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CAPITOLO 11°

CICLI DI CONVERSIONE A VAPOR D’ACQUA
Introduzione

L’acqua (e il suo vapore) rappresenta un fluido di lavoro di grande interesse per le trasformazioni energetiche. Essa è dotata di una serie di proprietà che la rendono straordinariamente utile nel settore termotecnico. Un uso corrente dell’acqua è quello di vettore del calore e di mezzo di scambio termico: i coefficienti di scambio estremamente elevati che essa consente, sia allo stato liquido sia a seguito di un cambiamento di fase, garantiscono scambiatori di calore compatti ed economici, mentre gli elevati calori specifici e latenti ne fanno il fluido preferito per il trasporto e l’immagazzinamento del calore.

Per temperature inferiori a quella del punto critico (374,2°C) risulta tecnicamente agevole realizzare trasformazioni isoterme in quanto una cessione o un assorbimento di calore a pressione costante produce naturalmente una isoterma. Fissati dei limite per le temperature minime e massime di un ciclo termodinamico, le isoterme rappresentano le trasformazioni ottime di assorbimento e di cessione del calore. Il cambiamento di fase, inoltre, costituisce uno strumento di grande efficacia per il controllo dei volumi specifici che risultano grandi in fase vapore e piccoli in fase liquida. Data la proporzionalità fra volumi specifici e lavori, ciò consente di ottenere lavori di espansione elevati (in fase vapore) e lavori di compressione modesti (in fase liquida). Il lavoro utile, differenza fra i due, non sarà messo in pericolo da eventuali inefficienze delle macchine perché anche decurtando il lavoro di espansione ed aumentando quello di compressione il primo risulterà, in ogni ragionevole caso, superiore al secondo. Differenze limitate fra i lavori, come nel caso delle turbine a gas, non garantiscono questo stesso risultato. Da ultimo osserveremo che la vaporizzazione costituisce un efficace strumento di conversione del calore in lavoro in quanto il prodotto della pressione per l’incremento di volume rappresenta una diretta trasformazione in lavoro di una parte del calore di vaporizzazione (ad es. 5(6%).

Il ciclo Rankine semplice

La più semplice organizzazione di componenti che realizza un ciclo di conversione del calore in lavoro è rappresentata in Fig. 24(a). Il fluido di lavoro, pressurizzato dalla pompa fra 1 e 2, viene preriscaldato, vaporizzato e surriscaldato (punti 3 – 4 – 5), quindi espanso e condensato (punti 6 – 1), chiudendo in tal modo il ciclo. L’andamento delle trasformazioni nei piani T – s, p – v, h – s è rappresentato nelle Figure 24(b), (c) e (d). Il surriscaldamento potrebbe eventualmente mancare: in tal caso il ciclo è detto saturo. 

Il lavoro utile è la differenza fra il lavoro di espansione e quello della pompa. Il consumo di calore è dato dalla differenza di entalpia fra 5 e 2. L’entalpia in 2 si ottiene sommando a quella in 1 il lavoro effettivo di compressione della pompa:
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La conoscenza dell’entalpia e della pressione consente, a mezzo di opportune tavole, la determinazione della temperatura. In alternativa e in via approssimata l’aumento di temperatura dovuto alla compressione può essere ottenuto trascurando la comprimibilità del mezzo (nessun riscaldamento nel caso isoentropico) e valutando il riscaldamento causato dalle resistenze passive sulla base della formula:
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Per calcolare il lavoro ideale di espansione si può ricorrere al diagramma di Mollier (h – s) tracciando l’isoentropica per 5. Oppure, disponendo di tavole, si individua lo stato 6 a mezzo del suo titolo:
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Si calcolano quindi le altre grandezze significative.

Ad esempio, per l’entalpia si ha:
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che permette di valutare il salto isoentropico in turbina. Il punto effettivo di fine espansione 6* si ottiene dalla definizione di rendimento adiabatico della turbina:


[image: image5.wmf]6

5

*

6

5

t

h

h

h

h

-

-

=

h


Al fine di giudicare la qualità termodinamica del ciclo lo si divide in tre sotto-cicli a mezzo di due coppie di isoentropiche, percorse nei due versi, tracciate per 3 e per 4 (Fig, 24(b)). 

