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CAPITOLO 14°

TURBINE A GAS

Considerazioni introduttive

Si è visto che nelle macchine a flusso continuo i lavori sono proporzionali ai volumi specifici. Per ottenere lavoro utile in un ciclo termodinamico è pertanto necessario che i volumi specifici medi in fase di espansione siano grandi rispetto a quelli della fase di compressione. E’ cioè necessario che sia presente un meccanismo di dilatazione dei volumi che, nei cicli a vapore, è rappresentato dalla vaporizzazione. Nei cicli a gas uno strumento altrettanto efficace non è invece disponibile; se infatti la vaporizzazione moltiplica i volumi di centinaia di volte rendendo i lavori di espansione incomparabilmente maggiori di quelli di compressione, nei cicli a gas si fa invece affidamento sulla dilatazione causata dal riscaldamento indotto dalla combustione: un aumento di temperatura assoluta media nelle turbomacchine di un fattore 3, ad esempio, comporta lavori di espansione idealmente tripli di quelli di compressione e quindi in qualche modo paragonabili con essi. Questa diversa struttura quantitativa del lavoro utile nelle due tipologie di ciclo comporta un’incidenza delle perdite radicalmente differente. Nel caso del vapore anche in presenza di dissipazioni molto elevate nella turbina e nella pompa il lavoro di espansione non corre alcun pericolo di avvicinarsi a quello di compressione; nel caso del ciclo a gas, invece, l’effetto combinato delle perdite che fanno diminuire il lavoro della turbina e aumentare quello del compressore incide radicalmente sul lavoro utile con il rischio, in presenza di efficienze delle macchine modeste, di un suo annullamento. Pertanto la capacità di gestire temperature elevate aumentando la differenza intrinseca di lavoro fra turbina e compressore e la qualità fluidodinamica delle turbomacchine giocano un ruolo fondamentale nei cicli di turbina a gas.

Ciclo semplice ideale

Il ciclo ideale di turbina a gas è costituito da una compressione isoentropica di aria prelevata dall’ambiente, dal suo riscaldamento diretto attraverso una combustione, da un’espansione isoentropica fino alla pressione atmosferica e dallo scarico finale dei gas combusti (Fig. 39(a), (b), (c), ciclo Brayton). Poiché la combustione altera la natura e la portata del flusso di gas, nella schematizzazione ideale è conveniente fare riferimento al ciclo chiuso (Fig. 39(d)) in cui cioè la combustione è sostituita da un riscaldamento in uno scambiatore di calore e il ricambio del fluido di lavoro è sostituito dal raffreddamento dei gas scaricati dalla turbina. Così facendo diventa ammissibile, senza incorrere in incongruenze, l’ipotesi di gas perfetto a calori specifici costanti (l’elio, ad esempio, si presta a questa schematizzazione).

Il rendimento del ciclo può essere facilmente calcolato come segue:


[image: image1.wmf](

)

(

)

(

)

(

)

1

T

/

T

T

1

T

/

T

T

1

T

T

c

T

T

c

1

Q

Q

1

2

3

2

1

4

1

2

3

p

1

4

p

1

2

-

×

-

×

-

=

-

×

-

×

-

=

-

=

h


il contenuto delle due parentesi a numeratore e denominatore è uguale in quanto:
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per cui, in definitiva, si hanno le seguenti espressioni:
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la prima delle quali dice che il rendimento dipende unicamente dal riscaldamento che si realizza durante la compressione, la seconda che esso è funzione crescente del rapporto di compressione (Fig. 39(e)). L’indipendenza di  dalla temperatura massima non è però assoluta: infatti, fissata T3, esiste un rapporto di compressione limite che riscalda il gas durante la compressione fino ad una T2 = T3; in queste condizioni il lavoro si annulla (area del ciclo infinitesima) e il rendimento assume il valore di quello di Carnot. 

La (124) è immediatamente comprensibile dividendo il ciclo nel piano T – s in infiniti cicli elementari a mezzo di coppie di isoentropiche contigue. Tali cicli sono assimilabili a cicli di Carnot di eguale rendimento in quanto il rapporto delle temperature estreme è identico per tutti e vale appunto T2/T1.

