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CAPITOLO 15°

MOTORI A COMBUSTIONE INTERNA

Considerazioni introduttive

Dal punto di vista della concezione termodinamica di base il ciclo operativo del motore è analogo a quello della turbina a gas in quanto entrambi prevedono una compressione, un riscaldamento e un’espansione seguita dal rinnovo del fluido di lavoro. Date però le caratteristiche peculiari di ciascuna delle due macchine la realizzazione finale del sistema di conversione porta a risultati ampiamente diversificati. Se la turbina a gas fa affidamento su turbomacchine ad elevata velocità periferica tendenzialmente adiabatiche, il motore a combustione interna è costituito da un capsulismo (cilindro – pistone) relativamente lento, agevolmente refrigerabile, meccanicamente complesso. Inoltre mentre la turbina a gas è attraversata da un flusso continuo, nel motore una piccola quantità di fluido di lavoro viene captata, elaborata separatamente in un ciclo completo e, quindi, espulsa e sostituita. Come conseguenza di ciò la struttura delle perdite è significativamente diversa nei due casi: nella turbina il ruolo principale è giocato dalle perdite fluidodinamiche, nel motore da quelle meccaniche e per dispersione di calore. Un’ulteriore differenziazione riguarda la taglia delle macchine. Nella turbina l’alta velocità di attraversamento e conseguentemente il grande flusso di massa porta a potenze rilevanti; nel motore, per converso, la relativa lentezza dell’elaborazione del fluido limita ad un tempo le portate e le potenze.  Inoltre, nel caso della turbina, la semplicità di concezione abbinata ad un’intrinseca possibilità di aumento, in scala, delle dimensioni comporta un’elevata riduzione dei costi per KW installato al crescere della potenzialità. Tale economicità di scala risulta molto meno marcata nel caso del motore.


Infine la turbina a gas è estremamente esigente dal punto di vista dei combustibili che consuma mentre il motore, se opportunamente progettato, consente l’uso dei meno raffinati e più economici combustibili liquidi disponibili sul mercato (olio pesante o residuo). 

I cicli ideali

Nell’ipotesi di gas perfetto a calori specifici costanti, consideriamo dapprima il ciclo ad accensione comandata (Otto). Esso è costituito da due isoentropiche (di compressione e di espansione) e da due isocore (di riscaldamento e raffreddamento) come illustrato in Fig. 46(a). Similmente a quanto fatto per la turbina a gas scriviamo il rendimento nella seguente forma:
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Osserviamo adesso che i punti 1 – 2 e 3 – 4 stanno su due isoentropiche per cui valgono le relazioni:
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con v1 = v4 e v2 = v3. Dividendo membro a membro e semplificando si ha: 
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che, sostituita nella (136), fornisce il risultato finale:
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o anche: 
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in cui il rendimento è espresso in funzione del rapporto volumetrico di compressione (. La (137) è identica alla formula del rendimento ideale del ciclo semplice di turbina a gas; anche in questo caso, quindi, la temperatura massima sarà ininfluente. Per capirne il motivo si divida il ciclo nel piano T – s in infiniti cicli elementari a mezzo di coppie di isoentropiche. Tutti i cicli hanno lo stesso rendimento, in quanto il rapporto fra le temperature estreme si conserva, indipendentemente dalla temperatura massima a cui essi operano.

Con riferimento alla Fig. 46(b) si consideri adesso il ciclo così costituito: una compressione isoentropica da 1 a 2, un’espansione isobara, con introduzione di calore, fra 2 e 3, un’espansione isoentropica fra 3 e 4 ed infine un raffreddamento isocoro da 4 a 1 fino ad incontrare l’isoentropica di partenza (ciclo Diesel). La configurazione del ciclo nel piano T – s e la sua usuale suddivisione in cicli elementari permettono di concludere che a pari rapporto di compressione il ciclo Diesel è meno efficiente del ciclo Otto in quanto i rapporti fra temperatura massima e minima sono mediamente minori. Più in dettaglio: all’estremità fredda i due cicli hanno uguale rendimento, all’estremità calda il ciclo Diesel ha un rendimento significativamente inferiore a causa ridotto t fra isobara e isocora. In concreto questa tipologia di ciclo viene realizzata con una combustione ad accensione spontanea: l’aria aspirata viene compressa fino ad elevate condizioni di temperatura in modo che, il combustibile iniettato a compressione avvenuta, si accenda spontaneamente.