Il ciclo di vaporizzazione così individuato nella zona centrale del diagramma è un ciclo di Carnot. Il ciclo di preriscaldamento del liquido 1 – 2 – 3 – 3’ può essere analizzato dividendolo, sempre a mezzo di coppie di isoentropiche, in infiniti cicli elementari, assimilabili a cicli di Carnot in quanto ricevono e cedono calore a temperatura costante e sono limitati da isoentropiche. Tali cicli sono caratterizzati da differenze fra la temperatura massima e minima sempre minori di T3 – T1 e conseguentemente da rendimenti inferiori a quello del ciclo centrale di vaporizzazione. Con un ragionamento analogo si dimostra che il ciclo di surriscaldamento 4’ – 4 – 5 – 6 ha invece un rendimento maggiore. L’aumento della temperatura di evaporazione o la diminuzione di quella di condensazione, aumentando il rapporto delle temperature estreme, migliorano il rendimento del ciclo centrale e, in via indiretta, anche quelli dei due cicli laterali.

La condensazione

Storicamente i primi cicli a vapore non prevedevano la condensazione in quanto al termine dell’espansione alla pressione ambiente il vapore veniva scaricato direttamente nell’atmosfera. Dal punto di vista termodinamico ciò equivaleva, approssimativamente, ad una condensazione a 100°C. Si è visto nel precedente paragrafo che è vantaggioso condensare ad una temperatura quanto più bassa possibile, compatibilmente con la disponibilità di un agente refrigerante di temperatura e capacità termica adeguate. Usualmente si impiega allo scopo acqua di fiume (o canale, o lago) o acqua di mare. Supponiamo di disporre di una portata d’acqua grande a piacere alla temperatura di entrata nel condensatore te (Fig. 25); a seguito dello scambio termico essa si riscalderà fino a tu. L’incremento di temperatura si ottiene da un bilancio energetico che eguaglia la potenza termica scaricata dal condensatore a quella ricevuta dall’acqua:
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La portata d’acqua per unità di potenza determina univocamente il riscaldamento. 

Tale portata viene ottimizzata sulla base delle seguenti considerazioni. La diminuzione di tu, a pari capacità di scambio termico del condensatore, provoca la diminuzione di tc con un aumento di rendimento del ciclo. D’altro canto l’utilizzo di grandi portate d’acqua ha un costo in termini di investimenti (opere di presa, canalizzazioni…) e in termini di consumo di energia per il pompaggio (potenza della pompa proporzionale alla portata). Si intuisce pertanto che esiste una portata che minimizza il costo del kilowattora. Orientativamente a tale portata di ottimo corrisponde un riscaldamento dell’acqua di 5 – 8°C. Stabilite le temperature di ingresso – uscita del mezzo refrigerante, la temperatura di condensazione dipende dalle caratteristiche del condensatore (coefficiente totale di scambio termico, superficie) sulla base della relazione:
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in cui la differenza media logaritmica di temperatura, che rappresenta la forza motrice dello scambio termico, si ottiene dalle due differenze di temperatura d’estremità:
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Fissato il coefficiente totale di scambio, la superficie del condensatore determina la differenza media logaritmica di temperatura e, attraverso di essa la differenza minima t2. 

Anche la superficie viene ottimizzata con l’obiettivo di rendere minimo il costo del kilowattora. L’aumento di S infatti riduce la temperatura di condensazione migliorando il rendimento del ciclo ma comporta un aumento dei costi di investimento: va pertanto ricercato il compromesso migliore.

In definitiva, fissata la portata d’acqua e le superfici del condensatore si determina tc a mezzo della relazione:
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Il valore ottimizzato di t2 è di circa 5°C. Nel clima italiano una temperatura media annuale di condensazione di 32°C è considerata un riferimento realistico; ad essa corrisponde una pressione di saturazione di 0.05 bar. 

Considerate le grandi potenze termiche spesso in gioco, il riscaldamento dei flussi d’acqua usati per il raffreddamento dei condensatori può risultare eccessivo: in questo caso si parla di inquinamento termico. Molti fiumi europei sono afflitti da questo tipo di problema.