Il massimo del lavoro utile si ha invece per un rapporto di compressione o che rende T2 uguale a T4. In questa condizione, infatti, un ulteriore eventuale aumento di  produce allo scarico del compressore temperature maggiori di quelle che si avrebbero allo scarico della turbina col risultato che, localmente nell’intorno di 2 e di 4, il lavoro di compressione supererebbe quello di espansione. Pertanto al di là di o il lavoro diminuisce. Con un ragionamento del tutto analogo si dimostra che anche per ( minore di (o il lavoro si riduce. In tal modo è dimostrato che (o è l’ascissa di ottimo.

Ciclo semplice reale

Sempre nell’ipotesi di gas perfetto a calori specifici costanti si considerino adesso le trasformazioni reali invece che ideali. La compressione da 1 a 2 sarà adiabatica ad entropia crescente; nel combustore (o nello scambiatore di calore primario) si manifesterà una perdita di carico; analogamente l’espansione sarà ad entropia crescente e terminerà ad una pressione di poco superiore a quella del punto 1 a causa delle perdite di carico nei condotti di scarico nello schema di ciclo aperto o nel refrigeratore nelle ipotesi di ciclo chiuso. Le perdite di carico diminuiscono il rapporto di espansione rispetto a quello di compressione e quindi penalizzano entrambi i lavori rispetto ad un caso ideale a pressioni intermedie. Lo stesso risultato energetico si può ottenere ignorando le perdite di carico ma ipotizzando rendimenti pessimistici per le turbomacchine: l’analisi del ciclo viene resa in questo caso molto più agevole. Nel seguito seguiremo pertanto questa seconda schematizzazione (vedi Fig. 40(a) e (b)).

L’andamento del rendimento ideale in funzione di ( non presenta un massimo in senso proprio; nel caso reale invece tale massimo esiste in quanto, al crescere di ( al di là di un certo valore, il rendimento diminuisce sino ad annullarsi.

Si consideri il ciclo a grande rapporto di compressione di Fig. 40(c): il rendimento ideale è prossimo a quello di Carnot mentre quello reale potrebbe essere nullo o addirittura negativo. Infatti i lavori ideali di espansione e di compressione sono simili col risultato che, introducendo in entrambi le perdite, il lavoro di compressione può eguagliare o addirittura superare quello di espansione. 

Ricerchiamo analiticamente le condizioni di rendimento nullo. Fissato il rapporto di compressione il lavoro utile reale ha l’espressione:
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in cui Lc’ ed Lt’ rappresentano rispettivamente i lavori isoentropici di compressione e di espansione. Ricordando la proporzionalità fra lavori e temperature si può scrivere:
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Introducendo questa espressione nella (126) e annullando il contenuto della parentesi si ha:
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in cui si è posto:
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Dalla (127) si ricavano le seguenti espressioni:
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che si interpretano nel seguente modo.

Fissato il rapporto di compressione e i rendimenti delle macchine esiste una temperatura massima che annulla il lavoro e il rendimento. Per temperature inferiori il ciclo non si autosostenta; per temperature superiori lavoro e rendimento sono positivi (128). Mutando le variabili (129), fissata la temperatura massima e i rendimenti delle macchine, esiste un rapporto di compressione che annulla il rendimento. Per rapporti superiori il ciclo non si autosostenta, per rapporti inferiori lavoro e rendimento sono positivi. Questi concetti si traducono nei grafici delle Fig. 41(a) e (b), che evidenziano il ruolo analogo giocato dai rendimenti elevati delle macchine e dalle alte temperature, e della Fig. 41(c) che chiarisce l’importanza della temperatura massima. Si osservi inoltre che al crescere della temperatura massima cresce il rapporto di compressione che ottimizza il rendimento. Con riferimento alla Fig. 41(a) si noti infine che il  che rende massimo il rendimento è più elevato di quello che rende massimo il lavoro. Ciò si spiega con la seguente osservazione. Poniamoci nelle condizioni di lavoro massimo: nell’intorno della corrispondente ascissa il lavoro è stazionario per cui un piccolo aumento del rapporto di compressione lascia inalterato il lavoro ma riduce il consumo di calore (in quanto la temperatura di fine compressione cresce) migliorando così il rendimento. In tal modo viene dimostrata la precedente affermazione.