Il ciclo limite

Con questa denominazione si intende un ciclo realizzato a mezzo di una macchina ideale ma in cui evolve l’effettivo fluido di lavoro; le differenze rispetto al ciclo ideale vanno pertanto ricercate tutte nelle diverse caratteristiche termodinamiche dei gas combusti a confronto col gas perfetto a calori specifici costanti prima ipotizzato. In particolare il nuovo fluido di lavoro è caratterizzato dai seguenti comportamenti:

1. non è un gas perfetto, ma un gas reale. Infatti alle altissime temperature massime raggiunte (oltre 2000°C) i principali prodotti della combustione subiscono una significativa dissociazione, retta dai seguenti equilibri chimici:
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(endotermica verso destra) 
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tali reazioni sono spostate verso destra alle alte temperature e verso sinistra alle basse. Esse, inoltre, comportano una variazione del numero di molecole del sistema e la messa in gioco di importanti calori di reazione. Nessuna di queste due circostanze è compatibile con la schematizzazione di gas perfetto. 

2. ha calori specifici crescenti con la temperatura. Infatti sia le molecole bi-atomiche che quelle tri-atomiche al crescere della temperatura manifestano significativi contribuiti al calore specifico dei gradi di libertà vibrazionali. Anche le dissociazioni implicano un aumento dei calori specifici apparenti. Infatti per un aumento di temperatura unitario il calore che è necessario fornire dall’esterno è particolarmente elevato in quanto deve fornire anche l’energia di dissociazione. 

Complessivamente, a pari introduzione di calore, gli alti calori specifici sia effettivi che apparenti riducono le temperature massime del ciclo e, con esse, le pressioni; per le stesse ragioni durante l’espansione si ha un minore raffreddamento. La compressione dell’aria, invece, a causa delle modeste temperature in gioco, nel passaggio al ciclo limite rimane sostanzialmente inalterata.

Qualitativamente il ciclo si modifica come illustrato in Fig. 47(a) e (b). L’usuale operazione di suddivisione del ciclo nel piano T – s in infiniti cicli elementari permette di concludere che il ciclo limite ha un rendimento un po’ inferiore a quello del ciclo ideale. Infatti, come illustrato nella fig. 47(b), l’isocora di riscaldamento, causa le alte temperature, è sensibilmente divergente da quella ideale mentre l’isocora di raffreddamento, a temperatura ridotta, si scosta poco dalla trasformazione ideale. Ne consegue che, all’estremità calda del ciclo, i rapporti di temperature Tmax/Tmin per il ciclo limite sono minori di quelli del ciclo ideale. Un ulteriore avvicinamento al comportamento effettivo del ciclo si ottiene considerando la permanenza di gas combusti residui nello spazio morto dopo la fase di scarico. Tali gas si mescolano alla carica fresca in fase di aspirazione dell’aria carburata. La loro massa, in termini percentuali, si calcola a mezzo del seguente ragionamento. L’apertura della valvola di scarico a fine espansione provoca l’espansione isoentropica del gas dentro il cilindro, fino allo stato 4’ di Fig. 47(a) (pressione atmosferica). A corsa di espulsione ultimata il volume disponibile per i gas residui è v2 che, rapportato al volume specifico v4’, fornisce la massa residua per un kg di fluido che evolve nel ciclo: f = v2/v4’.

Il ciclo effettivo (indicato)