Le portate necessarie per il raffreddamento diretto dei condensatori sono di solito notevolissime (ad es. 20 – 30 m3/s per una centrale di 600 MW). Qualora non siano disponibili, e questo accade ad esempio nei climi aridi, bisogna ricorrere a soluzioni alternative. La prima possibilità è rappresentata dalle torri evaporative. Esse sono di solito costituite da grandi involucri iperbolici a sviluppo verticale aperti alle due estremità e dotati nella parte inferiore, per uno spessore limitato, di un riempimento permeabile. L’acqua calda in uscita dai condensatori viene spruzzata dall’alto sul riempimento creando una grande superficie di contatto con l’aria per lo scambio di massa e di calore. La colonna d’aria satura di umidità e calda (e quindi leggera per entrambe le ragioni) che emerge dal riempimento si muove verso l’alto grazie all’effetto camino dell’involucro richiamando altra aria, relativamente secca, dall’esterno attraverso le aperture in corrispondenza del fondo della torre. La cessione del calore latente di vaporizzazione per la saturazione dell’aria raffredda l’acqua che, raccolta sul fondo, viene inviata nuovamente ai condensatori. I consumi d’acqua sono limitati, ma non trascurabili (circa 2 kg per KWh elettrico). In mancanza di una adeguata disponibilità naturale l’opzione ulteriore è rappresentata dallo scambio diretto di calore con l’atmosfera a mezzo di apparecchiature denominate “torri a secco”. Esse sono costituite da scambiatori di calore a superficie estesa lato aria con una superficie primaria tubolare all’interno della quale fluisce o direttamente il vapore da condensare o, nello schema indiretto, un flusso d’acqua destinato al raffreddamento dei condensatori.

La modestissima capacità termica dell’aria comporta l’impiego di portate ingentissime mentre i piccoli coefficienti di scambio esterni richiedono l’uso di superfici amplissime. Le problematiche dello scambio termico sono analoghe a quelle che si hanno nei radiatori d’automobile.


Mentre le torri evaporative producono un aumento limitato del costo dell’energia generata (maggiori investimenti, aumento sia pure contenuto della temperatura di condensazione), le torri a secco comportano oneri aggiuntivi sensibili dovuti, oltre che agli investimenti supplementari, all’innalzamento non trascurabile della temperatura di condensazione e al consumo di energia per i ventilatori che garantiscono il flusso dell’aria attraverso lo scambiatore di calore.

Il surriscaldamento e il risurriscaldamento

Quasi tutti i cicli a vapore prevedono il surriscaldamento la cui principale funzione è di aumentare il titolo di fine espansione. Un contenuto eccessivo di liquido infatti provoca l’erosione delle palettature della turbina. Titoli di 0.92 – 0.95 sono considerati al limite dell’accettabilità. Un secondo motivo che consiglia l’uso del surriscaldamento è l’aumento del rendimento interno degli stadi di turbina al crescere del titolo; sulla base di una regola empirica il rendimento di uno stadio che lavora con vapore umido è pari a quello che esso avrebbe nella regione surriscaldata moltiplicato per il titolo. Vi è infine una terza influenza favorevole del surriscaldamento: il miglioramento termodinamico del ciclo dovuto all’introduzione aggiuntiva di calore ad alta temperatura.

Storicamente, dopo la prima metà del secolo scorso, le pressioni massime dei cicli hanno mostrato una decisa tendenza alla crescita, motivata dal progresso tecnologico e dagli aumenti di rendimento che diventavano in tal modo possibili. A pressioni di 120 – 180 bar e per temperature di inizio espansione di 540 – 600°C il surriscaldamento non garantisce un titolo sufficiente a fine espansione. In linea di principio l’uso di temperature più elevate (700 – 750°C) potrebbe ricondurre il titolo ad un valore accettabile ma tali temperature comporterebbero l’impiego di materiali sofisticati soprattutto per il generatore di vapore dove le quantità di metallo utilizzate sono ingenti. Per motivi economici più che tecnici si è pertanto rinunciato ad ulteriori aumenti della temperatura massima. In alternativa è prassi corrente realizzare un secondo surriscaldamento dopo un primo tratto di espansione in turbina (Fig. 25(b)). L’intera portata di vapore viene estratta a valle di un gruppo di stadi di alta pressione e inviata al risurriscaldatore del generatore di vapore da cui ritorna alla sala macchine alla temperatura massima. I benefici del risurriscaldamento sono del tutto analoghi a quelli del semplice surriscaldamento.

Il doppio trasferimento del vapore dalla turbina alla caldaia e viceversa e la complessità aggiuntiva richiesta per turbina e caldaia nel caso del ciclo a risurriscaldamento rendono questa pratica relativamente costosa; tuttavia l’aumento di costo è ampiamente compensato dalle migliori prestazioni del ciclo.

In qualche caso allo schema impiantistico standard se ne sostituisce uno variato che prevede il surriscaldamento indiretto del vapore espanso a mezzo di vapore vivo prodotto dalla caldaia; naturalmente, date le differenze di temperatura necessarie per consentire lo scambio termico, la temperatura di risurriscaldamento sarà, in questo caso, alquanto inferiore a quella del vapore vivo.

