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Prefazione

Il presente volume, frutto della rielaborazione delle dispense di “Ap-
punti alle lezioni di Tecnologie energetiche industriali” costituisce un va-
lido supporto didattico per gli allievi del corso di “Tecnologie energe-
tiche industriali”, impartito nell’ambito dei corsi di laurea magistrale
in ingegneria meccanica e in ingegneria energetica dell’Universita di
Cagliari. Il volume contiene tutti gli argomenti trattati nel primo mo-
dulo dell'insegnamento di Tecnologie energetiche industriali, svilup-
pati ed esposti con giusto approfondimento, e fornisce allo studente
uno strumento completo ed esauriente utile per lo studio della materia
e per la preparazione all’esame.

Il volume si articola in tre capitoli, dei quali i primi due riguardano,
in particolare, gli impianti combinati con turbine a gas e a vapore e la
cogenerazione di energia elettrica e termica rispettivamente, ossia le
pitt moderne tecnologie di generazione dell’energia elettrica e di con-
versione dell’energia primaria in energia elettrica e termica piu in ge-
nerale.

Specificamente, il primo capitolo e rivolto allo studio degli impianti
combinati con turbine a gas e a vapore. Preliminarmente vengono in-
trodotti, in termini generali, i principi informatori del recupero
dell’energia termica rilasciata dalle turbine a gas. Successivamente
vengono formulati i bilanci energetici del sistema integrato delle due
sezioni a gas e vapore al fine di determinare le espressioni generaliz-
zate degli indici di prestazione, rendimenti e potenze in particolare, in
funzione delle prestazioni delle singole sezioni, con riferimento agli
impianti combinati a recupero semplice e con combustione supple-
mentare. Vengono poi analizzate le diverse tipologie di impianto ba-
sate su sezioni a vapore a uno, a due e a tre livelli di pressione,



approfondendo, in particolare, le configurazioni e gli inerenti bilanci
energetici del generatore di vapore a recupero; lo studio ¢ esteso a con-
figurazioni del generatore di vapore che prevedono anche I'adozione
di banchi di scambio termico disposti in parallelo. In questo capitolo,
infine, vengono riportati brevi cenni sugli impianti combinati di tipo
non convenzionale derivanti dal “repowering” di impianti a vapore
esistenti e sugli impianti di turbina a gas a ciclo misto basati su turbine
a gas con iniezione di vapore.

Il secondo capitolo e rivolto allo studio della cogenerazione di ener-
gia elettrica e termica. Viene dapprima presentato un quadro generale
della cogenerazione, con particolare riferimento ai componenti costi-
tutivi di impianto, ai criteri di scelta, ai modi operativi. In questo qua-
dro viene inoltre riportata una sintetica disamina dei principali motori
primi, con specifico riferimento alle loro peculiarita nelle applicazioni
cogenerative. Successivamente vengono richiamati e discussi i princi-
pali indici di merito della cogenerazione, quali, ad esempio, i rendi-
menti di primo e di secondo principio, i rendimenti marginali della
produzione elettrica e termica, 1'indice di risparmio energetico, ecc.
Viene quindi approfondita la cogenerazione con turbine a gas consi-
derando preliminarmente la configurazione elementare a recupero
semplice per poi analizzare soluzioni pitt complesse dotate di disposi-
tivi di post-combustione e di parzializzazione dei gas di scarico (by-
pass) all’ingresso del sistema di recupero. Seguono brevi cenni sulla
cogenerazione con turbine a vapore, con riferimento alle due classiche
tipologie basate su turbine a vapore a condensazione e spillamento e
su turbine a vapore a contropressione, con la formulazione degli ine-
renti bilanci energetici. Vengono quindi riportati alcuni cenni sui cri-
teri di gestione, inizialmente in termini generali, richiamando i diversi
modi operativi, successivamente facendo specifico riferimento agli im-
pianti di cogenerazione basati su turbine a gas con post-combustione
e by-pass, su turbine a gas con iniezione di vapore e su impianti com-
binati con turbine a vapore a condensazione e spillamento.

Infine, dopo una rapida cronistoria del quadro normativo sulla co-
generazione viene presentata e discussa in dettaglio la cogenerazione
ad alto rendimento (CAR) secondo il quadro normativo vigente. In



particolare, vengono presentati i principi informatori della CAR, gli
indici caratteristici e i criteri di valutazione degli incentivi riconosciuti.

Il terzo capitolo, infine, riporta cenni sui processi e sui sistemi inte-
grati di gassificazione del carbone e altri combustibili. Vengono dap-
prima richiamati i principi fisico-chimici della gassificazione dei com-
bustibili con alcuni richiami sulle principali reazioni caratteristiche e
sulla loro dipendenza dai principali parametri operativi che gover-
nano i processi di gassificazione nel loro complesso. Successivamente
vengono richiamate le principali tecnologie di gassificazione, bastate
su gassificatori a letto fisso, fluido e trascinato. Vengono poi descritti
le principali sezioni e i componenti costitutivi di impianto, con parti-
colare riferimento ai sistemi di depurazione e condizionamento del
syngas.

Cagliari, maggio 2024
Prof. Ing. Giorgio Cau






Capitolo 1

Impianti combinati con
turbine a gas e a vapore

1.1 Principi informatori e generalita sulle
potenzialita del recupero dell’energia
termica rilasciata dalle turbine a gas

Come e noto, la turbina a gas e un motore termico caratterizzato, nella
configurazione in ciclo semplice, da potenze e rendimenti oramai pa-
ragonabili a quelli degli impianti a vapore. Rispetto agli impianti a va-
pore presenta pero una sostanziale differenza in relazione al livello di
temperatura dell’energia non convertita in lavoro e restituita all’am-
biente.

Mentre negli impianti a vapore l’energia termica non trasformata in
lavoro viene rilasciata all’esterno, principalmente attraverso il conden-
satore, ad una temperatura di poco maggiore di quella ambiente, es-
sendo percio di nessuna utilita ai fini di un eventuale recupero, nelle
turbine a gas tale energia viene rilasciata, come calore sensibile dei gas
reflui, ad elevata temperatura, dell’ordine di 550+650 °C (e oltre) nelle
turbine a gas industriali (heavy duty) e di 400-450 °C nelle turbine a
gas di derivazione aeronautica (aeroderivative). Il calore sensibile dei
gas di scarico della turbina a gas rappresenta, per questo, una vera e
propria fonte energetica di qualita, in virta dell’elevata temperatura,
della continuita e regolarita di produzione, della disponibilita e fruibi-
lita e, quindi, delle potenzialita di recupero.



Il recupero dell’energia termica allo scarico puo essere effettuato
con riferimento a due diversi criteri di utilizzazione:

- recupero di energia termica con utilizzo finalizzato alla conversione
termodinamica in energia meccanica in un impianto motore ter-
mico sottoposto in cascata, di norma un impianto a vapore d’acqua
specificamente concepito;

- recupero dell’energia termica finalizzato al suo utilizzo diretto o in-
diretto in processi tecnologici di tipo prevalentemente industriale.

Nel primo caso, che interessa prevalentemente le turbine a gas di po-
tenza medio-grande, si realizza un sistema integrato per la sola produ-
zione di energia meccanica (elettrica) con due sezioni di conversione
costituite rispettivamente da un impianto di turbina a gas (impianto
sovrapposto) e un impianto di turbina a vapore d’acqua (impianto sot-
toposto). Il sistema integrato nel suo complesso e denominato “Im-
pianto a cicli combinati gas-vapore”, o “Impianto combinato gas-va-
pore” o ancora, piu semplicemente e sinteticamente, “Impianto com-
binato”.

Nel secondo caso, che interessa I'impiego delle turbine a gas di po-
tenza medio-piccola nelle applicazioni cogenerative, si realizza invece
un sistema integrato per la produzione combinata e contestuale di
energia meccanica (elettrica) e termica per usi tecnologici e di processo.
Nella sua generalita, un impianto combinato puo essere basato su un
motore termico sovrapposto diverso dalla turbina a gas, ad esempio
un motore alternativo a combustione interna, e su un motore termico
sottoposto preposto al recupero dell’energia termica diverso dall’im-
pianto a vapore d’acqua, ad esempio un motore ORC a fluido orga-
nico.

Potenziale teorico di recupero energetico dai gas di scarico di una
turbina a gas.

Prima di intraprendere lo studio degli impianti combinati con turbine
e gas e a vapore e opportuno effettuare una valutazione del potenziale
teorico di recupero energetico dai gas di scarico di una turbina a gas e
del massimo lavoro ottenibile da un idoneo ciclo sottoposto,
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svolgendo nel contempo un utile richiamo dei criteri elementari di
analisi dei cicli termodinamici. Si consideri allo scopo il ciclo reale sem-
plificato di Joule illustrato in figura 1.1.1 (punti 1-2-3-4), dove per sem-
plicita si evidenziano le sole perdite presenti nel compressore e nella
turbina. Il ciclo termodinamico, designato con l'indice “1”, ¢ rappre-
sentativo dell’'impianto motore termico sovrapposto.

Figura 1.1.1. Potenziale teorico di recupero energetico da ciclo reale di Joule
con ciclo ideale di Lorentz.

Con riferimento all'unita di massa di fluido motore, lungo la trasfor-
mazione isobara 4-1 il ciclo rilascia alla sorgente termica inferiore la
quantita di calore g, ;, a temperatura variabile tra i valori estremi T, e
T, rappresentata nel piano T-s dall’area A14B sottesa dalla trasforma-
zione 1-4. Come mostrato nella figura 1.1.1, questa quantita di calore
puo essere interamente utilizzata per alimentare un ciclo sottoposto in
cui la sorgente termica superiore e rappresentata sempre dalla trasfor-
mazione 1-4, coincidente con la 4-1 ma percorsa in senso opposto, men-
tre la sorgente inferiore e rappresentata dall’ambiente alla temperatura
di riferimento Ty = T; = Ts. In tal modo e possibile realizzare il ciclo
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termodinamico di Lorentz rappresentativo dell’impianto sottoposto,
designato con l'indice “II”, costituito dalle tre trasformazioni 5-1 di
compressione isoterma, 1-4 di riscaldamento isobaro e 4-5 di espan-
sione adiabatica. Nella fattispecie il ciclo e reversibile, poiché lo scopo
di questa analisi e quello di effettuare una valutazione del potenziale
teorico di recupero dell’energia termica rilasciata dal ciclo sovrapposto
e del massimo lavoro ottenibile mediante la sua conversione termodi-
namica mediante il ciclo sottoposto, pertanto la trasformazione adia-
batica 4-5 & anche isoentropica.

Il lavoro del ciclo reversibile di Lorentz rappresenta pertanto il mas-
simo lavoro che e possibile ottenere dal recupero del calore rilasciato
dal ciclo di Joule e in tal senso esso rappresenta il limite teorico di rife-
rimento, ovvero il potenziale, del recupero in parola. Il lavoro del ciclo
di Lorentz puo essere determinato attraverso 1’analisi energetica delle
tre trasformazioni che lo costituiscono, ma in realta esso puo essere piu
direttamente determinato applicando i principi dell’analisi exergetica.

Analisi exergetica del recupero
Con il termine exergia di un sistema si intende il massimo lavoro che e
possibile ottenere da un sistema quando questo si porta in equilibrio
termodinamico con 'ambiente esterno. Il processo evolutivo del si-
stema fino al raggiungimento delle condizioni di equilibrio e ovvia-
mente reversibile il quanto I'exergia, per definizione, rappresenta il
massimo lavoro ottenibile durante il processo, che & necessariamente
quello reversibile!. Per tale motivo 1'exergia e una funzione di stato
poiché il lavoro reversibile & unico e non dipende dal processo evolu-
tivo del sistema verso la condizione di equilibrio.

L’equilibrio del sistema rispetto all’ambiente e stabilito in relazione
a tre grandezze termodinamiche p, T, n;, rispettivamente pressione,
temperatura e composizione chimica (numero di moli delle specie co-
stituenti). Pit1 specificamente si ha:

! Se cosi non fosse si potrebbe individuare un processo caratterizzato da minori irre-
versibilita e, quindi, da una produzione di lavoro maggiore.
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- equilibrio termico, se non ci sono differenze di temperatura tra il
sistema e ’ambiente;

- equilibrio meccanico, se non ci sono differenze di pressione tra il
sistema e ’ambiente;

- equilibrio chimico, se non ci sono differenze di composizione tra il
sistema e I’ambiente.

