scambiare calore in quanto aumenta la temperatura di fine espansione e rimane ferma la temperatura di fine compressione.
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Fig.16

Concludiamo affermando che il rendimento aumenta con il crescere della temperatura T3 (T1=costante) e diminuisce con l’aumentare di ( (per T4>T2).

Ciclo con inter-refrigerazione

Il lavoro di compressione diminuisce se la temperatura iniziale della compressione decresce; poiché negli impianti a gas si possono raggiungere rapporti di compressione anche elevati si è pensato di dividere la compressione in due (o più) stadi, in modo da poter effettuare delle refrigerazioni intermedie che permettessero di diminuire la temperatura del fluido da comprimere.

Lo schema dell’impianto ed il corrispondente ciclo ideale sono riportati in Fig.17.

In effetti pur diminuendo il lavoro di compressione
, non è detto che il rendimento del ciclo aumenti (anzi nel caso ideale si vede che esso senz’altro diminuisce). Infatti la quantità di calore da introdurre, a parità di T3, aumenta, passando da Q0=cp(T3-TA) al valore Q1=cp(T3-T2).

Con riferimento al ciclo semplice
 1’-2-3-4, a parità di quantità di calore Q1 introdotto, si nota che l’inter-refrigerazione (tratto 2’-1”) comporta una diminuzione del rendimento ideale poiché manca al lavoro utile l’apporto dell’area 1-2’-1”-1’.

Dalla definizione generale di rendimento:
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con: Q=Q1+Q2  ad anche  q=q1+q2
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per cui:
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dove (1 ed (2 sono i rendimenti rispettivamente del ciclo Bryton base e di quello di inter-refrigerazione.

Il rendimento complessivo di un ciclo con inter-refrigerazione risulta quindi la media ponderale del singoli cicli in cui si può idealmente pensare scomposto il funzionamento, attribuendo come peso a questa media i rispettivi calori forniti.

Si osservi che, per quanto riguarda il lavoro utile fornito dalla turbina a gas, se facciamo riferimento al ciclo base
 1-A-3-4 il lavoro utile raccolto è minore del ciclo con inter-refrigerazione 1-2’-1”-2-3-4 della quantità equivalente all’area  2’-1”-2-A.

Possiamo, quindi, concludere che, a parità di temperatura massima del ciclo (T3), la pratica della inter-refrigerazione permette di aumentare il lavoro estraibile dal propulsore; ma contemporaneamente comporta una diminuzione del rendimento (nel caso ideale) 
.


[image: image60.wmf] 
Fig.17

[image: image64.wmf].

÷

ø

ö

ç

è

æ

elaborata

 

aria

spinta

[image: image61.wmf]
La inter-refrigerazione, dal punto di vista pratico, viene realizzata, negli impianti fissi, attuando degli spillamenti di fluido dal compressore e facendo avvenire la refrigerazione, a pressione costante, in uno scambiatore di calore.

In campo aeronautico la compressione inter-refrigerata viene realizzata iniettando acqua e metanolo nel compressore. Tale miscela vaporizzando al contatto dell’aria calda sottrae calore refrigerandola.

L’iniezione di questa miscela viene usata quando nei giorni caldi si vuole ripristinare la potenza del motore o la spinta del reattore (che diminuisce col crescere della temperatura ambiente) oppure al decollo specialmente quando avviene in aeroporti in posizione altimetrica elevata.

Tale metodo per incrementare la spinta è di breve durata e viene fatto immettendo il liquido all’ingresso del compressore e utilizzando una miscela di acqua e metanolo nel rapporto 60:40.

L’aggiunta di metanolo apporta calore nel combustore, essendo un combustibile, e riduce il rischio di formazione di ghiaccio nel serbatoio di acqua.

Riepilogando, la inter-refrigerazione comporta i seguenti vantaggi:

1) permette di diminuire la temperatura finale di compressione, quindi di impiegare materiali meno pregiati;

2) aumenta il lavoro utile per diminuzione del lavoro di compressione a parità di lavoro svolto dalla turbina;

3) possibilità di ridurre il numero di elementi in serie del compressore;

ed i seguenti svantaggi:

1) maggior costo d’impianto;

2) necessità di miscela refrigerante;

3) in campo aeronautico incrementi della spinta per tempi molto brevi a causa dell’elevato consumo di liquido.

Ciclo con inter-riscaldamento 

Nel ciclo con riscaldamento intermedio, l’espansione viene arrestata ad un livello intermedio, i gas di combustione vengono fatti uscire dalla turbina ed inviati ad un secondo bruciatore in cui viene immesso combustibile. In tal modo è possibile aumentare la temperatura prima di far avvenire la seconda parte dell’espansione.

Si noti che nel secondo bruciatore non è necessario introdurre aria fresca, in quanto la combustione nel primo bruciatore si fa avvenire con grande eccesso d’aria (rapporto aria-combustibile para a 50(70 o anche maggiore), in modo da mantenere la temperatura di ingresso in turbina entro limiti ragionevoli.