La rigenerazione dal punto di vista del 1° principio

Come si è visto in precedenza, il preriscaldamento del liquido a valle del condensatore comporta una perdita termodinamica in quanto il calore esterno viene di fatto usato a temperature molto inferiori a quelle che il suo potenziale consentirebbe. Evitando di usare calore esterno, quanto meno per la prima fase del preriscaldamento, si elimina questo tipo di perdita.

In linea di principio si potrebbe ovviare agli aspetti negativi dell’uso del calore primario per il preriscaldamento del liquido freddo con la condensazione parziale del vapore fino ad un titolo opportuno e la compressione isoentropica della miscela in modo da pervenire alla sua totale conversione in liquido (Fig. 26(a)). Si otterrebbe così un ciclo di Carnot. Non esistono però macchine adeguate a realizzare la trasformazione proposta. Il alternativa si potrebbe effettuare una espansione a entropia decrescente con la cessione reversibile del calore necessario al preriscaldamento (Fig. 26(b)). Anche in questo caso si otterrebbe una prestazione pari a quella del ciclo di Carnot. Mancano ancora una volta, in concreto, macchine di caratteristiche idonee. E’ però possibile realizzare qualcosa di termodinamicamente analogo “spillando” (cioè prelevando) un’opportuna quantità  di vapore in un punto intermedio dell’espansione, condensandola quindi completamente in modo da utilizzare il calore liberato per il preriscaldamento, come illustrato in Fig. 26(c). In tal modo si evita il consumo di calore esterno che viene sostituito dal trasferimento interno del calore di condensazione della frazione spillata che altrimenti, ad espansione completata, sarebbe stato disperso nell’acqua di raffreddamento. 

Se in figura è rappresentato un solo spillamento è teoricamente possibile realizzarne addirittura un numero infinito rendendo reversibile la rigenerazione, ottenendo cioè lo stesso risultato di Fig. 26(b) (lo spillamento e la condensazione di una massa infinitesima riduce l’entropia totale del fluido in maniera analoga a quanto illustrato in figura nelle ipotesi di espansione con sottrazione di calore). Un esame superficiale degli effetti della rigenerazione non consente di giudicarne l’utilità: accanto all’effetto positivo – la riduzione del consumo di calore – ne è presente uno negativo – la diminuzione del lavoro totale di espansione dovuto alla sottrazione della frazione spillata. Non è immediatamente evidente quale dei due effetti prevalga. 

Per dimostrare i vantaggi della rigenerazione si può ragionare nel seguente modo. Si scriva il rendimento del ciclo semplice in funzione dei calori scambiati:
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analogamente, per il ciclo rigenerativo:
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in cui Q2R è minore di Q2 perché al condensatore non arriva più la frazione spillata e Q1R è minore di Q1 in quanto la cessione di calore dall’esterno comincia in 5 invece che in 1. Potremo allora scrivere:
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 (106)
Il risparmio di calore Q1 eguaglia il calore rigenerato:
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mentre la riduzione del calore di scarto eguaglia il calore di condensazione della frazione spillata:
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L’esame delle due ultime relazioni porta a concludere che sia Q1 che Q2 rappresentano il calore di condensazione della frazione , sia pure valutato a due temperature diverse e con due titoli diversi del vapore. Con buona approssimazione i due calori sono uguali in quanto la diminuzione del calore di condensazione al crescere della temperatura da t1 a t5 è in larga misura compensato dall’opposta influenza del titolo (in 5 maggiore che in 1). Se adesso nella (106) si suppongono uguali le due variazioni di calore, essendo Q2 minore di Q1, percentualmente la riduzione di Q2 risulta maggiore e il rendimento migliora.

L’analisi entropica delle perdite e la rigenerazione dal punto di vista del 2° principio

Si è già visto che le trasformazioni reversibili sono perfette e che quindi le perdite sono direttamente connesse alle irreversibilità. Quantitativamente l’irreversibilità è misurata dalla produzione di entropia (=aumento di entropia dell’universo) ad essa collegata. L’esempio seguente servirà a stabilire un nesso fra perdite di lavoro e produzione di entropia. Con riferimento alla Fig. 27 si consideri una macchina operante secondo un ciclo di Carnot fra la sorgente S1 a T1 e la sorgente S2 a T2. Si introduca adesso una tipica irreversibilità di scambio termico che riduca, a mezzo di un conduttore, il livello termico a cui è disponibile il calore da T1 a T1’ < T1. Il calore così degradato viene quindi utilizzato in un ciclo di Carnot il cui rendimento sarà minore di quello del precedente. La differenza fra i due rendimenti vale:
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che può essere riscritta così:
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Il termine tra parentesi rappresenta la produzione di entropia causata dall’irreversibilità introdotta nel secondo caso  (aumento di entropia della sorgente a T1’ meno la diminuzione di entropia della sorgente a T1). Pertanto la perdita di rendimento può essere scritta:
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 (107)
e, moltiplicando per Q1:
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Le (107) e (108), ottenute in un caso esemplificativo, sono in realtà generalizzabili e costituiscono lo strumento operativo dell’analisi entropica delle perdite. 