Per quanto sopra, se si considera il sistema costituito dai gas allo sca-
rico della turbina a gas, il cui stato termodinamico ¢ caratterizzato dal
punto 4 nel ciclo di figura 1.1.1, si puo affermare che l'exergia del
punto 4 rappresenta proprio il massimo lavoro ottenibile dal recupero
dell’energia termica da essi posseduta mediante un processo di con-
versione termodinamica realizzato a valle in cascata. Nelle condizioni
del punto 4, i gas di scarico sono in equilibrio meccanico poiché si tro-
vano a pressione ambiente (quindi non ci sono differenze di pressione
tra sistema e ambiente), ma non in equilibrio termico, poiché sono a
temperatura maggiore di quella ambiente, né in equilibrio chimico,
poiché la loro composizione e diversa da quella dell’aria atmosferica.
Tuttavia, considerando che lo sfruttamento del disequilibrio chimico e
praticamente irrealizzabile, si puo considerare il solo disequilibrio ter-
mico che puo essere sfruttato mediante un ciclo termodinamico rever-
sibile, rappresentato proprio dal ciclo di Lorentz.

Senza entrare nel merito della teoria dell’analisi exergetica, 1'exer-
gia fisica di un sistema? e data dalla relazione:

ey =(h—hg) =Ty (s —5sp) (1.1.1)

da cui si evince che e, = 0 quanto h = hy e s = s, ossia quando il si-
stema e in equilibrio termico e meccanico con I'ambiente.

Il massimo lavoro ottenibile dal recupero energetico dei gas disca-
rico, ossia il lavoro del ciclo reversibile di Lorentz sottoposto, corri-
sponde, per quanto sopra, alla loro exergia, data dalla relazione:

2 Dipendente dal disequilibrio termico e meccanico ma non da quello chimico.
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Lt = exa = (hy —ho) — T - (54 — So) (1.1.2)
Supposto che il fluido termodinamico sia un gas perfetto, si ha:
hy —hg =cp - (Ty —Tp) (1.1.3)
Inoltre, dalla seconda equazione di Gibbs si ha:
dh = Tds + vdp (1.1.4)

da cui:

dT dp
ds = oV

- (1.1.5)

Integrando lungo la trasformazione isobara 1-4 (dp = 0), si ottiene:
Sp—S1=¢Cpln— (1.1.6)

Infine, combinando I’equazione (1.1.2) con le equazioni (1.1.3) e (1.1.6),
considerando che il punto “0” coincide con il punto “1”, si ottiene:

T.
buir = €xa = Cp |[(Ty = To) = T - lnT_4 (1.1.7)
0

La relazione (1.1.7) esprime il lavoro del ciclo di Lorentz sottoposto in
funzione delle temperature estreme del ciclo T; e T,, determinato at-
traverso semplici considerazioni basate sull’analisi exergetica.
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Analisi termodinamica del ciclo di Lorentz
Qui di seguito il lavoro del ciclo di Lorentz viene determinato in modo

convenzionale valutando gli scambi energetici (calore e lavoro) lungo
le trasformazioni costitutive. Il ciclo di Lorentz e costituito da 3 trasfor-
mazioni lungo le quali si realizzano gli scambi essenziali di lavoro e di
calore con l'esterno come di seguito specificato.

Trasformazione 1-4
L’analisi energetica della trasformazione puo essere effettuata con ri-

ferimento all’equazione che esprime il 1° principio della termodina-
mica:

dh = 8q — 51 (1.1.8)

La trasformazione 1-4 ¢ una trasformazione isobara, per cui si ha solo
scambio di calore con 'esterno (61 = —vdp = 0, essendo dp = 0). Inol-
tre, il calore scambiato e positivo in quanto fornito al sistema
dall’esterno, per cui, integrando I’equazione (1.1.8) tra gli estremi della
trasformazione, si ha:

4
i = q14 = f dh=hy—hy =c, (T, — Ty) (1.1.9)
1

ed essendo T; = Ty, ne segue:

Qi = ¢p - (Ty — To) (1.1.10)

Trasformazione 4-5

La trasformazione 4-5 & una trasformazione di espansione adiabatica
(isoentropica essendo reversibile), per cui si ha solo scambio di lavoro
con l'esterno (6q = 0). Inoltre, il lavoro scambiato e positivo in quanto
compiuto dal sistema sull’esterno mediante una macchina motrice
(6l = —vdp > 0, essendo dp < 0), per cui, integrando l’equazione
(1.1.8) tra gli estremi della trasformazione, si ha:
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5
lg = ls = —f dh =hy —hs =c, (T, — Ts) (1.1.11)
4

ed essendo Ts = T, ne segue:
g = ¢p - (Ty — To) (1.1.12)

Si osserva che, per quanto riferiti a trasformazioni diverse, il calore en-
trante nel ciclo q,, e il lavoro di espansione lg;; sono espressi me-
diante la stessa relazione, essendo entrambi dati da differenze di en-
talpia riferite agli stessi intervalli di temperatura.

Trasformazione 5-1

La trasformazione 5-1 € una compressione isoterma (dT = 0), in cui
sono presenti entrambi gli scambi di calore e di lavoro. Dall’equazione
(1.1.8) si ha:

dh =c,dT =6q -6l =0 (1.1.13)

per cui §q = 1. Inoltre, il lavoro scambiato e negativo in quanto com-
piuto sul sistema dall’esterno mediante una macchina operatrice (81 =
—vdp < 0, essendo dp > 0), il calore scambiato e parimenti negativo in
quanto ceduto dal sistema all’esterno per compensare 1'incremento di
energia interna del sistema dovuto al lavoro entrante, per cui, inte-
grando lungo la trasformazione, valutando il lavoro di compressione
lc ;y in termini positivi, si ha:

1 1 dp
len=—ls; = _[ vdp = f RT — (1.1.14)
5 5 p

Trattandosi di trasformazione isoterma risulta: T = Ts = T; = T, per-
tanto:

p
ley = RTy - In—= (1.1.15)
Ps
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D’altra parte, considerato che p; = p,, essendo per la trasformazione
isoentropica 4-5:

k k
P1_Ps_ (E)m _ (E)m (1.1.16)
ps Ps Ts Ty
I'equazione (1.1.15) diventa:
P4 k Ty
lC,H = RTO - lna = RTO * k 1 - lnT_O (1.117)
. KR e
da cui, essendo — = ¢, si ottiene:
k-1
Ty
lC Vi CpTO - ln_ (1.1.18)
» TO
Per quanto sopra e anche:
Ty
Q21 = Loy = cpTo " In— (1.1.19)

To
Si ha pertanto:

Ty
Lo =g —len = qun — 4z = Cp [(T4 —Ty) =Ty In T_o] (1.1.20)

In conclusione, si osserva, come atteso, I'uguaglianza delle equazioni
(1.1.20) e (1.1.7).
Il rendimento del ciclo di Lorentz risulta infine:
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T.
e |(Ta = To) = Ty - ing* 1 T,
}'] = = — J—
1 q1,11 Cp- (T, — Tp)

T, (1.1.21)
T,
lnT—O

Nel termine a denominatore dell’'ultimo membro dell’equazione
(1.1.21) si riconosce I'espressione della temperatura media logaritmica
tra le temperature T e T,; in tal senso il rendimento del ciclo di Lorentz
equivale al rendimento di un ciclo di Carnot evolvente tra la tempera-
tura minima T e una temperatura massima pari alla media logaritmica
traTyeTy.

Esempio 1
Con riferimento al ciclo di Joule sovrapposto, si consideri una turbina

a gas di vecchia concezione (fine anni "80 del secolo scorso) avente le
seguenti caratteristiche:

ne = 0,35 (rendimento della turbina a gas)
T, = 540 °C (813,15 K)
T, = Ty = 15 °C (288,15 K)

me-H; =1 (si fa riferimento per semplicita all'unita di energia
primaria entrante)

Assumendo per semplicita unitari i rendimenti della camera di com-
bustione e meccanico (organico), comunque molto elevati e prossimi
all’unita, si ha:

Qiy=m. H; =1

m=ne =035

Ly;= Q1 m =035

QZ,I = Q1,1 - Lu,I = Q1,11 = 0,65

1 = 0,4306 (Eq. (1.1.21))

Ly = Qyy-ny = 0,65-0,4306 = 0,28
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Ly 0,28

=2~ = 0,80
Le; 035
L,;,+L 0,35+ 0,28
Nror = ( ] u'H) = 1 = 0,63
Q1.1

Il semplice bilancio energetico rappresentato da questo primo esempio
evidenzia i seguenti aspetti di rilievo:

- per la specificata turbina a gas, con rendimento n; = 0,35, il recu-
pero dell’energia termica allo scarico consente di realizzare un ciclo
sottoposto ideale di Lorentz con rendimento 7;; = 0,4306, con una
ulteriore produzione di lavoro L, ;; pari all'80% del lavoro L,,; del
ciclo di Joule sovrapposto;

- questi valori caratteristici di prestazione del ciclo di Lorentz sotto-
posto rappresentano un limite teorico insuperabile di riferimento,
in quanto relativi a un ciclo reversibile internamente (trasforma-
zioni reversibili) ed esternamente (scambi di calore con I’esterno re-
versibili).

- idue cicli integrati in cascata danno luogo a un ciclo combinato con
rendimento 17or = 0,63 che rappresenta anch’esso il limite teorico
insuperabile, di riferimento, per il rendimento di un impianto com-
binato basato sulla turbina a gas considerata.

Esempio 2
Si consideri ora una turbina a gas di moderna concezione avente le se-

guenti caratteristiche:

ne = 0,40

T, = 635°C (908,15 K)

e sia sempre:

T, =Ty =15°C (288,15 K)
m.-H; =1

Assumendo sempre unitari i rendimenti della camera di combustione
e meccanico (organico), si ha pertanto:
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Qur=mc H =1

N =1n¢ = 0,40

Ly;= Q1 m =040

Q21 = Q11— Ly; = Q= 0,60

N = 0,4665 (Eq. (1.1.21))

Ly = Qv -ny = 0,60-0,4665 = 0,28

L 0,28
wl = 2 =10,70
L,; 040
Lui+Lyy) 040 +0.28
77T0T=(u - )= 1 = 0,68
Q11

Il bilancio energetico rappresentato da questo secondo esempio evi-
denzia i seguenti aspetti di rilievo:

- per la specificata turbina a gas, con rendimento n; = 0,40, il recu-
pero dell’energia termica allo scarico consente di realizzare un ciclo
sottoposto ideale di Lorentz con rendimento n;; = 0,4665, maggiore
rispetto all’esempio precedente in relazione al maggior valore della
temperatura T, e non gia per il maggiore rendimento della turbina
a gas, con una ulteriore produzione di lavoro L, ;; pari all'’70% del
lavoro L, ; del ciclo di Joule sovrapposto;

- illavoro del ciclo sottoposto L,, ;; € pressoché coincidente con quello
dell’esempio precedente (L, ;; = 0,28) poiché la diminuzione del ca-
lore Qq;; entrante nel ciclo sottoposto rispetto all’esempio prece-
dente (0,60 contro 0,65), dovuto al maggiore rendimento della tur-
bina a gas, e compensata dall’aumento del rendimento del ciclo di
Lorentz sottoposto (0,4665 contro 0,4306), dovuto alla maggiore
temperatura dei gas di scarico;

- i due cicli integrati danno luogo a un ciclo combinato con rendi-
mento nyor = 0,68;

- come nel caso precedente, ovviamente, i valori caratteristici di pre-
stazione del ciclo di Lorentz sottoposto, come pure il rendimento
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del conseguente impianto combinato, rappresentano un limite teo-
rico insuperabile di riferimento, in quanto relativi a un ciclo sotto-
posto reversibile internamente ed esternamente.

1.2 Impianti combinati gas-vapore

Nella realta I’energia termica rilasciata dalla turbina a gas non puo es-
sere trasferita integralmente all'impianto sottoposto, né si possono
mantenere gli stessi livelli di temperatura, poiché il processo di scam-
bio termico tra i due impianti sovrapposto e sottoposto deve necessa-
riamente avvenire con differenze finite di temperatura.

La figura 1.2.1 illustra lo schema elementare di un impianto combi-
nato di configurazione molto semplice. Lo schema rappresenta un im-
pianto combinato a un solo livello di pressione, ossia con produzione
di un solo flusso di vapore inviato in una turbina ad una sola ammis-
sione di vapore, in configurazione a due alberi, con turbina a vapore
disgiunta dalla turbina a gas.

Ey

Ly

Figura 1.2.1. Schema elementare di un impianto combinato gas-vapore.
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Le realizzazioni pratiche possono essere basate su configurazioni di-
verse, monoalbero e multialbero. Nelle soluzioni monoalbero, general-
mente adottate in impianti di piccola-media potenza, la turbina a va-
pore e calettata sullo stesso albero della turbina a gas in modo da avere
un solo alternatore. In questo caso, il collegamento tra la turbina a gas
e la turbina a vapore puo prevedere una frizione (clutch) che consente
alla turbina a gas di funzionare in modo indipendente senza trascinare
la turbina a vapore in caso di fermata della sezione a vapore.