Dal punto di vista del rendimento non sempre la pratica del riscaldamento intermedio è utile (anzi, come nella inter-refrigerazione, si può vedere che nel caso ideale essa abbassa il rendimento)
; tuttavia c’è da osservare che questo modo di procedere aumenta il lavoro estraibile. Nei sistemi usati per la propulsione aerea, il riscaldamento intermedio (postcombustione), è uno dei metodi utilizzati per aumentare la spinta in certe condizioni (ad esempio al decollo).

Lo schema dell’impianto ed il corrispondente ciclo ideale sono indicati in Fig.18 e 19.

Analizzando il ciclo di Fig.19 si può notare che nel secondo riscaldamento a pressione costante (dal punto 4 al punto 5), la temperatura T5 non supera la T3, ma non necessariamente è uguale a T3 (impianti fissi).

In campo aeronautico la temperatura T5 può essere molto più alta di T3, non essendovi più limitazioni imposte dagli organi mobili (palette) della seconda turbina, per cui la T5 può raggiungere anche i 1700(1800°C.

Il salto entalpico (I5-I6), a disposizione dell’ugello di scarico dell’aeromobile, aumenta dunque considerevolmente e con esso la velocità del getto e la spinta (sull’argomento ritorneremo in seguito).

Continuando l’analisi di Fig.19 , si osservi che se facciamo riferimento al ciclo base 1-2-3-A il lavoro utile raccolto è minore nei confronti del ciclo con inter riscaldamento 1-2-3-4-5-6 della quantità equivalente all’area A-4-5-6; ma contemporaneamente aumenta anche la quantità di calore che deve essere somministrata, passando dal valore Q0=cp(T3-T2) al valore Q1=Q0+cp(T5-T4) e precisamente è aumentata di una quantità equivalente all’area S3-4-5-S5.

Il rapporto fra le aree A-4-5-6  e  S3 -4-5-S5  dà il rendimento del ciclo aggiuntivo.

Il rendimento del ciclo aggiuntivo (nel caso ideale) è sempre inferiore a quello del ciclo base 1-2-3-A , poiché si evolve con un rapporto di compressione (‘ =p’2/p1 minore del rapporto (=p2/p1 che viene realizzato nel ciclo base.

Riepilogando, possiamo quindi concludere che la pratica del riscaldamento ripetuto permette di aumentare il lavoro estraibile dal propulsore. Contemporaneamente comporta una diminuzione del rendimento
 nel caso ideale, ma non sempre nel caso reale, e una complicazione dell’impianto per la introduzione di un secondo combustore e di un’altra turbina.
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� Non è lecito, in genere, confondere la pressione totale con la pressione statica. Infatti in condizioni reali vi possono essere delle perdite nei condotti di imbocco del compressore, e tali perdite fanno diminuire la pressione totale facendo passare il punto iniziale del ciclo dalle condizioni ideali 1 alle condizioni reali 1’. Nel punto 1’ la pressione totale è quindi minore della pressione statica nel punto 1.


�  Nei turbogetti convenzionali il valore di  (  è , in genere, prossimo a quel valore che rende il lavoro massimo. La scelta del rapporto di compressione, comunque, non è facile per il progettista e deriva, spesso, dalla necessità di ottenere dei buoni rendimenti accoppiati a valori ragionevoli della spinta specifica


�EMBED Equation.3���


�  La spesa di calore è diminuita per il recupero parziale delle resistenze passive, ma contemporaneamente è aumentata per le perdite nel combustore.


�  Nel caso reale non tutto il salto termico (T4-T4’) teorico può essere scambiato. Si definisce grado di refrigerazione R il rapporto tra il calore scambiato e quello scambiabile.


�  La differenza di entalpia del tratto A-1 (IA-I1) è maggiore della somma dei tratti  2’-1  e  2-1” (I2’-I1)+(I2-I1”) in quanto le isobare divergono.


�  Il rendimento dei cicli semplici  1-A-3-4  e  1’ -2-3-4  sono uguali poiché il rendimento ideale dipende solo da (.


�  Le condizioni di ingresso nel compressore sono quelle relative al punto 1, per cui il ciclo base di riferimento è 1-A-3-4.


�  Questa conclusione è valida soltanto nel caso ideale. In un ciclo reale è necessario uno studio approfondito per valutare se il lavoro risparmiato ed il calore che si spende in più siano tali da migliorare o diminuire il rendimento del ciclo semplice reale. Questo studio porta alla conclusione che la refrigerazione intermedia è sempre utile al di sopra di un certo rapporto di compressione.  Rapporto di compressione tanto più alto quanto maggiore è T3.


�  Questa conclusione (come si è già visto per la inter refrigerazione) è valida soltanto nel caso ideale. Infatti nel caso reale può anche accadere che il rendimento del ciclo migliori e cioè il rendimento del ciclo aggiuntivo può essere maggiore di quello del ciclo base. Inoltre si fa notare (fig.19) che la  T6  si porta ad un valore più alto della T2, per cui la pratica della rigenerazione assume un vantaggio, essendo il salto termico  T6 - T2 > TA - T2 .


�  Il rendimento del ciclo con inter riscaldamento è la media ponderata fra il ciclo base ed il ciclo aggiuntivo (come per la inter refrigerazione).
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