Supponendo la presenza di numerose irreversibilità il rendimento di qualunque ciclo, con riferimento a quello ideale, può essere così espresso:
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Le formule sopra riportate meritano alcune considerazioni:

1) attraverso l’analisi entropica perdite di natura diversa (scambio termico, attriti, reazioni chimiche…)vengono rese omogenee e possono essere paragonate;

2) per valutare la produzione complessiva di entropia (aumento di entropia dell’universo a seguito di uno o più processi irreversibili) è indispensabile precisare in maniera esauriente l’ambiente con cui il sistema interagisce. Ad esempio il preriscaldamento del liquido di cui si è detto può essere reversibile o irreversibile a seconda delle caratteristiche della sorgente esterna (una sorgente di calore sensibile, come acqua geotermica, a temperatura variabile potrebbe rendere reversibile lo scambio termico);

3) se nei processi di trasmissione del calore la produzione di entropia si calcola sempre come differenza fra l’aumento di entropia del fluido freddo e la diminuzione di entropia del fluido caldo, nelle trasformazioni adiabatiche (espansione in turbina, laminazione in una valvola) la produzione di entropia coincide con l’aumento di entropia del fluido oggetto della trasformazione;

4) la perdita entropica è intrinsecamente diversa dalla dissipazione LW. Supponiamo che una quantità LW di energia meccanica sia degradata ad energia interna alla temperatura T. Si è visto che ciò equivale, dal punto di vista del fluido, ad una introduzione di calore. La corrispondente perdita entropica con riferimento alla (107) vale pertanto: 
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e può essere nettamente inferiore a LW se T è elevata. La ragione di ciò sta nel fatto che il calore alla temperatura T ha un suo potenziale di produzione di energia meccanica quantificabile attraverso il rendimento di un ciclo di Carnot fra T e T2. Tale potenziale si sottrae alla dissipazione. Soltanto alla temperatura T = T2 il potenziale si annulla e la perdita entropica coincide con LW.

5) da quanto si è visto si può concludere che l’analisi entropica denuncia le perdite definitive e irrecuperabili laddove perdite di altra natura possono essere parzialmente recuperate.

A questo punto è possibile chiarire l’effetto positivo delle rigenerazione. Con riferimento al ciclo di Fig. 26(c), supponendo che la sorgente calda (isoterma) si trovi alla temperatura T3, il preriscaldamento del liquido da 1 a 5 nel ciclo semplice avviene sotto grandi differenze di temperatura (mediamente TC – TA). Lo spillamento di , nel ciclo rigenerativo, mette a disposizione una nuova sorgente a temperatura T5 che comporta differenze medie di temperatura ridotte nei confronti del liquido (TB – TA). In altre parole la rigenerazione riduce l’irreversibilità del preriscaldamento del liquido da 1 a 5 e produce quindi un aumento di rendimento.


In un ciclo saturo con infiniti spillamenti è possibile rendere reversibile il preriscaldamento, cancellando completamente i suoi effetti negativi sul ciclo. In tal caso, considerando due sorgenti isoterme rispettivamente alla temperatura minima e massima, il ciclo risulta reversibile sia internamente sia nei confronti del mondo esterno e il suo rendimento risulta uguale a quello del ciclo di Carnot.

Si è chiarito come sia indispensabile, per l’analisi entropica, precisare la natura delle sorgenti esterne. L’effettiva sorgente di calore nelle centrali termoelettriche è costituita da gas combusti ad alta temperatura (dell’ordine di 2000°C). Tuttavia in molti casi si preferisce sostituire tale sorgente con un’altra virtuale, isoterma alla temperatura massima del ciclo (ad es. 550°C, vedi Sv in Fig. 25). Il senso di questa operazione è quello di separare i problemi termodinamici da quelli tecnologici.