La combustione nelle turbine a gas

Il bilancio di combustione utilizza quale misura dell’energia del combustibile il potere calorifico che viene definito sulla base del seguente esperimento ideale. Si prelevino aria e combustibile ad una temperatura di riferimento (solitamente 25°C) e si faccia avvenire la combustione in condizioni adiabatiche: si otterranno così prodotti di combustione ad alta temperatura. Il calore che si ricava dal loro raffreddamento fino alla temperatura di riferimento è definito “potere calorifico” e dipende, sia pure marginalmente, dalla temperatura di riferimento. Considerando la Fig. 39(c), si immagini di realizzare la combustione di 1 kg di combustibile in ( kg di aria per la produzione di ( + 1 kg di gas combusti. Genericamente i flussi di aria e di combustibile, se si trovano a temperatura superiore a quella di riferimento, portano con sé l’energia corrispondente al loro calore sensibile che andrà considerata nel bilancio:
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in cui le entalpie di riferimento sono valutate a 25°C e in cui si è introdotto un rendimento che tiene conto dell’eventuale imperfetta combustione. Assimilando l’entalpia del combustibile (indice b) a quella dell’aria (indice a) la (130) si semplifica così:
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che fornisce, in definitiva:
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attraverso cui è possibile calcolare il rapporto aria/combustibile. L’applicazione numerica della (131) comporta la valutazione separata dell’entalpia dell’aria e di quella dei fumi a partire dalla temperatura di riferimento. Si osservi però che in primissima approssimazione aria e fumi hanno la stessa natura in quanto tutto l’azoto e buona parte dell’ossigeno restano inalterati attraverso il combustore. In queste ipotesi le entalpie di riferimento dell’aria e dei fumi sono le stesse e quindi si semplificano.

Poiché le temperature di ingresso in turbina sono largamente inferiori a quelle corrispondenti ad una combustione stechiometrica il rapporto ( è solitamente piuttosto elevato (40 – 50).

Cicli ad inter-refrigerazione

Al fine di ridurre il lavoro di compressione è possibile realizzare una inter-refrigerazione. Nel caso ideale il ciclo assume la configurazione illustrata in Fig. 41(d); il lavoro utile aumenta, come si vede ad esempio dall’aumento dell’area del ciclo, ma anche il consumo di calore aumenta in quanto a fine compressione il gas entra nel riscaldatore più freddo. Tale secondo effetto prevale sul primo e il rendimento diminuisce. Infatti con una coppia di isoentropiche fra 5 e 2 è possibile separare il ciclo di inter-refrigerazione dal ciclo originario (base): l’insieme dei due cicli (ciclo base e ciclo aggiunto) è del tutto equivalente al ciclo complesso (stessi scambi di calore e lavoro). Il ciclo aggiunto ha un rendimento minore di quello del ciclo base in quanto il suo rapporto di compressione è più piccolo: ne consegue che il contributo che esso apporta al rendimento (media pesata dei rendimenti dei cicli) è negativo.

Più complessa è la situazione nel caso reale. Al fine di ottenere in maniera semplice dei risultati quantitativi, si facciano le seguenti ipotesi (Fig. 41(e)):

· i due rapporti parziali di compressione prima e dopo l’inter-refrigerazione sono uguali;

· La temperatura di fine raffreddamento è uguale a quella di inizio compressione;

· i rendimenti di tutti i compressori cono uguali.

Con queste posizioni le due temperature reali di fine compressioni sono uguali (T2 = T7). Proponiamoci adesso di quantificare i due aspetti, positivo e negativo, dell’inter-refrigerazione. Con riferimento ai simboli della Fig. 41(e) l’aumento del lavoro utile, coincidente con la diminuzione di quello di compressione è dato da:
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mentre per il consumo di calore abbiamo:
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Definiamo un rendimento di ciclo aggiuntivo come rapporto fra lavoro e calore addizionale e introduciamo nella definizione le due precedenti relazioni:
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che, per la proporzionalità fra lavori e temperature assolute, diventa:
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Osservato che i due rendimenti a secondo membro sono simili (e molto prossimi a 1) e quindi il loro rapporto si discosta pochissimo dall’unità, la (132) dice che il rendimento del ciclo aggiunto ha la struttura dei rendimenti ideali valutati in corrispondenza del rapporto parziale di compressione. Anzi, essendo T2 > T2’, (agg è leggermente maggiore di (id.