Nel ciclo Otto effettivo una prima differenza rispetto al ciclo limite è costituita dal rinnovo della carica che, invece di comportare lavori nulli come nel caso precedente, è associata ad un lavoro negativo, detto “pompaggio”. Infatti, a causa delle inevitabili perdite di carico, la pressione nel cilindro durante la fase di aspirazione è sub-atmosferica, mentre nella fase di scarico è super-atmosferica. Il prodotto del volume generato dal moto del pistone (cilindrata) per il p totale permette la quantificazione di questo lavoro. Nell’intero evolversi del ciclo, fatta eccezione per il ricambio del fluido di cui si è detto, si trascureranno le perdite fluidodinamiche (Lw): le velocità medie del fluido in gioco sono infatti modeste (10(15 m/s) e le energie cinetiche, che condizionano le perdite, praticamente trascurabili. In altre parole il pistone lavora per via “quasi statica”. Nella compressione dell’aria da 1 a 2 (Fig. 47(c)) gli scambi termici sono modesti ed hanno luogo nei due sensi, dapprima dalle pareti al fluido, quindi viceversa. Conseguentemente di potrà continuare a ritenere isoentropica la trasformazione. Nel punto 2, con un certo anticipo rispetto al punto morto superiore, inizia la combustione, innescata da una scintilla (accensione comandata). L’anticipo è necessario in quanto la velocità del fronte di fiamma che spazza il cilindro è limitata (ad es. 20 m/s) e la combustione richiede, per completarsi, un tempo finito che è opportuno si estenda, simmetricamente, nell’intorno del punto morto. Come conseguenza di ciò in una prima fase della combustione, da 2 ad A, il pistone comprime il gas che sta riscaldandosi; in una seconda fase, da A a 3, i gas, massicciamente pressurizzati dal riscaldamento, compiono sul pistone un primo lavoro di espansione. Complessivamente tale lavoro, definito di “combustione” (Lc) risulta uscente ed è pari all’area tratteggiata (
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). Inoltre condizione di sopravvivenza del motore, i cui materiali (leghe leggere, ghise, olio lubrificante…) hanno modeste caratteristiche di resistenza alla temperatura, è un’efficace refrigerazione che comporta lo scambio di una quantità di calore QR. Definita un’energia interna totale come somma dell’energia di agitazione molecolare e di quella chimica, il bilancio di primo principio (sistema chiuso) applicato fra 2 e 3 fornisce:


[image: image10.wmf]R

c

c

2

3

t

Q

L

E

u

u

-

-

+

=

 (141)
in cui Ec, l’energia chimica del combustibile, ha l’espressione:
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Il termine kf, rappresentativo dell’eventuale energia chimica nei residui, è in pratica presente solo nel caso di miscela ricca (quantità di combustibile maggiore di quella corrispondente alla dosatura stechiometrica). A combustione ultimata con il volume v3 uguale, per ipotesi, a quello iniziale v2, inizia l’espansione che fornisce la quasi totalità del lavoro esterno. Trascurando, ancora una volta, le perdite fluidodinamiche, l’espansione risulta ad entropia decrescente, causa la cessione al sistema di raffreddamento del calore QR*. Con un certo anticipo rispetto al punto morto inferiore, in 4*, si aprono le valvole di scarico per consentire il rapido abbassamento della pressione fin quasi al livello atmosferico. Per semplicità di calcolo la modifica della legge di espansione causata dall’apertura delle valvole viene qui ignorata e la trasformazione viene fatta proseguire con legge immutata, fino al punto 4. Lo stato termodinamico 4 viene calcolato a mezzo del suo volume specifico (v4 = v1) e della sua entropia. Quest’ultima in via approssimativa viene valutata come segue:
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tale relazione presenta due incognite fra loro dipendenti (s4 e T4) e viene risolta assegnando un valore di primo tentativo a T4 e procedendo quindi per successive approssimazioni.

Sulla base del primo principio il lavoro di espansione si calcola così:
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In tal modo il calcolo del ciclo risulta completato.

Vengono definiti i seguenti rendimenti:

· rendimento ideale, rapporto fra lavoro del ciclo ideale e calore entrante (eq. (138));

· rendimento indicato, rapporto fra lavoro indicato e lavoro ideale, a pari introduzione di calore;

· rendimento organico, rapporto fra lavoro effettivo e lavoro indicato sempre a pari introduzione di calore.

Il rendimento totale risulta pertanto dal prodotto dei tre rendimenti:
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E’ necessario inoltre tener conto del fatto che la quantità d’aria contenuta nel cilindro a fine aspirazione è minore di quella teorica (pari a una cilindrata d’aria in condizioni atmosferiche): la sua pressione è infatti sub-atmosferica e la sua temperatura relativamente elevata a causa del riscaldamento dovuto alle pareti calde con cui l’aria in aspirazione entra in contatto e alla presenza dei residui. Il rapporto fra la massa effettiva aspirata in un ciclo e quella di una cilindrata d’aria esterna viene definito “coefficiente di riempimento” e indicato con . La massa di miscela aria – combustibile aspirata in un ciclo è pertanto ·V/vm (in cui V è la cilindrata e vm il volume specifico della miscela aspirata) mentre l’energia chimica introdotta per unità di miscela è Hi/( +1). Se n rappresenta il numero di giri al secondo e m un numero pari a 2 per i motori a quattro tempi (quattro corse del pistone per completare il ciclo) e ad 1 per il motore a 2 tempi (due corse per ciclo), la potenza del motore sarà espressa dalla seguente formula:
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che chiarisce fra l’altro come i motori a due tempi siano favoriti dal punto di vista della potenza specifica (infatti in essi il ricambio di fluido, effettuato nell’intorno del punto morto inferiore con l’aiuto di mezzi esterni che “lavano” i gas combusti sostituendoli con aria fresca, non comporta alcuna corsa del pistone).