Con la sorgente effettiva (gas combusti) in luogo di quella virtuale, il rendimento limite, ottenuto con uno sfruttamento reversibile del calore, sarebbe certamente più elevato ma il suo conseguimento prevederebbe necessariamente il riscaldamento del vapore sino a temperature inammissibili (temperature di fumi e vapore coincidenti per uno scambio termico reversibile fra i due). In altre parole l’elevato rendimento sarebbe contemporaneamente frutto della reversibilità dei processi e della capacità tecnologica (attualmente assente) di gestire temperature elevatissime del vapore. Nel caso della sorgente isoterma Sv il rendimento limite è ovviamente minore, ma esso può essere ottenuto a temperature moderate con l’affinamento della termodinamica, senza che sia necessario supporre alcun avanzamento tecnologico. Tale rendimento limite pertanto rappresenta un riferimento realistico per un quadro tecnologico immutato.

La rigenerazione nelle centrali termoelettriche

L’acqua che costituisce il fluido di lavoro delle centrali deve essere non soltanto demineralizzata, ma anche degasata. Alle alte temperature, infatti, l’ossigeno atmosferico disciolto in essa risulta corrosivo per i materiali ferrosi. Il degasaggio si realizza in un apparecchio, il degasatore, costituito da uno scambiatore di calore a miscela in cui il liquido, conformato in lamine in caduta libera, espone alla fase gassosa ampie superfici per lo scambio di calore e di massa. Il gas disciolto, in prima approssimazione, obbedisce anche all’interno del liquido alla legge dei gas perfetti e, in assenza d’aria atmosferica, si dilata (fuoriuscendo dal liquido) tendendo ad assumere un volume specifico corrispondente alla pressione parziale residua dell’aria nello scambiatore. Tale pressione viene mantenuta bassa allontanando l’aria che via via si separa. Se, in linea di principio, il degasaggio è possibile a qualunque temperatura, l’esperienza insegna che esso è più efficace a 100(150°C. 

Il degasatore costituisce anche un rigeneratore: in alcuni casi l’unico previsto nell’impianto. Solitamente nelle centrali termoelettriche i rigeneratori sono numerosi (da 4 a 8) in quanto la suddivisione del salto termico del liquido limita le differenze di temperatura e rende meno irreversibile il processo. Gli scambiatori a superficie sono più diffusi di quelli a miscela dal momento che ciascuno di questi ultimi deve essere servito da una pompa che fornisce l’acqua alla pressione di equilibrio che regna all’interno dello scambiatore. Nei rigeneratori a superficie, invece, è sufficiente pressurizzare il liquido con un'unica pompa fino alla pressione massima ed alimentare in tal modo l’intera serie dei rigeneratori.

Gli spillamenti di vapore saturo garantiscono il massimo di efficienza (reversibilità) ai rigeneratori. Se, per gli scambiatori a più alta temperatura è necessario ricorrere a vapore surriscaldato, è opportuno che il livello di surriscaldamento sia il minimo possibile. Esso infatti costituisce una causa di irreversibilità (maggiori differenze di temperatura nello scambio termico).

La Fig. 28(a) rappresenta un possibile schema di impianto per l’inserimento dei rigeneratori in una centrale. E’ prassi usuale alimentare l’ultimo rigeneratore (il più caldo) con il vapore estratto dalla turbina per il risurriscaldamento. La gestione delle condense può essere variamente articolata sulla base della regola che il loro potenziale termico deve essere sfruttato al meglio (vanno cioè evitati i mescolamenti di flussi a temperature molto diverse). Più alta è la pressione del ciclo, maggiore è l’importanza del preriscaldamento del liquido e, quindi, della rigenerazione. Il beneficio termodinamico dovuto all’aumento del numero dei rigeneratori decresce rapidamente per numeri superiori a 5(6. Questa circostanza è illustrata nella Fig. 28(b) che riporta la riduzione percentuale del consumo specifico di calore (=calore speso per produrre un KWh) in funzione del numero di rigeneratori. Si ottengono risparmi di calore (e guadagni di rendimento) fino al 15(16%.