Nel caso di impianti di grande potenza, viceversa, si possono avere
sistemi multialbero costituiti, ad esempio, da due turbine a gas, due
generatori di vapore a recupero e una sola turbina a vapore, realiz-
zando cosi un sistema con tre turboalternatori.

Bilancio energetico semplificato dell’impianto combinato
Con riferimento alla figura 1.2.1 si osserva innanzitutto che tutta
I'energia termica non utilizzata dalla turbina a gas e rilasciata allo sca-
rico viene fornita all'impianto a vapore sottoposto il quale, a sua volta,
e alimentato solo da questa fonte di energia. In una prima analisi sem-
plificata si assume cioe che I'impianto combinato sia un impianto a
“semplice recupero”, ovverosia che il generatore di vapore non sia do-
tato di dispositivi di post-combustione (combustione supplementare)
e che percio non si abbia un ulteriore impiego di combustibile a valle
della turbina a gas (Ey = 0). Inoltre, sempre in una prima analisi, si
assumono unitari il rendimento della camera di combustione (1., = 1)
e il rendimento organico (1,; = 1) della turbina a gas.

Per quanto sopra e con riferimento agli scambi di energia rappre-
sentati in figura 1.2.1, i rendimenti dell'impianto di turbina a gas, a
vapore e combinato risultano rispettivamente:

L¢
Ne = E_G (1.2.1)
Ly
=_— 1.2.2
Nv Ovc ( )
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Le+ Ly

Nic = (1.2.3)

Risulta inoltre:
Q26 = Eg —Lg = Eg-(1—ng) (1.2.4)
Si ha pertanto:

. :LG +ny - Q¢ =LG+TIV‘EG‘(1—776)
e Eg Eg (1.2.5)

=n¢+ny-(1—n6)

da cui, infine

Nic =N + My — N Ny (1.2.6)

L’equazione (1.2.6) esprime il rendimento dell'impianto combinato in
funzione dei rendimenti globali delle due sezioni a gas e a vapore, che
risulta uguale alla somma meno il prodotto dei rendimenti dei due im-
pianti costituenti. Si sottolinea che questa espressione e tipica dei pro-
cessi in cascata in cui I'impianto a valle (impianto a vapore sottoposto)
e alimentato con “tutta” e “solo” I’energia termica rilasciata dall’im-
pianto a monte (impianto a gas sovrapposto). L'impianto a vapore sot-
toposto, infatti, € alimentato con tutta 1'energia termica Q¢ rilasciata
dalla turbina a gas (sono qui nulle, per ipotesi, le perdite minori della
camera di combustione e organiche) e solo con essa, non essendo pre-
sente nessuna ulteriore somministrazione di energia primaria
dall’esterno (Ey = 0). Si sottolinea inoltre, che i rendimenti n; e ny
sono rendimenti globali dei due impianti, dati dalle relazioni:

NG = Nee "Mré *Noa (1.2.7)

Nv = Ngvr " Mrv *Nov (1-2~8)
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dove ¢, Nyg € Ny Sono rispettivamente i rendimenti della camera di
combustione, del ciclo (reale) e organico della turbina a gas, 14y, 1y
e 1oy, i rendimenti del generatore di vapore a recupero, del ciclo e or-
ganico dell'impianto a vapore.

Rispetto agli impianti a vapore convenzionali, gli impianti a vapore
integrati negli impianti combinati presentano rendimenti del genera-
tore di vapore e del ciclo sensibilmente inferiori, mentre il rendimento
organico ¢ di norma maggiore per via della minore presenza di organi
ausiliari e accessori.

Il rendimento di un generatore di vapore a recupero € minore del
rendimento di un generatore di vapore convenzionale a combustione
poiché, come si vedra nel seguito, esso dipende principalmente dalla
temperatura massima dei gas all'inizio del processo di scambio ter-
mico con l'acqua; tale temperatura e indicativamente compresa nel
campo 400-650 °C (temperatura dei gas reflui allo scarico della turbina
a gas)® nei primi e perfino oltre 2000 °C nei secondi.

Il rendimento del ciclo dipende invece dalla sua costituzione e dal
livello tecnologico dell'impianto combinato, ma e sempre sensibil-
mente minore del rendimento del ciclo di un impianto a vapore con-
venzionale a combustione poiché, come sara approfondito nel seguito,
negli impianti a vapore a recupero integrati negli impianti combinati
non si effettua il preriscaldamento rigenerativo dell’acqua di alimento
mediante spillamenti di vapore. Negli impianti combinati non partico-
larmente sofisticati, a uno o a due livelli di pressione di produzione del
vapore’, inoltre, si ha di norma un solo surriscaldamento del vapore e,

3 Piu specificamente, negli intervalli indicativi di 400+450 °C nel caso di turbine a gas
di derivazione aeronautica (aeroderivative), caratterizzate da elevati rapporti di com-
pressione, 500+650 °C nel caso di turbine a gas industriali (heavy duty), con i valori
pit bassi riferiti alle tecnologie piti datate e meno sofisticate, i pit1 alti riferiti alle pit1
sofisticate turbine a gas di grande potenza di generazione corrente.

* Dipendente dal tipo di combustibile utilizzato, dall’eccesso d’aria e dalla tempera-
tura di preriscaldamento dell’aria comburente.

5 Negli impianti combinati pit sofisticati si hanno di norma, tre livelli di pressione di
produzione del vapore.
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in relazione alla temperatura dei gas di scarico della turbina a gas, una
temperatura massima del vapore surriscaldato minore di quella tipica
degli impianti a vapore a combustione di grande potenza, a cui corri-
spondono anche valori minori della pressione massima del vapore.

Esempio 1 — Impianto combinato a un livello di pressione

Si consideri un impianto combinato a un livello di pressione basato su
una turbina a gas di vecchia concezione (fine anni ’80 del secolo scorso)
avente le seguenti caratteristiche (Cfr. Esempio 1in § 1.1).

ne = 0,35

T, = 540°C (813,15 K)

T; =Ty =15°C (288,15 K)

Per quanto riguarda la sezione a vapore si abbia:

Ngor = 0,70

Nrv *Mov = 0,30

Risulta quindi:

M = TNgvr " Mrv * Moy = 0,21

Nic =N + v —ng "1y = 0,35+ 0,21 - 0,35 0,21 = 0,487
Esempio 2 — Impianto combinato a due livelli di pressione

Si consideri un impianto combinato a due livelli di pressione basato

sulla stessa turbina gas dell’esempio precedente. Per quanto riguarda
la sezione a vapore, in questo caso si abbia:

Ngvr = 0,80

Ny * Moy = 0,35

Risulta quindi:

Nv = Ngvr " NMrv "Nov = 0,28

Nic =Ng +1My —Ne "My = 0,35+ 0,28 —-0,35-0,28 = 0,532
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Esempio 3 — Impianto combinato ideale

Si consideri ora, un impianto combinato ideale basato sulla stessa tur-
bina gas degli esempi precedenti ma avente come ciclo sottoposto il
ciclo ideale di Lorentz di cui in § 1.1 al posto di un impianto a vapore
reale. Come gia rilevato in § 1.1, il ciclo di Lorentz basato sulla turbina

a gas considerata presentava il seguente rendimento:

N =1y =043

da cui:

Nic =MNg+n,—1ng-n,=035+043-0,35-0,43 = 0,63

che coincide con il rendimento dell'impianto combinato ideale gia ri-
levato in § 1.1.
Dai tre esempi presentati si evince quanto segue:

- Ilrendimento ny dell'impianto a vapore sottoposto, rispettivamente
paria 0,21 e a 0,28 nei due casi di impianti a uno e a due livelli di
pressione, e sensibilmente inferiore al valore massimo possibile cor-
rispondente al ciclo ideale di Lorentz (n, = 0,43). Cio perché mentre
nel caso ideale si ha un perfetto accoppiamento della sorgente ter-
mica superiore del ciclo di Lorentz con la sorgente termica inferiore
del ciclo di Joule, nel caso reale la sorgente termica superiore del
ciclo a vapore ¢ fortemente disaccoppiata da quella inferiore del ci-
clo di Joule, con notevoli differenze di temperatura tra i gas e ’ac-
qua (e quindi con notevoli irreversibilita del processo di scambio
termico) nelle fasi di preriscaldamento, vaporizzazione e surriscal-
damento.

- Di conseguenza, il rendimento dell'impianto combinato che ne de-
riva, rispettivamente pari a 0,487 e a 0,532 nei due casi di impianti
a uno e a due livelli di pressione, e sensibilmente inferiore al valore
massimo possibile corrispondente al ciclo ideale di Lorentz (0,63).

- Ciononostante, I'impianto combinato, anche nella configurazione
pitt semplice con un solo livello di pressione, presenta un rendi-
mento (1;c = 0,487) molto maggiore del rendimento degli impianti
a vapore convenzionali, anche nei confronti degli impianti ultra-
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supercritici (USC) di pitt moderna concezione. A questo proposito
e inoltre il caso di osservare che il costo specifico (per unita di po-
tenza) dell'impianto combinato a un livello di pressione in parola,
ma anche degli impianti combinati a due e a tre livelli di pressione

piu in generale (500 <+ 800 %), e sensibilmente minore (circa la

meta) del costo specifico degli impianti a vapore a carbone (1200

1600 W)’ anche se gli impianti combinati, essendo basati su un im-

pianto motore a combustione interna, la turbina a gas, richiedono
combustibili pregiati e quindi piti costosi rispetto agli impianti a va-
pore a combustione esterna.

Bilancio energetico generale dell’impianto combinato

Il bilancio energetico precedentemente sviluppato ¢ un bilancio sem-
plificato che non tiene conto di alcune perdite (meccaniche/organiche
e della camera di combustione) che, per quanto modeste, e opportuno
considerare ai fini di una trattazione rigorosa. Nel caso precedente-
mente considerato, inoltre, si € supposto che I'impianto a vapore sot-
toposto sia alimentato esclusivamente con l’energia termica rilasciata
dalla turbina a gas. In effetti, dati gli elevati valori dell’eccesso d’aria
con cui opera la turbina a gas (dell’ordine del 200%), i gas di scarico
possiedono ancora un elevato tenore di ossigeno e pertanto possono
essere utilizzati come comburente in una combustione supplementare
(post-combustione) all'interno del generatore di vapore a recupero. In
tal modo, l'impianto a vapore viene alimentato con una ulteriore quota
di energia primaria Ey fornita dall’esterno.

Con riferimento allo schema impiantistico di figura 1.2.1, la figura
1.2.2 che segue mostra uno schema generale di bilancio energetico
delle due sezioni a gas e a vapore. Nella figura sono indicati tutti i
flussi di energia e le principali trasformazioni nelle varie forme pre-
senti nell'intero impianto, incluse le perdite “secondarie” della turbina
a gas (organiche e della camera di combustione) e I’apporto esterno di
energia primaria del combustibile utilizzato per una combustione sup-
plementare nel generatore di vapore.
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E,c =Ec(1—1n¢)
G G cc.
— Cam. Comb.
nCC
Qi = EgNec lEv
v
E,y = (Ey+ 1~
Ciclo TG Q26 ; GWR w = (Ey +Q26)(1 = Mgur)
NrG Ngvr
Ly = Q16 — Q26 Qv = (Ev +Q26)Mgur
v v
¢ Organi mecc. TG Ciclo IV Qav
1 NoG Ny
Ly =Lg (— - 1)
NoG L
l G Ly = Qv — Qav
v
Organimecc. IV 5
Nov

by =1 (5--1)
lLV i g Nov

Figura 1.2.2. Schema di bilancio energetico generale di un impianto combi-
nato gas-vapore.

Lo schema di figura 1.2.2 evidenzia chiaramente i flussi di energia e la
sequenza delle trasformazioni nelle due sezioni di impianto, che con-
sentono di esprimere le catene dei rendimenti globali dei due impianti
a gas e a vapore.

Flussi di energia nell’ impianto di turbina a gas sovrapposto

L’'impianto di turbina a gas e alimentato con l'energia primaria del
combustibile E; (essendo E; = m H;). Non tutta questa energia viene
effettivamente trasferita al fluido motore a causa delle perdite in ca-
mera di combustione, determinate essenzialmente da incombusti e da
scambio termico con l'esterno. Si tiene conto di queste perdite me-
diante il rendimento 1., della camera di combustione; risulta pertanto:

Q¢ = E¢ " MNee (1-29)

EpG =Eq (1 —1¢) (1.2.10)
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essendo Q4 I'energia termica (calore entrante equivalente) trasferita al
fluido termodinamico nella camera di combustione ed E,; le perdite
di energia primaria per incombusti e per scambio termico con
I'esterno.