Il paragone fra i rendimenti del ciclo base e del ciclo aggiunto può essere effettuato a mezzo della Fig. 41(f) in cui sulla curva reale del ciclo base, in corrispondenza del rapporto totale di compressione, è segnato il punto operativo A e sulla curva del rendimento aggiuntivo, in corrispondenza del rapporto parziale, è segnato il punto rappresentativo B. La posizione relativa di A e B stabilisce la convenienza o meno dell’inter-refrigerazione in quanto il rendimento del ciclo complesso è la media pesata di quello del ciclo base e del ciclo aggiunto (in figura B è sotto A e quindi si avrebbe una perdita di rendimento). In generale, senza quantificare il problema, non è possibile conoscere la collocazione di A e B.

Per inquadrare la questione si può però ragionare nel seguente modo. Al diminuire della temperatura massima il punto A scende, in quanto la curva reale si sposta verso il basso, mentre il punto B rimane inalterato. Pertanto per una riduzione sufficiente della temperatura massima il punto B avrà un rendimento superiore a quello di A e l’inter-refrigerazione sarà vantaggiosa. Similmente al diminuire dei rendimenti interni delle turbomacchine il punto A si abbassa mentre il punto B addirittura si innalza, come si può vedere dall’equazione (132),  in quanto T2 cresce. Anche in questo caso pertanto si perverrà, ad un certo punto, a condizioni di superiorità per il ciclo aggiuntivo.

Si può allora concludere che nel caso reale per temperature massime modeste o per rendimenti delle macchine scadenti l’inter-refrigerazione tende a produrre un effetto positivo sul rendimento (che si aggiunge all’effetto sul lavoro utile, che è sempre positivo).

Cicli a ricombustione

Scopo della ricombustione è aumentare la temperatura media di espansione e quindi il lavoro nella turbina e quello utile. Nel caso ideale, per quanto visto, sarà meglio parlare di “riscaldamento ripetuto” invece che di ricombustione. Con riferimento alla Fig. 42(a), (ciclo ideale), l’aumento dell’area del ciclo dimostra l’effetto positivo sul lavoro netto. Con una coppia di isoentropiche si separi il ciclo base dal ciclo aggiunto e si osservi che quest’ultimo ha rendimento inferiore in quanto opera con un rapporto di compressione ridotto. Il suo contributo al rendimento è quindi negativo.

Più complessa è la situazione nel caso reale. Come già visto in precedenza, anche qui per ottenere risultati diretti è necessario introdurre le seguenti ipotesi semplificative:

· le due temperature di inizio espansione sono uguali (T3 = T5 in Fig. 42(b));
· i rapporti parziali di compressione e i rendimenti delle turbine sono parimenti uguali.
Da tali posizioni consegue che le due temperature di fine espansione sono le stesse (T4 = T6). Con la simbologia indicata in figura l’aumento di lavoro rispetto al ciclo base risulta:


[image: image18.wmf](

)

2

3

mt

L

L

L

-

×

h

=

D


mentre l’incremento del consumo di calore è dato da:
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o anche, data la coincidenza delle entalpie in 4 e in 6:
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Definendo nuovamente un rendimento di ciclo aggiunto e ricordando ancora una volta la proporzionalità fra lavori e temperature, si ha in definitiva:
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Anche in questo caso il rendimento del ciclo aggiunto ha la struttura di quello ideale ma è un po’ inferiore ad esso per la presenza dei due rendimenti a fattore e per il fatto che la temperatura T6’ che comparirebbe nel ciclo ideale è sostituita da una T6 più elevata. La convenienza o meno della ricombustione si valuta a mezzo del grafico di Fig. 42(c) dalla posizione relativa dei punti A e B.