Prestazioni delle moderne centrali

Tutti i cicli finora esaminati prevedono una vaporizzazione isoterma del liquido preriscaldato. Con il progredire della tecnologia è diventato possibile realizzare cicli con pressioni superiori a quella critica (221.3 bar) nei quali la vaporizzazione isoterma è sostituita da una transizione a temperatura continuamente crescente dallo stato liquido allo stato di vapore. In concomitanza con il ciclo ipercritico a pressioni di 250(300 bar è divenuto tecnicamente ed economicamente proponibile il doppio risurriscaldamento. Le centrali che lo prevedono, tuttavia, rimangono una minoranza. Le prestazioni che si possono ottenere da cicli così fatti al variare della pressione e temperatura massima sono illustrate nella Fig. 29 che riporta anche la configurazione qualitativa del ciclo ipercritico. Le curve tratteggiate interpolano i rendimenti di centrali in effettivo esercizio. I rendimenti massimi ottenibili per temperature inferiori a 600°C si situano intorno al 47(48% cui corrispondono rendimenti di centrale del 42(43% (rendimento del generatore di vapore di circa 0.9). Se in un certo numero di casi sono state utilizzate temperature di 650°C, in generale si preferisce non spingersi al di là di 540(560°C in quanto, così facendo, si minimizza l’impiego di acciai altamente legati che non solo sono notevolmente costosi ma sono anche di impiego non agevole. D’altro canto i benefici legati all’aumento della temperatura sono relativamente modesti in quanto il baricentro del ciclo è determinato piuttosto dalla forma della curva limite che dall’ulteriore estensione del surriscaldamento verso le alte temperature.

Bilanci di 1° e di 2° principio

Dal punto di vista del primo principio le perdite sono assimilabili a dispersioni di calore verso l’esterno. La sede principale di dispersione è il condensatore, seguito dal camino della caldaia con perdite approssimative del 46 e del 10% dell’energia in ingresso con il combustibile (Fig. 30(a)).

Più complessa è la situazione dal punto di vista del secondo principio. Innanzi tutto sarà opportuno fare riferimento ad un “input” di 100 unità di exergia (cioè ad una quantità di energia del combustibile equivalente a 100 unità di energia meccanica). Il primo fenomeno dissipativo è rappresentato dalla combustione che costituisce un processo pesantemente irreversibile, con una massiccia produzione di entropia. Infatti si ha un fortissimo riscaldamento dei fumi cui corrisponde un aumento di entropia non compensato da alcuna diminuzione in altre parti del sistema. Volendo quantificare la perdita corrispondente si può ragionare come segue. Prima della combustione sono disponibili 100 unità di exergia che corrispondono, con ottima approssimazione, a cento unità di potere calorifico. A combustione avvenuta sono ancora disponibili 100 unità di energia, ma nella forma di calore sensibile dei fumi ad una temperatura compresa fra gli originari 2000°C e quella ambiente. Per ricercare l’equivalente in energia meccanica (=exergia) di tale calore si può immaginare di utilizzarlo in una serie di infiniti cicli di Carnot fra la generica temperatura dei fumi e quella ambiente. Date le temperature in gioco il rendimento medio di tali cicli è dell’ordine del 76(78%. Il complemento a uno rappresenta la perdita entropica, o exergetica, che risulta pari a 22(24 unità (Fig. 30(b)) ed è la più elevata fra quelle di tutti i processi irreversibili. La seconda perdita in ordine di importanza è rappresentata dallo scambio termico fra fumi e vapore ed ha peso analogo a quella di combustione (ad es. 22 unità). Essa è dovuta alle notevolissime differenze di temperatura fra fumi caldi e acqua/vapore.

Le altre perdite sono nettamente minori. Di una certa importanza è quella dovuta alle dissipazioni fluidodinamiche in turbina (ad es. 7 unità). La perdita per scambio termico fra i fumi caldi rilasciati al camino e l’atmosfera è notevolmente minore di quella denunciata dal bilancio di 1° principio (ad es. 2 unità in luogo di 10). Ciò si giustifica col fatto che anche se la quantità di calore emessa al camino è relativamente elevata, la sua exergia è piccola data la modesta temperatura. Altre perdite, ma nettamente inferiori, sono rappresentate da quelle meccaniche ed elettriche e dallo scambio termico ai rigeneratori e al condensatore. L’exergia utile residua è di circa 42 unità (42% di rendimento) ed è praticamente uguale a quella del bilancio di 1° principio grazie alla circostanza che potere calorifico dei combustibili ed exergia sono praticamente coincidenti.

Sistemi cogenerativi

Il concetto di cogenerazione negli impianti a vapore prevede la condensazione di vapore spillato o scaricato da una turbina a temperature relativamente elevate (100(150°C) per la produzione di calore. Si rinuncia in tal modo al lavoro che si potrebbe ottenere completando l’espansione fino ad una bassa temperatura di saturazione (ad es. 30°C) in vista dell’acquisizione di una quantità di calore di valore nettamente superiore a quello del lavoro perduto. Sono possibili due schemi principali che fanno riferimento alla cogenerazione messa in atto da un produttore di energia elettrica ed a quella messa in atto, in ambito industriale, da un imprenditore che necessiti di calore tecnologico. Nel primo caso il produttore di energia elettrica accetterà di fornire vapore alla temperatura di saturazione richiesta dall’utenza termica prelevandolo dalla turbina a mezzo di un opportuno spillamento. I vantaggi energetici dell’operazione sono evidenziati dalla circostanza che il calore ceduto all’utenza è nettamente maggiore di quello che è necessario spendere per ripianare, in un’altra centrale, la perdita di energia elettrica che la cogenerazione comporta. Una ragionevole ipotesi di tariffazione del calore prevede che ad esso sia attribuito il valore (e il costo) dell’energia elettrica non prodotta.