Attraverso il ciclo termodinamico il calore Q;; viene in parte tra-
sformato in lavoro utile L, ; mentre il calore non utilizzato Q,, viene
inviato in forma di energia termica dei gas di scarico al generatore di
vapore a recupero; risulta pertanto:

Ly = Q16 " Nre (1.2.11)
Q2¢ = Q1¢ — Lug (1~2-12)

Infine, il lavoro utile L,; del ciclo termodinamico, viene trasferito
all’esterno attraverso gli organi mobili a meno delle perdite meccani-
che e degli assorbimenti degli ausiliari, risultando disponibile all'uti-
lizzatore il lavoro effettivo L. Si tiene conto delle perdite meccaniche
e degli assorbimenti degli ausiliari attraverso il rendimento organico
Tog; Tisulta pertanto:

LG = LuG - 7]06 (1.213)

1
Ly = Lo ~ Lo = Lug " (1= moe) = L *(-—=1)  (1214)
[

essendo L, le perdite di energia meccanica comprensive degli assor-
bimenti degli ausiliari. Si preferisce esprimere Ly in funzione di Lg
invece che di L, ; per evitare di esprimere scambi energetici attraverso
il volume di controllo utilizzando grandezze energetiche interne al vo-
lume di controllo stesso.

Flussi di energia nell’ impianto a vapore sottoposto

Lo schema dei flussi di energia nell'impianto a vapore sottoposto si
sviluppa in modo analogo. L’impianto a vapore e alimentato princi-
palmente con I'energia termica Q, rilasciata dalla turbina a gas e, nel
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caso sia prevista la post-combustione nel generatore di vapore a recu-
pero, con I'energia del combustibile addizionale Ey. Non tutta I'ener-
gia complessivamente fornita all'impianto a vapore viene effettiva-
mente trasferita all’acqua evolvente nel generatore di vapore nelle di-
verse fasi liquida e vapore, poiché una parte rilevante di essa viene
rilasciata nell’ambiente sotto forma di energia termica dei gas reflui al
camino e, in minor misura, dissipata per scambio termico con
I'esterno®. Si tiene conto di queste perdite mediante il rendimento 74y,
del generatore di vapore a recupero; analogamente alla sezione turbo-
gas risulta pertanto:

Qv = Q26 + Ev) " Ngur (1.2.15)
EpV = (Qz¢ + Ev) - (1 - ngvr) (1.2.16)

essendo Q;y l'energia termica complessivamente trasferita all’acqua
nel generatore di vapore a recupero ed Epy le perdite del generatore di
vapore per calore sensibile dei gas reflui e per scambio termico con
I'esterno.

Attraverso il ciclo termodinamico il calore @y viene in parte tra-
sformato in lavoro utile L,;; mentre il calore non utilizzato Q, (calore
di condensazione del vapore scaricato dalla turbina) viene rilasciato
nell’ambiente; risulta pertanto:

Lyy = Qv My (1.2.17)

Qv = Qv — Luy (1.2.18)

Infine, il lavoro utile L,, del ciclo termodinamico, viene trasferito
all’esterno attraverso gli organi mobili a meno delle perdite meccani-
che e degli assorbimenti degli ausiliari, risultando disponibile all'uti-
lizzatore il lavoro effettivo Ly. Anche in questo caso si tiene conto delle

¢ Si trascurano altre perdite minori per incombusti della post-combustione, per spur-
ghi, ecc.
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perdite meccaniche e degli assorbimenti degli ausiliari attraverso il
rendimento organico 7,y; come per la sezione a gas risulta pertanto:

Ly = Lyy Moy (1.2.19)

1
Lyy = Lyy —Ly = Lyy - (1=noy) =Ly~ <77_ - 1) (1.2.20)

ov

essendo L,y le perdite di energia meccanica comprensive degli assor-
bimenti degli ausiliari.

Dallo schema di figura 1.2.2 si ottengono le espressioni dei rendi-
menti globali degli impianti a gas e a vapore:

LG QlG L G LG
nGZ_Z_'L'_chc'an'noG (1'2'21)

__ v Qv Lw Ly
Q¢ +Ey  Qx+Ey Qv Ly

Ny = Ngvr " NMrv " Nov (1.2.22)

Rispetto alla precedente analisi semplificata, lo schema di bilancio
energetico di cui in figura 1.2.2 include le perdite Epg; e L, della tur-
bina a gas, di cui tengono conto i rendimenti della camera di combu-
stione 7. e organico 7,, e le analoghe perdite Ep,y e L, dell'impianto
a vapore, di cui tengono conto i rendimenti del generatore di vapore a
TeCupero 1 4y, € 0Tganico 7,y . Si osserva inoltre che le perdite Ej e Ly,
come sara meglio chiarito nel seguito, sono influenti nei confronti del
recupero, mentre non lo sono le perdite E,, e Lpy.

Formulazione generale del rendimento dell'impianto combinato

Il rendimento dell'impianto combinato, espresso come rapporto tra
I’effetto utile e 'energia messa a disposizione dall’esterno per ottenere
I'effetto utile, e dato dalla relazione:

Le+ Ly

= m (1.2.23)

Nic
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Esprimendo L; e Ly in funzione di n; e 7y attraverso le equazioni
(1.2.21) e (1.2.22) e moltiplicando e dividendo per Ej si ottiene:

_Egmg+ Qe +Ev) vy Eg

Nic = Eg E. +Ey (1.2.24)
e ancora:
e = [na (%GG + ) EG - B (1.2.25)
Si pone inoltre:
8 = Ee (1.2.26)
E; + Ey

Il parametro §; € un parametro caratteristico della post-combustione e
risulta:

0<é; <1 (1.2.27)

In assenza di post-combustione Ey, = 0, pertanto §; = 1. Risulta invece
0¢ = 0 se E; = 0. Cio puo verificarsi, ad esempio, in caso di fermata
della turbina a gas ma con impianto a vapore comunque funzionante.
In questo caso nel generatore di vapore si ha una combustione auto-
noma e perché cio possa avvenire il generatore di vapore deve essere
dotato di ventilatori per I'immissione dell’aria comburente necessaria
(“fresh air”) e dei relativi dispositivi di regolazione e controllo. Si ve-
dra nel seguito in che modo il parametro §; puo variare nell’intervallo
[0,1] indicato dalla (1.2.27).
Dalla (1.2.26) si ricava:

By _1 1 1.2.28
LT3 (1.2.28)
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pertanto, la (1.2.25) diventa:

) Q2

1
Nic = [776 +ny- (6_ —1)+ny E_] * 86 (1.2.29)
G G

I termine %LG puo essere determinato dal bilancio energetico della tur-
G
bina a gas facendo riferimento allo schema di figura 1.2.2; si ha infatti:
QZG = EG - LG - (EpG + Lpg) (1230)

ed esplicitando Ey; e L,g, mettendo in evidenza il termine Ej:

Q26 = Eg —Lg — Eg - [(1 —Nee) + 76 (i - 1)] (1.2.31)

Dividendo tutti i termini per E;, posto:

1
0 =0 —nc) +n6- ( — 1) (1.2.32)
Noc
si ottiene:
Q6 _ g _ Ne — 0 (1.2.33)
Eg

e sostituendo nell’equazione (1.2.29) si trova:

1
Nic = [’76 + v (5 - 1) +1y (1 =ng — o) ¢ (1.2.34)

Posto inoltre:
7]2 = 7]656 (1.2.35)

si trova infine:
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Mic = (Mg + v — N6 *My) —NMyade (1.2.36)

Il termine o;; tiene conto, del complesso delle perdite della camera di
combustione e organiche della turbina a gas ed e idealmente nullo se si
assume, come nella precedente trattazione semplificata, .. = 17,6 = 1.
In tali condizioni semplificative e in assenza di combustione supple-
mentare (§; = 1), 'equazione (1.2.36) si traduce nell’equazione (1.2.37)
seguente, che coincide con I’'equazione (1.2.6):

Nic =Ng + My —Ng "Ny (1.2.37)

In realta, come e facile verificare, in assenza di combustione supple-
mentare (6; = 1) il prodotto ny, 04 nella (1.2.36) vale meno di un punto
percentuale, per cui il rendimento dell’impianto combinato puo essere
conservativamente determinato mediante I’equazione (1.2.37) e sot-
traendo un punto al risultato ottenuto.

Nella (1.2.36), inoltre, il termine o, risulta moltiplicato per 1y per-
ché se le perdite secondarie della turbina a gas, esplicitate attraverso ii
rendimenti 1., e 1,4, fossero suscettibili di recupero in forma di ener-
gia termica nell'impianto a vapore sottoposto, la loro trasformazione
in energia meccanica avverrebbe ovviamente con rendimento 7.

Potrebbe essere interessante e utile esprimere la relazione del ren-
dimento 71;¢ dell'impianto combinato data dall’equazione (1.2.36) in
forma simmetrica introducendo, in analogia a &5, un fattore §;, carat-
teristico dell'impianto a vapore tale che:

Nic =MNg +Mv —Ng "My —NMv0cb =Ng + Ny —Ng "Ny (1.2.38)
essendo, analogamente a 7:

Risolvendo la (1.2.38) rispetto a dy, si ha:
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(1 —ng) =ny(1 —ng) + nyogée
v 1.2.40
=ny6y(1 —ng) +nyosds ( )

da cui:
(1 — 7’]2) . (1 — 8[/) = O-G8G (1.2.41)

e infine, risolvendo rispetto a Jy:
1 (1.2.42)

In assenza di combustione supplementare (6; = 1), 6, assume valori
dell’ordine di 0,95, che aumentano operando la combustione supple-
mentare, ossia al diminuire di §;, come si evince dall’equazione
(1.2.42).

In questo modo, riepilogando, I'espressione di 7, assume la forma
simmetrica

Mic =Ng + 1y — N *Mv =N66c + MvSy — N6 My (1.2.43)

essendo §; e 6y dati rispettivamente dalle equazioni (1.2.26) e (1.2.42).
Con riferimento all’equazione (1.2.43) si osserva quanto segue:

- Il termine &, tiene conto del fatto che in presenza di combustione
supplementare, la sezione a vapore e alimentata non “solo” con
'energia termica non utilizzata dalla sezione a gas, ma anche con
energia primaria fornita dall’esterno.

- Il termine &y tiene conto del fatto che non “tutta” I’energia non uti-
lizzata dalla sezione a gas viene messa a disposizione della sezione
a vapore in quanto le perdite secondarie E,; e Ly (della camera di
combustione e organiche) non sono utilizzabili ai fini del recupero.

Quindi, il termine §; e legato al concetto di “solo” (6; < 1, “non solo”),
mentre il termine &y e legato al concetto di “tutta” (6y <1, “non
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tutta”). Mentre per0 puo essere §; = 1, in assenza di post-combu-
stione, risulta sempre 6, < 1, essendo sempre, in realta, n.,. <1 e
Mo < 1, e percio, a; > 0. E appena il caso di osservare che se §; = 0,
ossia se la turbina a gas non ¢ in esercizio e la sezione a vapore opera
in autonomia mediante post-combustione e dispositivi di “fresh-air”,
risulta 6 = 1. In questo caso, infatti, le perdite secondarie della tur-
bina a gas non hanno piut nessuna influenza poiché la turbina a gas
non e in esercizio e la sezione a vapore funziona autonomamente senza
essere piu alimentata dai gas reflui della turbina a gas.

La figura 1.2.3 mostra uno schema di bilancio energetico che chiari-
sce il significato fisico del rendimento corretto 1 della turbina a gas.

T
I
Lg £l L
<& TG L
Ne Mg 1
Q26 Q26 Ey
v v v
LV LV
D v <€ \Y —

(a) (b)

Figura 1.2.3. Schema esplicativo del significato fisico del rendimento cor-
retto 1.

Come si evince dalla figura 1.2.3, tutto avviene come se I'energia pri-
maria Ey, che alimenta il generatore di vapore (a) alimentasse la turbina
a gas invece che il generatore di vapore a recupero, ma senza essere
convertita in lavoro, essendo percio interamente rilasciata dalla tur-
bina a gas come energia termica dei gas di scarico (b). Quindj, il rendi-
mento 71; corrisponde al rendimento che avrebbe una turbina a gas
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fittizia che produce lo stesso lavoro L; della turbina a gas effettiva es-
sendo pero alimentata con l'energia primaria (E; + Ey), cioe con tutta
I'energia primaria entrante nell'impianto combinato.