Ragionando in maniera analoga a quanto fatto per l’inter-refrigerazione si osservi che la riduzione della temperatura massima porta ad un abbassamento del punto A mentre lascia inalterato B. Pertanto per temperature sufficientemente basse la ricombustione avrà certamente un effetto positivo. Similmente rendimenti scadenti delle turbomacchine portano ad una caduta di A accompagnata da un certo abbassamento di B (vedi la (133)); anche in questo caso, quindi, per valori dei rendimenti sufficientemente bassi la ricombustione avrà un effetto positivo.

Cicli rigenerativi

Se la temperatura dei gas allo scarico della turbina è superiore a quella di fine compressione è possibile, a mezzo di uno scambiatore di calore, preriscaldare l’aria compressa a spese del calore sensibile dei gas combusti. Nella schematizzazione ideale, con riferimento al ciclo chiuso, la capacità termica dei gas in bassa e in alta pressione è identica e lo scambio termico, nell’ipotesi di superfici infinite, avviene in maniera reversibile (da 4 – 5 a 2 – 6, Fig. 43(a)). Il risparmio di combustibile a pari lavoro comporta necessariamente un aumento di rendimento. Inoltre la semplice costruzione geometrica riportata in figura dimostra che la rigenerazione equivale, dal punto di vista delle prestazioni del ciclo, ad un aumento del rapporto di compressione. Per il calcolo del rendimento, osservato che gli scambi di calore con l’esterno avvengono soltanto fra 6 e 3 (introduzione del calore primario) e fra 5 e 1 (scarico del calore di scarto), si procede con il seguente sviluppo analitico:
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che, mettendo in evidenza T1 a numeratore e T4 a denominatore, fornisce:
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da cui infine:
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Allo stesso risultato si poteva giungere più rapidamente dalla costruzione geometrica in figura che consente di scrivere direttamente:
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La (134), riportata in grafico in Fig. 43(b), chiarisce che per un rapporto di compressione che tende a 1 il rendimento tende a quello del ciclo di Carnot, come del resto era facile intuire in quanto in tale situazione il ciclo è internamente reversibile e scambia calore in condizioni praticamente isoterme rispettivamente alla massima e alla minima temperatura. In corrispondenza del rapporto di compressione che rende massimo il lavoro (e per cui T2 = T4) i cicli rigenerativi e non hanno lo stesso rendimento in quanto la rigenerazione assume un’importanza evanescente. Se si vuole avere una forza motrice dello scambio termico finita (e non infinitesima) bisognerà ridurre la quantità di calore scambiata col raffreddamento dei gas combusti fino a 5’ e il riscaldamento dell’aria compressa fino a 6’. Il rapporto fra calore effettivamente rigenerato e calore massimo rigenerabile è definito efficacia (o rendimento) della rigenerazione:
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Per valori di (R minori di 1 la curva del rendimento si trasforma come illustrato in Fig. 43/b). Il fatto che per  che tende ad uno i rendimento tendano a zero si giustifica con l’osservazione che in tali condizioni il lavoro utile è infinitesimo (area del ciclo evanescente) mentre il consumo di calore è finito, causa l’imperfetta rigenerazione (per un’efficacia unitaria esso era, al contrario, infinitesimo).

In linea di principio la rigenerazione può comportare notevolissimi miglioramenti del rendimento. Nella pratica, però, i modesti coefficienti di scambio termico rendono i rigeneratori ingombranti e costosi e limitano quasi sempre l’efficacia di rigenerazione a valori relativamente modesti (ad es. 0.6(0.7): ciò rende il ciclo rigenerativo reale solo poco più efficiente di quello semplice ottimizzato (vedi a questo proposito la Fig. 43(c)).

Naturalmente il rapporto di compressione ottimo per il ciclo rigenerativo è molto inferiore a quello del ciclo semplice, con una non indifferente penalizzazione per il lavoro utile. Modernamente si possono ottenere rendimenti del 35(38% dai cicli semplici e del 35(40% dai cicli rigenerativi.