Combustibili e combustione

Con riferimento al motore ad accensione comandata il modo più diretto per aumentare il rendimento del ciclo è aumentare il rapporto di compressione (vedi (143)). Tuttavia esiste un limite, indicativamente nell’intorno di 10, al di sopra del quale la combustione cessa di essere regolare e si manifestano disturbi di natura meccanica e termica che danneggiano le prestazioni del motore e, nel lungo periodo, possono mettere in pericolo la sua stessa integrità fisica. Accade infatti che il combustibile mescolato all’aria nella fase di aspirazione e compressione dia luogo ad una serie di reazioni preliminari che generano composti instabili (teoria dei perossidi). L’aumento di temperatura e pressione conseguente all’accensione può provocare la decomposizione di tali sostanze con la brusca cessione di una parte dell’energia del combustibile a seguito di un’onda di pressione che spazza la camera di combustione. Ne consegue un diagramma delle pressioni irregolare accompagnato da un surriscaldamento e da un calo di potenza del motore. A tale fenomeno si dà il nome di “detonazione”. La detonazione è favorita dalle alte temperature e pressioni, dalle grandi dimensioni dei cilindri e dalle basse velocità angolari; determinante è poi la natura del combustibile. Al fine di classificare i combustibili dal punto di vista della resistenza alla detonazione si impiega un metodo comparativo così strutturato. Si utilizza il combustibile che si vuole classificare in un motore di caratteristiche prefissate (corsa, alesaggio, giri…) con rapporto di compressione variabile che viene aumentato fino al limite della detonazione. Si costruisce quindi una miscela di isottano e di eptano normale che abbia lo stesso comportamento del combustibile in prova nei confronti della detonazione. La percentuale di isottano nella miscela rappresenta un importante parametro di merito per il combustibile e viene definita “numero di ottano”. Per estrapolazione sono possibili anche numeri di ottano maggiori di 100.

Nei motori ad accensione spontanea si presenta un problema in qualche misura opposto a quello della detonazione. In essi infatti il combustibile viene iniettato verso il termine della compressione e sarebbe auspicabile una sua accensione istantanea. In realtà è inevitabile un certo “ritardo di accensione” durante il quale il combustibile si accumula nel cilindro senza bruciare. Al termine del periodo di ritardo si innesca la combustione che, quasi istantaneamente, consuma l’intera quantità di combustibile accumulata con un brusco aumento di temperatura e di pressione. Per questa ragione diventa in pratica impossibile una vera combustione isobara come previsto dalla schematizzazione ideale. Se termodinamicamente questo comportamento è addirittura positivo (il ciclo Diesel tende ad assomigliare al ciclo Otto, più efficiente), dal punto di vista strutturale il picco di pressione è dannoso fino al limite del pericolo. Pertanto la qualità dei combustibili viene classificata sulla base del ritardo di accensione secondo il seguente schema. Scelto un combustibile di minimo ritardo, il cetano normale, ed un secondo di ritardo elevato, l’alfa-metil-naftalene, si costruisce una miscela dei due che manifesti lo stesso ritardo di accensione del combustibile in prova; la percentuale di cetano della miscela rappresenta il parametro di merito del combustibile e viene definita “numero di cetano”.

Nel caso dei motori a ciclo Otto era richiesta una bassa reattività del combustibile in modo che fino allo scoccare della scintilla non avessero luogo reazioni chimiche preparatorie di importanza significativa; nei motori ad accensione comandata è invece richiesta un’alta reattività in modo che l’accensione sia quanto più pronta possibile. Questi diversi comportamenti richiesti per i due tipi di combustione rendono incompatibili i combustibili adatti per un tipo di motore per i motori dell’altro tipo. Si potrebbe inoltre dimostrare che, sempre per il motivo fisico sopra illustrato, ad un alto numero di ottano corrisponde un basso numero di cetano e viceversa.  
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