Cosi come il termine §; rappresenta il rapporto tra I'energia prima-
ria introdotta nella turbina a gas (E;) e quella resa disponibile all’intero
impianto (E; + Ey), si dimostra che il termine §y, in modo analogo,
rappresenta il rapporto tra I'energia complessivamente entrante nella
sezione a vapore (Ey + Q) e quella che complessivamente sarebbe
stata disponibile considerando recuperabili anche le perdite seconda-
rie della turbina a gas E; e Ly. Si ha infatti:

oy =1— = (1.2.44)

ed essendo:
E
5_ = E—V +1
¢ (1.2.45)
Q26
oG =1-1n5— E_G
si trova:
Ey
_EG+1 6 7% By + Qg
oy = E =z E (1.2.46)
E_V+1—UG v + Q26 + Egog
G
D’altra parte:
1
Egog =Eg (1 —1nce) + Lg - (E - 1) = Epe + Lyg (1.2.47)
o

per cui si ottiene:

37



(Ey + Q26)

oy = 1.2.48
Y (Ev + Q) + (EpG + LpG) ( )
Si ha quindi:
Ly (Ev + Q)
s . 1249
v =Tvov (Ev + Q26) (Ey + Q) + (EpG + LpG) ( )
e infine:
« Ly
7” =
v (Ey + Qz6) + (EpG + ch)
) L, (1.2.50)
- 1
(Ey +Qa0) + [Eg - (1 =1e) + Lo (5 —— 1))

L’equazione (1.2.50) mostra che il rendimento 7y, analogamente a 7,
equivale al rendimento che avrebbe l'impianto a vapore se, produ-
cendo lo stesso lavoro Ly, venisse alimentato anche con I’energia cor-
rispondente alle perdite secondarie della turbina a gas.

La figura 1.2.4, analogamente alla figura 1.2.3, mostra uno schema
di bilancio energetico che chiarisce il significato fisico del rendimento
corretto 1y, della sezione a vapore.

Come si evince dalla figura 1.2.4, tutto avviene come se la sezione a
vapore (a), oltre all’energia utile (Q,; + Ey ), ricevesse in ingresso an-
che l'energia (E,¢ + Ly ) corrispondente alle perdite secondarie della
turbina a gas, ma senza che questa venga convertita in lavoro, essendo
contestualmente rilasciata tale e quale all’ambiente dalla sezione a va-
pore (b). Quindi, il rendimento 1y corrisponde al rendimento di una
sezione a vapore fittizia che produce lo stesso lavoro Ly della sezione
a vapore effettiva essendo perd alimentata con tutta l'energia
[(Ey + Q26) + (Ep + Lpg)] che complessivamente sarebbe stata
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disponibile considerando recuperabili le perdite secondarie della tur-
bina a gas Ejg e Ly’

lEG lEG

Lg Lg
TG (6) —> TG (6) —>
QZG lEV EpG +LPG QZG lEV
v 2 v
Ly I 5
v (v) —> P vEGw) —>
1
VE,,G+L,,G lR lEpG+LpG lR
(a) (b)

Figura 1.2.4. Schema esplicativo del significato fisico del rendimento cor-
retto ny.

Effetti dei termini 6 e o sul rendimento dell’impianto combinato
Si e visto che il rendimento dell'impianto combinato puo essere
espresso, in termini rigorosi, mediante la relazione (Cfr. eq. (1.2.36)):

Nic = M8 +nv — N *Mv) — Ny (1.2.51)
essendo, come gia specificato (Cfr. eqq. (1.2.7-1.2.8)):
Mg = Nee " Mrg " MNog (1.2.52)

My = Ngvr " Nrv " Nov (1253)

7 E appena il caso di osservare che il termine &, rappresenta, pitl in generale, il rap-
porto tra I’energia complessivamente entrante nella sezione a vapore, anche ove que-
sta fosse alimentata con una sola quota parte dell’energia termica Q,¢, e quella resa
idealmente disponibile pari a [(Ey + Q4¢) + (EpG + Lp(;)].
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Si considerino separatamente gli effetti del fattore o (fattore delle per-
dite secondarie della turbina a gas) e di §; (parametro della post-com-
bustione).

FEattore delle perdite secondarie o
Sia per ipotesi §; = 1 (impianto a semplice recupero senza combu-
stione supplementare); in questo caso si ha:

Mic = Mg + v — N6 *NMv) — My 0g (1.2.54)

I termine o, come detto, ¢ legato alle perdite secondarie della turbina
a gas (camera di combustione e organiche). Come anticipato, e come si
vedra nel corso della discussione di alcuni esempi applicativi che ver-
ranno presentati nel seguito, il prodotto ny o, € generalmente minore
di un punto percentuale. Cio significa che il rendimento dell'impianto
combinato puo essere determinato mediante la semplice relazione
data dalla somma meno il prodotto dei rendimenti delle due sezioni a
gas e a vapore, sottraendo al risultato un punto percentuale; si tratta
evidentemente di una valutazione conservativa in quanto, come detto,
risulta di norma ny,0; < 0,01. Si osserva inoltre che se le perdite secon-
darie fossero recuperabili, il recupero avverrebbe con il rendimento 7y,
della sezione a vapore, di qui il significato del prodotto 1y 0. In pre-
senza di post-combustione tali perdite hanno una minore incidenza
essendo in tal caso §; < 1.

Parametro della post-combustione &g

Si analizza ora l'effetto del termine &5, posto per separare gli effetti
o; = 0. In questo caso, il rendimento dell'impianto combinato puo es-
sere espresso nella forma:

e =Ny +n68q - (1 —ny) (1.2.55)

Nell’equazione (1.2.55), il rendimento 7, della turbina a gas e costante
poiché le prestazioni della turbina a gas non vengono influenzate dalla
post-combustione nel generatore di vapore a valle. Si puo supporre, in
prima approssimazione, che anche il rendimento 7y dell'impianto a
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vapore rimanga costante, ossia che anch’esso non venga influenzato in
alcun modo dalla post-combustione. In tali condizioni il rendimento
dell'impianto combinato diminuisce linearmente con §; perché il com-
bustibile supplementare ¢ utilizzato nella sola sezione a vapore, ve-
nendo cosi a mancare un utilizzo dell’energia primaria in due stadi
distinti in cascata.

Come mostra la figura 1.2.5, esso assume il massimo valore, dato
dalla somma meno il prodotto dei rendimenti n; ed 1, delle due se-
zioni a gas e a vapore, per §; = 1, ossia in assenza di combustione sup-
plementare; risulta invece 1, = 1y per §; = 0, ossia quando la sezione
a gas non e in esercizio e la sezione a vapore funziona autonomamente
utilizzando come comburente aria introdotta dall’esterno (modalita
“fresh-air”).

Nic

v
v

S
>

0 6G,min 1 66

Figura 1.2.5. Rendimento dell'impianto combinato in funzione del parame-
tro §; della post-combustione.

In conformita alla relazione (1.2.53), tuttavia, il rendimento globale 71y
dell'impianto a vapore non rimane costante perché i termini 74, € 1,y
dipendono da §;.

In particolare, come sara mostrato nel seguito, il rendimento 74,,
del generatore di vapore a recupero e funzione delle temperature del
gas Ty; all'ingresso e T, all’'uscita del generatore di vapore, e della
temperatura T di riferimento, secondo la relazione:
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T,: —T, T,,, —T

gl gu gu 0
n ===1—-———— 1.2.56
o Tg,i Ty Tg,i Ty ( )

Come si evince dalla (1.2.56), il rendimento del generatore di vapore
aumenta all’aumentare della temperatura T ; e al diminuire della tem-
peratura T ,, e pertanto, per un dato valore della temperatura T, ,,, esso
aumenta al diminuire di §; poiché la temperatura T;; aumenta con la
post-combustione. Per §; = 0, risultera quindi n,c = 1y, con ny > ny
(Cfr. fig. 1.2.5).

Per quanto riguarda il rendimento del ciclo 7,y, esso dipende dai
valori della pressione e della temperatura massime del vapore p,,,, €
Tinax, oltre che dalla pressione minima p;,;,. Ove all’aumento della
temperatura T,; determinato dalla post-combustione seguisse un au-
mento della temperatura T,,,, del vapore prodotto, si avrebbe di con-
seguenza anche un aumento del rendimento del ciclo 7,y .

Come evidenziato dal diagramma di figura 1.2.5, il parametro della
post-combustione §; varia nell’intervallo [0,1]. In realta, per quanto ri-
guarda il minimo valore che puo essere assunto dal parametro &, bi-
sogna considerare due casi limite distinti, a seconda che la post-com-
bustione venga spinta agli estremi utilizzando come comburente i soli
gas rilasciati dalla turbina a gas, fino all’esaurimento dell’ossigeno an-
cora disponibile, o anche con 'utilizzo di aria addizionale introdotta
dall’esterno. Nel primo caso risulta necessariamente & 1, > 0 dato
che la turbina a gas e in esercizio ed e E; > 0. Nel secondo caso, come
gia osservato, puo essere 8¢ nin = 0 solo se E; = 0, ossia se la turbina
a gas e fuori servizio e la sezione a vapore e dotata di dispositivi per il
funzionamento autonomo in modalita “fresh-air”.

E interessante approfondire il primo caso determinando I’espres-
sione di §; in relazione al rapporto comburente/combustibile. In tal
senso il parametro puo essere esplicitato secondo I'espressione:

Eg megHig

5, = =
“ T E;+E, megHig +meyHy

(1.2.57)
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essendo mcg, My, Hig, Hyy le masse e i poteri calorifici inferiori dei
combustibili che alimentano le due sezioni a gas e a vapore rispettiva-
mente. Assumendo che la turbina a gas e il generatore di vapore a re-
cupero siano alimentati con lo stesso tipo di combustibile, si ha H;; =
H;y, per cui:

Meg

0g =——— 1.2.58
“ T me +mey ( )

In altri termini, ove le due sezioni a gas e a vapore utilizzino lo stesso
tipo di combustibile, il parametro &; della post-combustione e dato dal
rapporto tra la massa di combustibile entrante nella turbina a gas e
quella complessivamente entrante nell’'impianto combinato.

La figura 1.2.6 riporta uno schema di bilancio di energia e materia
della post-combustione. Nella turbina a gas avviene un primo stadio
di combustione con una massa d’aria m, e una massa di combustibile
mc. I prodotti della prima combustione, ossia i gas rilasciati dalla tur-
bina a gas, sono utilizzati come comburente nel secondo stadio di com-
bustione (post-combustione) che avviene nel generatore di vapore.
Considerando un volume di controllo che include I'intero sistema (tur-
bina a gas e sistema di combustione del generatore di vapore a recu-
pero), i due stadi di combustione in serie possono essere assimilati, ai
fini del bilancio di materia, ad un unico processo di combustione
dell’intera massa di combustibile (m.; + m.,) con la massa d’aria m,.

Meg Mmey
\4 A 4 ”
mg mg my
TG > GVR >
aria prodotti TG prodotti GVR
(12 combust.) (22 combust.)

Figura 1.2.6. Schema di bilancio di energia e materia della post-combu-
stione.
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Detti a; e a i rapporti massici aria/combustibile relativi rispettiva-
mente alla combustione nella turbina a gas e al processo complessivo
si ha pertanto:

6= Meg
(1.2.59)
mg

Meg + Mey

Combinando le (2.2.58) con la (1.2.57) si ottiene:

5= & (1.2.60)

Q |§|§ |§

La relazione (1.2.60) mostra che se nei due processi di combustione in
cascata si utilizza lo stesso tipo di combustibile, il parametro &; della
post-combustione € dato semplicemente dal rapporto tra il rapporto
aria/combustibile globale a e il rapporto aria/combustibile a; della
sola turbina a gas. Si ha pertanto:

- Perm. =0, a=aqg 6s=1
- Perm,, >0, a<ag 6 <1

All’aumentare di m., @ diminuisce e quindi diminuisce &5. Di conse-
guenza, d; assumera il suo valore minimo in corrispondenza del va-
lore minimo di a, essendo a; costante. D’altra parte, il minimo valore
che a puo assumere e quello stechiometrico, corrispondente al com-
pleto utilizzo, in condizioni di combustione completa, dell’ossigeno
presente nei gas rilasciati dalla turbina a gas in assenza di integrazione
con aria introdotta in aggiunta dall’esterno. Si ha pertanto:

Ust

86,min = A (1.2.61)
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Dinorma, la post-combustione non si effettua negli impianti combinati
di grande potenza®. Quando presente, viene adottata essenzialmente
al fine di stabilizzare le condizioni di funzionamento del generatore di
vapore a recupero ai carichi variabili o di incrementare la produzione
di vapore per sopperire a richieste contingenti di carico oltre i valori
nominali; in questi casi la post-combustione non e molto spinta e i va-
lori di §; sono generalmente di poco inferiori all'unita. In altre situa-
zioni particolari, come nel caso di impianti a vapore convenzionali sot-
toposti a interventi di “repowering” mediante integrazione con tur-
bine a gas (“boiler repowering” o “hot wind-box repowering”), esso
puo risultare invece prossimo al valore minimo. In questi casi, il valore
di §; potra anche risultare nullo, potendo la sezione a vapore conti-
nuare a operare autonomamente in caso di turbine a gas fuori servizio.
La figura 1.2.7 mostra un’indicazione qualitativa dei campi operativi
del parametro &; per i tre casi di impianti combinati convenzionali,
impianti a vapore convenzionali sottoposti a interventi di repowering
e funzionamento autonomo in modalita “fresh-air” della sezione a va-
pore (65 = 0).