Cicli complessi

Le modifiche al ciclo semplice precedentemente considerate possono essere utilizzate invece che singolarmente in combinazione le une con le altre: si ottengono in tal modo cicli variamente complessi con prestazioni migliorate. In ipotesi ideali, con riferimento alla Fig. 44(a), si consideri dapprima un ciclo rigenerativo inter-refrigerato. La temperatura di fine rigenerazione T9 non risente della presenza dell’inter-refrigerazione, la quale pertanto non causa un aumento del consumo di calore come nel caso in cui essa sia applicata da sola; permane invece il vantaggio dell’aumento di lavoro. Si può quindi concludere che l’inter-refrigerazione, se abbinata alla rigenerazione, è vantaggiosa sia dal punto di vista del lavoro che da quello del rendimento (aumento di lavoro a pari consumo di calore). Nel caso dell’abbinamento della ricombustione alla rigenerazione la temperatura di inizio raffreddamento T8 è indipendente dalla presenza o meno della ricombustione; la ricombustione produce pertanto un aumento di lavoro a pari calore di scarto, con un beneficio anche per il rendimento. Alternativamente, dal punto di vista della contabilità energetica, si potrebbe dire che il ciclo aggiunto non ha calore di scarto in quanto esso viene totalmente rigenerato; esso ha quindi, in un certo qual modo, un rendimento unitario.

Combinando inter-refrigerazione e ricombustione in un ciclo rigenerativo aumentano i benefici per le prestazioni del ciclo. Un’ulteriore positiva evoluzione si ha con l’impiego di inter-refrigerazioni e ricombustioni multiple, come illustrato in Fig. 44(c); spingendo all’infinito il loro numero si perviene al ciclo di Fig. 44(d), costituito da due isoterme e da due isobare (ciclo Ericsson), che ha lo stesso rendimento del ciclo di Carnot in quanto reversibile sia internamente sia nei confronti delle sorgenti. Il paragone del ciclo Ericsson e del ciclo di Carnot permette di chiarire le condizioni per l’ottenimento di un buon rendimento da un ciclo termodinamico. L’introduzione del calore primario deve avvenire, tendenzialmente, tutto alla temperatura massima e lo scarico del calore di scarto tutto alla temperatura minima. Il salto di temperatura fra le due isoterme può essere sostenuto dall’effetto termico delle macchine (ciclo di Carnot) o da uno scambio rigenerativo di calore (ciclo Ericsson). Nei cicli reali si ha spesso una combinazione dei due effetti (ciclo Rankine e ciclo Brayton rigenerativi).


Le sinergie delle diverse modificazioni del ciclo semplice ideale precedentemente considerate permangono, sia pure attenuate, anche nei cicli effettivi.

Analisi entropica delle perdite

Per i motivi che sono stati chiariti per il ciclo a vapore (separazione degli aspetti termodinamici e tecnologici) potrà essere opportuno immaginare che il fluido di lavoro interagisca con due sorgenti isoterme rispettivamente alla temperatura massima e minima. In questa ipotesi le perdite termodinamiche del ciclo semplice sono costituite dalle irreversibilità nel compressore, nella turbina e da quelle di scambio termico fra sorgenti e fluido di lavoro (Fig. 45(a)). Considerando un ciclo ottimizzato le quattro perdite sono tutte significative, con un prevalere di quella di scambio termico verso la sorgente fredda. La presenza di importanti perdite di trasmissione del calore non deve oscurare la circostanza che le irreversibilità nelle turbomacchine sono le vere responsabili del rendimento relativamente modesto dei cicli a gas. Infatti, considerando il ciclo in Fig. 45(b) (grandi rapporti di compressione) l’interazione con le sorgenti può essere resa quasi reversibile. Tuttavia la presenza delle perdite fluidodinamiche impedisce di realizzare la configurazione del ciclo in oggetto: si deve ripiegare allora su rapporti di compressione ridotti cui corrispondono però rilevanti perdite di scambio termico.

L’inter-refrigerazione aumenta nettamente l’irreversibilità nei confronti della sorgente calda mentre rende mediamente meno irreversibile l’allontanamento del calore di scarto. Analogamente la ricombustione introduce, con l’innalzamento della temperatura di scarico della turbina, una perdita aggiuntiva significativa di trasmissione del calore nei confronti della sorgente fredda, anche se rende meno irreversibile (mediamente) l’introduzione del calore primario. La rigenerazione, infine, è efficace nel ridurre contemporaneamente le irreversibilità nei confronti delle due sorgenti a prezzo dell’introduzione di una nuova, ridotta, irreversibilità interna di rigenerazione.