Diverso è il caso dell’imprenditore che necessita di calore a moderata temperatura per il proprio processo produttivo e che vede allora la cogenerazione come un’opportunità di autoproduzione di energia elettrica in sostituzione dell’acquisto presso la compagnia fornitrice. L’alternativa alla cogenerazione è costituita dalla produzione diretta di calore a mezzo di una caldaia. Anche se il parametro discriminante per la scelta sarà di natura economica, gli aspetti energetici della questione sono significativi dato che i costi per il combustibile sono di solito preponderanti. 

I vantaggi energetici possono essere quantificati nel seguente modo. La produzione diretta di calore, presa come riferimento, comporta una spesa di energia chimica del combustibile PQ1 data da:
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in cui il primo termine a secondo membro rappresenta la potenza termica richiesta e il secondo la potenza dispersa (principalmente dovuta all’emissione di fumi caldi al camino).

Il bilancio energetico del sistema cogenerativo sarà invece:
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in cui si è tenuto conto dell’energia elettrica prodotta e in cui le dispersioni sono genericamente diverse rispetto al caso precedente.

Le due relazioni (110) e (111) derivano direttamente dal 1° principio.

L’eccesso di consumo di combustibile nel caso cogenerativo è da imputarsi totalmente alla scelta di produrre, insieme al calore, anche energia elettrica. Potremo così definire un consumo di combustibile per la produzione di energia elettrica nel seguente modo:
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e un rendimento di generazione dell’energia elettrica sulla base della seguente formula:
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Se, in prima approssimazione, si suppongono uguali le dispersioni nei due casi, la (113) fornisce un rendimento unitario. Il fatto che tale rendimento (di natura convenzionale visto come è stato definito) sia addirittura maggiore di quello del ciclo di Carnot rappresenta un indubbio vantaggio energetico della cogenerazione. Volendo migliorare il livello di approssimazione dovremo tener conto dell’eccesso di dispersione del sistema cogenerativo. Lo faremo a mezzo di rendimenti parziali che mettono in luce le dispersioni aggiuntive per questo tipo di impianto. Essi possono essere così elencati:

· rendimento organico o): significativo in quanto la centrale termoelettrica comprende grandi macchine rotanti;

· rendimento per ausiliari au): nettamente più numerosi e più importanti nell’impianto complesso;

· rendimento elettrico dell’alternatore al): l’alternatore è assente nella centrale semplice;

· rendimento termico te): tiene conto delle maggiori dispersioni di calore del sistema cogenerativo, più esteso e a più alta temperatura;

· rendimento del generatore di vapore gv): tiene conto delle maggiori perdite al camino del ciclo cogenerativo che utilizza più combustibile;

Il rendimento elettrico, invece che unitario, risulta pari al prodotto di tutti i rendimenti sopra considerati:
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Numericamente esso potrebbe avere, ad esempio, il valore di 0.8. Si osservi che nella (114) sono assenti rendimenti, sia pure significativi, indici di degrado e non di dispersione, come quello adiabatico della turbina. Infatti, nella logica della cogenerazione tutte le perdite che rimangono dentro il vapore in termini di aumento di entalpia vengono integralmente acquisite come calore utile dall’utenza termica.

La (114), inoltre, non contiene alcuna informazione sulla qualità del ciclo termodinamico (temperature, pressioni, rigenerazione…). In realtà il risparmio energetico totale dovuto alla cogenerazione è dato dal prodotto del risparmio specifico (per KWh) moltiplicato per la quantità di energia elettrica prodotta (numero di KWh). Il primo è direttamente deducibile dalla (114) paragonando il consumo specifico delle ordinarie centrali elettriche a quello del ciclo cogenerativo. Il secondo dipende da tutta una serie di fattori che non trovano posto nella (114): rendimento delle macchine, parametri del vapore, organizzazione del ciclo termodinamico (ad es. in ciclo ad alta pressione produce più energia elettrica di un ciclo a bassa pressione).
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