Nic

P

R

-3

o P2

= Y —

= ] i 2

2 ¢ e

< o i o

k4 Q ¢

@ ' '

= P i e
: ; : : =
0 T &
5G,mm 66

Figura 1.2.7. Campi operativi del parametro della post-combustione J;.

8 E invece pratica frequente negli impianti di cogenerazione con turbine a gas.
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Relazioni tra le potenze delle sezioni a vapore e a gas

Altra caratteristica fondamentale dell'impianto combinato, oltre al
rendimento, ¢ il rapporto tra le potenze delle due sezioni a vapore e a
gas. Il rapporto tra la potenza dell'impianto a vapore P, e la potenza
dell'impianto di turbina a gas Pg, rappresenta infatti I'incremento re-
lativo di potenza che si consegue con l'integrazione in ciclo combinato
della turbina a gas con I'impianto a vapore sottoposto, rispetto alla po-
tenza della turbina a gas, intesa come impianto di riferimento.

Impianto a semplice recupero (senza post-combustione)
In assenza di post-combustione si ha:

P =ng - EG
Pic =1y * Eg (1.2.62)

PV=PIC—PG=(771€—TIG)'EG

da cui:

P_VZTIIC—T)G

1.2.63
Pg Ne ( )

o anche, dall’espressione del rendimento dell'impianto combinato, tra-
scurando il termine 1y 04:
& = M =y (i - 1) (1.2.64)
Pg e Ul
Come detto, la potenza P, dell'impianto a vapore rappresenta 'incre-
mento di potenza che si ottiene con l'integrazione in ciclo combinato
della turbina a gas con I'impianto a vapore sottoposto. In conseguenza
di tale integrazione si ha un aumento di rendimento, rispetto al rendi-
mento della sola turbina a gas, dato dalla differenza (7, — ;). In tal
senso, I’equazione (1.2.63), mostra che I'incremento relativo di potenza

46



conseguito con l'integrazione della sezione a vapore, uguaglia il corri-
spondente incremento relativo di rendimento.

Nel seguito si riportano alcuni esempi di valutazione del rapporto
tra le potenze Py e P; con riferimento a tre diverse tecnologie. In tutti i
casi si trascura, per semplicita, il termine 1y 0.

Esempio 1 — Basso livello tecnologico
Si consideri un impianto combinato di piccola potenza basato su una

turbina a gas di basso livello tecnologico che presenta le seguenti ca-
ratteristiche®:

ne = 0,30

Ngvr = 0,70

Nrvov = 0,30

ny = 0,21

¢ =030+ 0,21-0,30-0,21 = 0,45 (arrotondato per eccesso)
Il rapporto tra potenze risulta:

P, 045-030 050
P, 030

Posto, ad esempio, P; = 20 MW, risulta: P, = 10 MW e P, = 30 MW.

Esempio 2 — Medio livello tecnologico
Si consideri ora un impianto combinato di media potenza basato su

una turbina a gas di medio livello tecnologico che presenta le seguenti
caratteristiche!®:

ne = 0,34
Ngor = 0,80

NrvNoy = 0,325

° Tipiche di impianto combinato di piccola potenza e modesto livello tecnologico a un
livello di pressione.
10 Tipiche di impianto combinato di media potenza e medio livello tecnologico a due
livelli di pressione.
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ny = 0,26
Nic = 0,34+ 0,26 — 0,34 0,26 = 0,51 (arrotondato per difetto)
Il rapporto tra potenze risulta:

P, 051-034 050
P, 034 7

Posto, ad esempio, P; = 120 MW, risulta: Py = 60 MW e P =
180 MW.

Esempio 3 — Elevato livello tecnologico
Si consideri un impianto combinato di grande potenza basato su una

turbina a gas di elevato livello tecnologico che presenta le seguenti ca-
ratteristiche':

n¢ = 0,40

Ngvr = 0,85

NrvMoy = 0,40

ny = 0,34

Nic = 0,40 + 0,34 — 0,40 - 0,34 = 0,60 (arrotondato per difetto)
Il rapporto tra potenze risulta:

P, 0,60 —0,40
P; 040

Posto, ad esempio, P; =400 MW, risulta: P, =200 MW e P =
600 MW.

= 0,50

Si osserva che in tutti e tre gli esempi proposti il rapporto tra le due
potenze Py /P risulta uguale a 0,5 e percio, qualunque sia la tecnologia
dell’impianto combinato, la sezione a vapore produce sempre una po-
tenza che risulta pari al 50% circa della potenza della turbina a gas.
Tale circostanza, d’altra parte, si verifica purché la tecnologia della se-
zione a vapore si mantenga al livello di quella della turbina a gas.

' Tipiche di impianto combinato di grande potenza e di ultima generazione a tre livelli
di pressione.
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Dall’espressione del rapporto P, /P; in funzione dei rendimenti n; e
ny rappresentata dall’equazione (1.2.64) si evince, infatti, che un au-
mento del rendimento 7, della turbina a gas determina, a parita di ny,
una diminuzione del rapporto Py, /Pg;, che per essere compensata ri-
chiede un aumento del rendimento 7, dell'impianto a vapore.

Impianto con post-combustione
In presenza di post-combustione si ha:

Pe =1+ EG
P (Eg + Ey) B
=7, =N —
Ic Ic G 1% ic 5c (1.2.65)
Nic -
Py = Pic — Pg :(5__77G)'EG
G
da cui:
e _ 4 .
Py 66 ¢ _Mc—mg (1.2.66)
Pg Ne g

o anche, dall’espressione del rendimento dell'impianto combinato, tra-
scurando il termine 1y, 048;:

P, ny-(1-ng) <1 ) 1
L= g (m )=y (—-1) 0267
Pg Ng v Ne " \ngég ( )

Le relazioni (1.2.66) e 1.2.67) coincidono ovviamente con le relazioni
(1.2.63) e (1.2.64) per §; = 1. Con la post-combustione, il rapporto
Py /P; aumenta al diminuire di §;, perché con la post-combustione au-
menta la produzione di vapore e, quindi, la potenza dell'impianto a
vapore. La potenza dell'impianto a vapore aumenta anche perché con
la postcombustione, come gia osservato, aumenta il rendimento 7y,
dell'impianto a vapore. Di norma, pertanto, lo scopo della post-
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combustione e proprio quello di aumentare la potenza dell’'impianto,
il che pero avviene, come gia osservato, a scapito del rendimento.

Nel seguito si riportano due esempi di valutazione semplificata ri-
feriti ad una post-combustione moderata e a una post-combustione
spinta ai limiti di utilizzo dell’ossigeno disponibile.

Esempio 1 — Post-combustione moderata
Si consideri una turbina a gas di derivazione aeronautica alimentata a

metano che presenta le seguenti caratteristiche':

potenza netta P =42 MW
rendimento globale ne = 0,42
rapporto di compressione B =30
rendimento adiabatico compressore ne = 0,885
temperatura gas ingresso turbina Tir = 1250 °C
temperatura gas uscita turbina Tyr =450°C

Sia inoltre:

temperatura di riferimento To=15°C

potere calorifico del metano H; =50M]/kg
calore specifico medio dell’aria cpa =1,0k]/kg-K
calore specifico medio dei gas Cpg = L1KkJ/kg K
rapporto ¢, 4 /Cyq k=14

La figura 1.2.8 riporta la rappresentazione del ciclo termodinamico di
riferimento della turbina a gas nel piano T-s .

12 Caratteristiche approssimativamente corrispondenti alla turbina a gas GE LM6000.
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2 4

Figura 1.2.8. Ciclo termodinamico di riferimento della turbina a gas.

Dall’espressione del rendimento globale si trova:

EG=&=£=1OOMW
ne 042

, E; 100 kg

M =7 TS0 T2

Ai fini del calcolo della portata dei gas nella turbina, necessaria per
poter valutare il bilancio energetico della post-combustione, occorre
determinare il rapporto massico aria/combustibile a; della turbina a
gas. Come si ricordera, il rapporto aria/combustibile a; si determina
attraverso il bilancio energetico della camera di combustione, da cui
risulta’:

H; — hs

46 Ty —hy

Per il calcolo di a; € necessario determinare preliminarmente la tem-
peratura T, dell’aria all'uscita del compressore; si ha pertanto:

13 Si assume unitario il rendimento della camera di combustione.
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k-1 1
T,=T,-B & =28815-3035=761,47 K = 488,32 °C

T—T+T2,_T1—15+488’32_15—54982°C
2T g T 0885

Per semplicita si arrotonda il valore di T, assumendo T, = 550 °C.
Si possono determinare quindi le entalpie dell’aria e dei gas rispet-
tivamente nei punti 2 e 3, essendo:

k
h.z = Cp,a . (TZ — To) = 1,0 . (550 — 15) = 535 é
kJ
hs = Gpg - (T3 = To) = 11+ (1250 — 15) = 13585 1
da cui:
H,—hs 50-10%— 13585
(243 = = 59,07 = 59

“hs—h, 13585535

Noti il rapporto aria/combustibile ;14 e la portata di combustibile ¢
e possibile determinare la portata di gas m, in turbina e la portata
d’aria m, nel compressore, essendo:

my Mg + Mg
1 = = =a;+1=60
Mg Meg

: . kg
mg=mca-(a6+1)=2-60=120T

o kg
My = My — Mg =120—2=118?
I gas di scarico della turbina sono inviati ad un generatore di vapore a
recupero in cui si effettua una post-combustione volta ad innalzarne la
temperatura da 450 °C a 550 °C. I bilanci di materia e di energia della
post-combustione possono essere determinati facendo riferimento allo
schema di figura 1.2.9.

1411 valore apparentemente elevato di a; € in effetti dovuto all’elevato valore di £ e,
quindi, di T,.
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l mCV' Hi

tig, hy T, hy
——3 post-comb p—m—m—>

Figura 1.2.9. Schema di bilancio energetico della post-combustione.

Indicando con m,y la portata di combustibile utilizzata per la combu-
stione supplementare nel generatore di vapore a recupero e con 7 la
portata di gas dopo la post-combustione si ha:

my = My + Mgy

mghy = (g + mey) - hy = ghy + ey H;
da cui:

ey - (H; — hy) = mhg - (hy — hy)

e quindi, supposto che il calore specifico dei gas non vari apprezzabil-
mente con la post-combustione:

o _mg - (hg—hg) _ My Cpg (Tg = Ty)
VT T —hy)  Hi—cpg (T, —T

(H; = hy) i = Cpg " (Tg = To)
Sostituendo i corrispondenti valori numerici si trova:

120- 1,1 (550 — 450) kg

h. = = 0,267 —
MV = 50.103 — 1,1- (550 — 15) s
e infine:
ey 0,267
<V = " =0,1335
Mg 2
1 2
8 = <6 = 0,882

T T + gy 2+ 0,267

In conclusione, la post-combustione volta ad aumentare di 100 °C la
temperatura dei gas di scarico della turbina a gas richiede una quantita
di combustibile supplementare pari a 0,267 kg/s, corrispondente al
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13,35% della portata di combustibile che alimenta la turbina a gas. In
queste condizioni il parametro & risulta pari a 0,882.