Aspetti tecnologici

E’ stato precedentemente chiarito come un’alta temperatura di ingresso in turbina è condizione per poter utilizzare elevati rapporti di compressione ottenendo buoni rendimenti. Le palette della prima girante della turbina, in assenza di refrigerazione, si portano ad una temperatura solo un poco inferiore a quella massima del ciclo e sono anche sollecitate meccanicamente dalle forze centrifughe. La contemporanea presenza di un’elevata temperatura e di una rilevante sollecitazione rende la resistenza al “creep” (scorrimento a caldo) il parametro chiave per la scelta dei materiali. Appena un gradino sotto si collocano i problemi di corrosione dei materiali esposti alle massime temperature in contatto con i gas combusti. Gli acciai altamente legati hanno una resistenza al creep buona ma insufficiente: sono stati sviluppati pertanto materiali ad hoc costituiti da leghe di nichel, cobalto, molibdeno, cromo, etc. (dette superleghe), che manifestano una resistenza al creep di alcune centinaia di gradi migliore di quella degli acciai altamente legati. Tali leghe, pur costose e di non agevole lavorazione, essendo impiegate in piccole quantità, non trovano ostacoli economici per l’applicazione in oggetto. La presenza di rilevanti problemi di corrosione ed, eventualmente anche di erosione, rende praticamente obbligatorio l’uso di combustibili privi di sostanze inquinanti (zolfo, metalli, ceneri…) come il cherosene e il gas naturale; quest’ultimo è l’unico ad avere un costo accessibile per impieghi industriali.

In linea di principio è disponibile anche un’altra categoria di materiali, quelli ceramici, come il nitruro e il carburo di silicio, potenzialmente di caratteristiche superiori a quelle delle superleghe. Essi presentano una resistenza al creep e alla corrosione migliore e sono costituiti da elementi abbondantissimi in natura e quindi economici. Le tecniche produttive sono radicalmente diverse da quelle usuali e sono in qualche modo mutuate dall’industria della ceramica e integrate da processi specificamente sviluppati (ad es. compressione isostatica ad alta temperatura). Questa nuova tecnologia ha ottenuto importanti ma parziali successi e non è ancora matura per un uso standard. Piccole giranti centripete di turbina, monoblocco, sono state prodotte anche in serie, ma i problemi connessi con la rottura fragile tipica di questa classe di materiali non sono ancora stati superati.


A partire dagli anni sessanta è stato possibile realizzare palette raffreddate con un progressivo sensibile innalzamento delle temperature massime. All’interno delle pale mobili (ma anche fisse) vengono variamente realizzati dei canali che, alimentati da aria compressa, mantengono la temperatura della parete nettamente più bassa di quella naturale. Nei cicli combinati l’aria è alle volte sostituita da vapore in circuito aperto o chiuso. Nel raffreddamento ad aria il costo energetico della compressione del mezzo refrigerante riduce significativamente i benefici ottenuti tramite l’aumento di temperatura. Recentemente un ulteriore progresso tecnologico ha consentito la produzione di palette “monocristallo” con un guadagno di qualche decina di gradi rispetto a quanto consentito dallo stesso materiale policristallino.


Accanto alle turbine industriali, a struttura relativamente pesante, ne sono state sviluppate altre, derivate da propulsori aeronautici, leggere e sofisticate che vengono usate come generatori di gas combusti in pressione per l’alimentazione di una turbina di potenza. Questo tipo di macchina ha usualmente rendimenti leggermente superiori a quelli delle turbine industriali e beneficia della produzione in serie tipica del comparto aeronautico.


La turbina a gas a ciclo semplice (o anche rigenerativo) non riesce a competere col ciclo a vapore dal punto di vista dei costi dell’energia prodotta per usi di base in quanto i rendimenti sono inferiori e la qualità del combustibile, che è necessario impiegare per ragioni tecniche, superiore.


Al contrario il suo uso in abbinamento ad un ciclo a vapore che utilizza il calore residuo dei gas scaricati dalla turbina (ciclo combinato) consente rendimenti complessivi del 55(58% che compensano ampiamente il maggior costo del combustibile.
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