Esempio 2 — Post-combustione spinta
Si consideri una turbina a gas di medie prestazioni alimentata a me-
tano che presenta le seguenti caratteristiche!:

potenza netta P =100 MW
rendimento globale ne = 0,34
rapporto di compressione p =127
rendimento adiabatico compressore nc = 0,88
temperatura gas ingresso turbina Tir = 1200 °C
temperatura gas uscita turbina Tyr =530°C

Sia inoltre, come nell’esempio precedente:

temperatura di riferimento To=15°C

potere calorifico del metano H; =50M]/kg
calore specifico medio dell’aria Cpa =10k]/kg K
calore specifico medio dei gas cpg =L1kJ/kg-K
rapporto ¢, 4 /Cpq k=14

La turbina a gas ¢ integrata in un impianto combinato che presenta le
seguenti caratteristiche:

rendimento globale Nic = 0,51
fattore di perdite della turbina a gas o = 0 (per semplicita)

In assenza di post-combustione (6; = 1), la conoscenza dei rendimenti
della turbina a gas e dell'impianto combinato consente di determinare

15 Caratteristiche approssimativamente corrispondenti, ad eccezione della potenza,
alla turbina a gas GE MS9001 E. La turbina a gas in parola, infatti, ha una potenza di
circa 130 MW, ma in questo esempio si assume una potenza di 100 MW per un con-
fronto pitt immediato con la potenza della sezione a vapore.
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il rendimento dell'impianto a vapore, utilizzando 'espressione del
rendimento dell'impianto combinato in funzione dei rendimenti delle
due sezioni a gas e a vapore, essendo:

Nic =Ng + My —Ng "Ny
Nic —Ne _ 0,51 —10,34

= = 0,258
1-1, 1—0,34

Ny =

Fissato il valore del rendimento del generatore di vapore a recupero,
posto 14y = 0,8016, si determina il prodotto 1,y * n,y, essendo:

ny 0258

Moy = — = 2222 = 03225
r’TV r’OV T’gvr 0,80

Sempre in assenza di post-combustione, il rapporto tra le potenze delle
due sezioni a gas e a vapore risulta:

P, - 0,51 —0,34
v _ Nic — Ne _ = 0,50
P; Ng 0,34

Ai fini dell’analisi della post-combustione occorre determinare il rap-
porto aria/combustibile nella turbina a gas a; e quello stechiometrico
@5, Necessario, a sua volta, per determinare il valore di 8 min. Allo
scopo e necessario determinare preliminarmente la temperatura T,
dell’aria all'uscita del compressore. Si ha pertanto:

k-1 1
T)=T, - k =288,15-12,735 = 595,65 K = 322,50 °C
T)—T, 322,50 — 15
T, =T, + =15+ —— " —36443°C
Ne 0,88

Per semplicita si arrotonda per eccesso il valore di T, assumendo T, =
365 °C.

Si possono determinare quindi le entalpie dell’aria e dei gas rispet-
tivamente nei punti 2 e 3, essendo:

kj
hy = Cpq (T, — Ty) = 1,0 (365 — 15) = 350 %o

16 Valore tipico di un generatore di vapore a recupero a due livelli di pressione, coe-
rente con il rendimento complessivo dell'impianto combinato.
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k
hs =cpg - (Ts — Ty) = 1,1- (1200 — 15) = 1303,5 é
da cui'”:

_ Hi—hy _50-103—13;03;,5_5107~51
" hs3—h,  13035-350 T T

ag

Per quanto riguarda il rapporto aria combustibile stechiometrico ag,
del metano, considerando una composizione semplificata dellaria, co-
stituita dal 21% di ossigeno e dal 79% di azoto in volume, si ha:

79 79
CH4+202 +2 'ﬁNz 4 COZ +2H20 +2 .ﬁNZ

da cui, introducendo le masse molari delle varie specie:

2-(32+§-28)

16
Risulta infine:
age 17 1

6G,min:a_G:5_1=3

Ase = =17,17 =17

Si analizza di seguito la post-combustione spinta assumendo inizial-
mente ipotesi estremamente semplificative, progressivamente perfe-
zionate e rimosse per gradi.

1) Siassume inizialmente che il rendimento 7;¢ dell’'impianto combi-
nato rimanga costante durante la post-combustione e che questa
venga spinta fino al consumo totale dell’ossigeno presente nel gas
di scarico della turbina a gas. Si assume cioe: n;c = cost!8, §; =
6G,min-

In questo caso risulta:

age 17 1

5G,min:E=H:3

17 Anche in questo caso si assume unitario il rendimento delle camere di combustione.
18 Con questa ipotesi, dall’equazione (1.2.51) si otterrebbe 1, = 0,447, il che ¢ ovvia-
mente privo di senso.
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2)

Nic
Py _Bemin " _051-3-034 _

P, Ne 0,34

3,5

Con P; = 100 MW risulta P, = 350 MW.

Naturalmente l'ipotesi di rendimento dell'impianto combinato co-
stante non e realistica in quanto, come gia osservato, 7, diminui-
sce, con la post-combustione, al diminuire di J;.

Si tiene conto della dipendenza din; da §; definita dall’equazione
(1.2.55), assumendo ora costante il rendimento 7, dell'impianto a
vapore.

In questo caso risulta:

1
Nic =Ny + 77656 - (1 - nv) = 0,258 + 0,34 " §(1 - 0,258) = 0,34’2
= 0,34

Nic
Py gmin 6 _034:3-034

Pg e 0,34
Con P; = 100 MW risulta P, = 200 MW

Naturalmente, anche l'ipotesi di rendimento dell'impianto a va-
pore costante non é realistica in quanto, come gia osservato, 1y, au-
menta, con la post-combustione, al diminuire di &;. In effetti, il
caso in esame di combustione spinta fino agli estremi, o quasi, cor-
risponde, come gia osservato, ad una configurazione di impianto
combinato che e quella che risulta dal “repowering” di impianti a
vapore esistenti mediante integrazione con turbine a gas, i cui gas
di scarico sono utilizzati come comburente nel generatore di va-
pore al posto dell’aria atmosferica (boiler o hot wind-box repowe-
ring). In questi casi, 'impianto a vapore ¢ un impianto a vapore
convenzionale a combustione e dopo 'integrazione con turbine a
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3)

4)

gas il rendimento dellintero impianto combinato risulta maggiore
di alcuni punti percentuali (2+3) rispetto al rendimento di riferi-
mento dell'impianto a vapore.

In relazione a quanto sopra si assume ora che il rendimento di ri-
ferimento dell'impianto a vapore, prima dell'integrazione in im-
pianto combinato, sia n, = 0,40 e che dopo l'integrazione si abbia
un rendimento complessivo dell'impianto combinato 7, = 0,425,
con un incremento di 2,5 punti percentuali rispetto all'impianto a
vapore di riferimento. In questo caso risulta:

1
—n.5. 0425—-034 %

= nic n% G _ - 3 = 0,3515 = 0,35
— 1Mo 1—0,34-§

Tale rendimento e inferiore al valore di riferimento (1, = 0,40) di
quasi 5 punti percentuali perché il repowering, come si vedra nel
seguito, implica la chiusura di alcuni spillamenti rigenerativi, con
la conseguente diminuzione del rendimento del ciclo termodina-
mico. Si ha quindi:

Nic
Py _ Somin g _0425-3-034 .
P, e 0,34 ’

Con P; = 100 MW risulta Py, = 275 MW.

Le ipotesi assunte in questo caso sono verosimili ma vanno ancora
perfezionate tenendo conto del fatto che I’ossigeno non puo essere
consumato completamente e che, per garantire una combustione
efficiente, € necessario operare con un opportuno eccesso di ossi-
geno.

In relazione a quanto sopra si considera un eccesso d’aria del 7%
riferito, per semplicita, al processo di combustione complessivo
equivalente ai processi di combustione in serie nella turbina a gas
e nel generatore di vapore, a cui corrisponde un pari eccesso di
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ossigeno. Cio significa che I’eccesso di ossigeno effettivamente di-
sponibile per la seconda combustione e maggiore perché riferito
all’ossigeno rimanente dopo la combustione nella turbina a gas®.
Si osserva inoltre che il valore qui assunto (7%), relativamente
basso, e tipico della combustione di combustibili gassosi quale il
metano. Cio perché la relazione che rappresenta il termine §; in
funzione di ag; e di a, vale nel caso in cui il combustibile utiliz-
zato nei due impianti a gas e a vapore sia lo stesso; in tal senso si
assume che anche I'impianto a vapore, sebbene cio non sia reali-
stico, sia alimentato a metano.

In questo caso, detto & I'eccesso d’aria, risulta:

Ust 17

8¢ =—(1+&) ==-(1+0,07) = 0357
ag 51

per cui si ha
Nic 0,425

Pr_8g M0 0357t

P Mg 0,34 ’

Con P; = 100 MW risulta P, = 250 MW.

Quest’ultimo caso e rappresentativo, con buona approssimazione, de-
gli impianti combinati derivanti da interventi di repowering di im-
pianti a vapore esistenti del tipo “boiler repowering” (“hot wind-box
repowering”). Come si vede, il rapporto tra le potenze delle sezioni a
vapore e a gas Py /P; € completamente ribaltato risultando la sezione
a vapore molto piu potente (oltre il doppio) della sezione a gas.

19 Esso risulta pari al 10,5% considerato che I'ossigeno disponibile dopo la prima com-
bustione ¢ pari a 2/3 dell’ossigeno presente nell’aria comburente.
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Prestazioni di impianti combinati con turbine a gas di tipo indu-
striale (heavy duty)

Qui di seguito vengono illustrati alcuni esempi di valutazione sempli-
ficata delle prestazioni di impianti combinati a semplice recupero
(66 = 1), di livello tecnologico crescente, facendo anche riferimento a
turbine a gas e impianti combinati realmente esistenti.

1) Impianto combinato ipotetico di basso livello tecnologico a 1 li-
vello di pressione

N6 = 0,30
Nec = 0,98
Noc = 0,97

Tyi =500°C (temperatura all'ingresso del generatore di vapore)
Tyu = 160°C (temperatura all'uscita del generatore di vapore)

To =15°C (temperatura di riferimento)
Ngvr?® = 0,70
Ny Moy = 0,32

Nv = Ngvr " NMrv "Nov = 0,224

Se I'impianto a vapore in oggetto fosse un impianto a vapore a
combustione, con 74, = 0,90, si avrebbe n, = 0,288. Impianti a va-
pore di questo genere sono caratteristici di applicazioni di piccola
potenza, quali ad esempio, gli impianti a biomasse e di termo-va-
lorizzazione dei rifiuti.

Dai rendimenti della camera di combustione e organico della tur-
bina a gas si trova:

1 1
=(1- (—-1)=@- (==-1
06 = (1=nee) +16 (;——1) = (1-098) + 030 (557~ 1)

= 0,0293
oezny = 0,0066

20 Come si vedra nel seguito, il rendimento del generatore di vapore a recupero e dato,
con ottima approssimazione, dalla relazione:

_ Tyi—Tyu
Ngvr Tg,i —T,
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2)

Si calcola quindi il rendimento dell’impianto combinato:

Mic = Mg + 1y — N *Mv) — d6Ny
= (0,30 + 0,224 — 0,30 0,224) — 0,0066

e infine:
Nic = 0,4568 — 0,0066 = 0,4502 = 0,45

Per quanto riguarda il rapporto tra le potenze delle due sezioni a
vapore e a gas si ha:

P — 0,45 — 0,30
v _ Nic — Mg _ = 0,50
P. Ne 0,30

Considerazioni

Si osserva che il rendimento complessivo dell'impianto combi-
nato, di piccola potenza e caratterizzato su un basso livello tecno-
logico di entrambe le sezioni a gas e a vapore, risulta pari al 45%.
Se riferito agli impianti a vapore, un valore simile e caratteristico
dei pitt moderni impianti a vapore USC di grande potenza.

Si osserva inoltre che il rendimento calcolato mediante la relazione
semplificata, espressa attraverso la somma meno il prodotto dei
rendimenti delle due sezioni a gas e a vapore (o; = 0), € pari a
0,4568, mentre il valore rigoroso, pari a 0,4502, ¢ minore di 0,66
punti percentuali.

Impianto combinato basato su turbina a gas di vecchia genera-
zione tipo GE MS9001E (1976) a 2 livelli di pressione senza risurri-
scaldamento del vapore

P; = 130 MW

B =127
ne = 0,338 (T = 1150 = 1200 °C)
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Nee = 0,99

Nog = 0,98

Tyi =530°C (temperatura allingresso del generatore di vapore)
Tyu =120°C (temperatura all'uscita del generatore di vapore)
To =15°C (temperatura di riferimento)

Ngor = 0,80 (0,796)

Nry Moy = 0,34
ny = 0,272

Se lI'impianto a vapore in oggetto fosse un impianto a vapore a
combustione, con 14, = 0,90, si avrebbe n, = 0,306. Questo valore
del rendimento ¢ ancora tipico di impianti a vapore di modesta
tecnologia per applicazioni di piccola-media potenza.

Dai rendimenti della camera di combustione e organico della tur-
bina a gas si trova:

1 1

—(1- (——=1)=(1-0099)+0,338- ~1

96 = (1 =Nce) + 7 <noa ) (1-099)+0, (0,98 )
= 0,0169

OgNly = 0,0046
Si calcola quindi il rendimento dell'impianto combinato:

Mic = Mg + v — Mg *My) — 06Ny
= (0,338 + 0,272 — 0,338-0,272) — 0,0046

e infine:
;¢ = 0,5181 — 0,0046 = 0,5135 = 0,514

Per quanto riguarda il rapporto tra le potenze delle due sezioni a
vapore e a gas si ha:

P, mc—ng 05135-0,338
P ne 0,338

=0,519 = 0,52
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3)

Considerazioni

Si osserva che il rapporto tra le potenze dell'impianto a vapore e
dell'impianto a gas e di poco maggiore del 50% (52%).

Si osserva inoltre che il rendimento calcolato mediante la relazione
semplificata, espressa attraverso la somma meno il prodotto dei
rendimenti delle due sezioni a gas e a vapore (g; = 0), € pari a
0,5181, mentre il valore rigoroso, pari a 0,5135, € minore di 0,46
punti percentuali.

Impianto combinato basato su turbina a gas di pili recente genera-
zione tipo GE 9F3 (1996) a 2 livelli di pressione con risurriscalda-
mento del vapore

P, = 260 MW

B =167

ne = 0,370 (T;; = 1400 °C)
Nee = 0,99

Noc = 0,98

Tyi =598°C (temperatura all'ingresso del generatore di vapore)
Tyu = 108°C (temperatura all'uscita del generatore di vapore)
To =15°C (temperatura di riferimento)

Ngvr = 0,84
Nry *Nov = 0,38
ny = 0,32

Se l'impianto a vapore in oggetto fosse un impianto a vapore a
combustione, con 1y, = 0,90, si avrebbe n, = 0,342. In questo caso
non si hanno impianti paragonabili nella realta industriale, in
quanto si tratterebbe di impianti a vapore risurriscaldato privi di
sistema di rigenerazione.

Dai rendimenti della camera di combustione e organico della tur-
bina a gas si trova:

1 1
o; :(1_ncc)+n6'<a_1)=(1_0199)+0'370'(@_1)

=0,0176
O-GT’V = 0,0056
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4)

Si calcola quindi il rendimento dell’impianto combinato:

Mic = Mg + 1y — N *Mv) — d6Ny
= (0,370 + 0,320 — 0,370+ 0,320) — 0,0056

e infine:

Nic = 0,5716 — 0,0056 = 0,5660

Per quanto riguarda il rapporto tra le potenze delle due sezioni a
vapore e a gas si ha:

Py mic—mng 05660 —0,370

= 0,530
Pg e 0,370

Considerazioni

Anche in questo caso si osserva che il rapporto tra le potenze
dell'impianto a vapore e dell'impianto a gas e di poco maggiore
del 50% (53%).

Si osserva inoltre che il rendimento calcolato mediante la relazione
semplificata, espressa attraverso la somma meno il prodotto dei
rendimenti delle due sezioni a gas e a vapore (o; = 0), € pari a
0,5716, mentre il valore rigoroso, pari a 0,5660, ¢ minore di 0,56
punti percentuali.

Impianto combinato basato su turbina a gas di ultima generazione
tipo MHPS M701] (2014) a 3 livelli di pressione con risurriscalda-
mento del vapore

P, = 470 MW

B =23

e = 0,410 (T;; = 1600 °C)
Nee = 0,99

Noc = 0,98

T, = 638°C (temperatura all'ingresso del generatore di vapore)
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Ty =108°C (temperatura all'uscita del generatore di vapore)
To =15°C (temperatura di riferimento)
Ngor = 0,85 (0,851)

Ny " MNov = 0,41
ny = 0,350

Se lI'impianto a vapore in oggetto fosse un impianto a vapore a
combustione, con 74, = 0,90, si avrebbe n, = 0,368. Anche in que-
sto caso non si hanno impianti paragonabili nella realta indu-
striale, in quanto si tratterebbe di impianti a vapore risurriscaldato
privi di sistema di rigenerazione.

Dai rendimenti della camera di combustione e organico della tur-
bina a gas si trova:

1 1

— 1_ . _—1 = 1— 41 - _1

06 = (1= nee) 16 (;——1) = (1-099) +0410- (5~ 1)
=0,0184

OgNly = 0,0064
Si calcola quindi il rendimento dell'impianto combinato:

Mic = Mg + v — Mg *My) — dNy
= (0,410 + 0,350 — 0,410 - 0,350) — 0,0064

e infine:
n;c = 0,6165 — 0,0064 = 0,6101 = 0,610

Per quanto riguarda il rapporto tra le potenze delle due sezioni a
vapore e a gas si ha:

Py nmic—n¢ 0,610—0,410
Pe  ne 0410

= 0,488 = 0,49

Considerazioni
Si osserva che il rapporto tra le potenze dell'impianto a vapore e
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dell'impianto a gas ¢ in questo caso di poco minore del 50% (49%).
Si osserva inoltre che il rendimento calcolato mediante la relazione
semplificata, espressa attraverso la somma meno il prodotto dei
rendimenti delle due sezioni a gas e a vapore (g; = 0), e pari a
0,6165, mentre il valore rigoroso, pari a 0,6101, € minore di 0,64
punti percentuali.

In conclusione, si osserva che in tutti i casi esaminati la differenza tra
il rendimento calcolato mediante la relazione semplificata (o; = 0) e
quello rigoroso calcolato tenendo conto delle perdite secondarie della
turbina a gas (o > 0) e sempre sensibilmente minore di un punto per-
centuale. In tal senso, il rendimento dell’impianto combinato puo es-
sere semplicemente determinato mediante la relazione semplificata,
sottraendo conservativamente un punto percentuale al risultato otte-
nuto.

Prestazioni di impianti combinati con turbine a gas di derivazione
aeronautica (aeroderivative)

Qui di seguito si considerano, in conclusione, due esempi di valuta-
zione semplificata delle prestazioni di impianti combinati a semplice
recupero (6; = 1) basati su turbine a gas di derivazione aeronautica.

5) Impianto combinato basato su turbina a gas tipo RR Trent 60 WLE
(2001) a 2 livelli di pressione con solo surriscaldamento del vapore

P; = 66 MW
B =393

ne = 0,414 (T;; = 1250 °C)
Nee = 0,99

oG = 0,97

Ty =425°C (temperatura all'ingresso del generatore di vapore)
Ty =110°C (temperatura all'uscita del generatore di vapore)
To =15°C (temperatura di riferimento)

Ngvr = 0,77 (0,768)

Ny " Noy = 0,3021

21 Basato sulle seguenti specifiche: py,q, = 40 bar, Tyg, = 400 °C, Ty = 40°C, ny =
0,85.
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nv = 0,231

Se lI'impianto a vapore in oggetto fosse un impianto a vapore a
combustione, con 74, = 0,90, si avrebbe n, = 0,27. Come nel
primo caso, tale rendimento e caratteristico di impianti a vapore
per applicazioni di piccola potenza, quali ad esempio, gli impianti
a biomasse e di termo-valorizzazione dei rifiuti.

Dai rendimenti della camera di combustione e organico della tur-
bina a gas si trova:

1 1

=1- ‘|l—=-1)=01-099)+0,414- -1

06 = (1=nee) 416 (1—=1) = (1-099) + 0414+ (57~ 1)
=0,0228

OgNly = 0,0053
Si calcola quindi il rendimento dell'impianto combinato:

Mic = Mg + v — Mg *My) — dNy
= (0,414 + 0,231 — 0,414 - 0,231) — 0,0053

e infine:
N;c = 0,5494 — 0,0053 = 0,5441

Per quanto riguarda il rapporto tra le potenze delle due sezioni a
vapore e a gas si ha:

Py mic—mne 05441 —0,414
P, ne 0414

=0,3142

Considerazioni

Si osserva che in questo caso il rapporto tra le potenze dell'im-
pianto a vapore e dell’impianto a gas e sensibilmente inferiore ri-
spetto ai casi precedenti basati su turbine a gas industriali. Esso,
infatti, risulta di poco maggiore del 30% poiché I'elevato valore del
rendimento della turbina a gas non e compensato da un
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6)

corrispondente elevato valore del rendimento della sezione a va-
pore.

Si osserva inoltre che il rendimento calcolato mediante la relazione
semplificata, espressa attraverso la somma meno il prodotto dei
rendimenti delle due sezioni a gas e a vapore (g; = 0), € pari a
0,5494, mentre il valore rigoroso, pari a 0,5441, e minore di 0,53
punti percentuali.

Si osserva infine che nel complesso il rendimento dell'impianto
combinato, nonostante il basso valore del rendimento della se-
zione a vapore, risulta maggiore del 54%.

Impianto  combinato basato su turbina a gas tipo
GE LM6000 PF Sprint (2006) a 2 livelli di pressione con solo surri-
scaldamento del vapore

P, = 47,5 MW

B =319

ne = 0,417 (Tip = 1250 °C)
Nee = 0,99

oG = 0,97

Tyi =450°C (temperatura allingresso del generatore di vapore)
Tyu = 110°C (temperatura all'uscita del generatore di vapore)
To =15°C (temperatura di riferimento)

Ngvr = 0,78 (0,782)

Nrv " Noy = 0,3122
Ny = 0,24’2

Se I'impianto a vapore in oggetto fosse un impianto a vapore a
combustione, con 714, = 0,90, si avrebbe 1, = 0,28. L'impianto a
vapore presenta quindi un rendimento di poco superiore a quello
del caso precedente ed e percio sempre caratteristico di impianti a
vapore per applicazioni di piccola potenza, quali ad esempio, gli
impianti a biomasse e di termo-valorizzazione dei rifiuti.

Dai rendimenti della camera di combustione e organico della

22 Basato sulle seguenti specifiche: py,qx = 45 bar, Tygyx = 420 °C, Ty = 40°C, ny =

0,85.
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turbina a gas si trova:

1 1

=(1- |——-1)=(1-0,99 0,417 - -1

O¢g ( r]cc) + Ne (770(; ) ( ’ ) +0, (0,98 )
=0,0229

OgNly = 0,0055
Si calcola quindi il rendimento dell’impianto combinato:

Mic = Mg + v — Mg *My) — dgNy
— (0,417 + 0,242 — 0,417 - 0,242) — 0,0055

e infine:
n;c = 0,5581 — 0,0055 = 0,5526

Per quanto riguarda il rapporto tra le potenze delle due sezioni a
vapore e a gas si ha:

Py mic—ng _ 05526— 0417
P ng 0,417

= 0,3252

Considerazioni

Si osserva che anche in questo caso, pressoché equivalente a quello
precedente, il rapporto tra le potenze dell'impianto a vapore e
dell'impianto a gas risulta di poco maggiore del 30% poiché I'ele-
vato valore del rendimento della turbina a gas non e compensato
da un corrispondente valore elevato del rendimento della sezione
a vapore.

Si osserva inoltre che il rendimento calcolato mediante la relazione
semplificata, espressa attraverso la somma meno il prodotto dei
rendimenti delle due sezioni a gas e a vapore (o; = 0), e pari a
0,5581, mentre il valore rigoroso, pari a 0,5526, e minore di 0,55
punti percentuali. Nel complesso, il rendimento dell’impianto
combinato risulta maggiore del 55%.
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In conclusione, anche in questi due ultimi casi basati su turbine a gas
di derivazione aeronautica si osserva che la differenza tra il rendi-
mento calcolato mediante la relazione semplificata (o; = 0) e quello
rigoroso calcolato tenendo conto delle perdite secondarie della turbina
a gas (o > 0) e sempre sensibilmente minore di un punto percentuale.
Come per i casi precedenti, il rendimento dell'impianto combinato puo
essere ancora semplicemente determinato mediante la relazione sem-
plificata, sottraendo conservativamente un punto percentuale al risul-
tato ottenuto.

1.3 Generatore di vapore a recupero

Si considerino le espressioni del rendimento dell'impianto combinato
precedentemente introdotte, posto per semplicita oz = 0:

Pg + Py

Me=—Ff =N+ Ny (1 —1n¢) (1.3.1)
G

Per una data turbina a gas di specificate caratteristiche di potenza e
rendimento P; ed ng, la relazione (1.3.1) mostra che il rendimento
dell'impianto combinato sara tanto maggiore quanto maggiore sara la
potenza P, ovvero il rendimento 7y dell'impianto a vapore sottoposto.
In altri termini, la massimizzazione del rendimento dell’impianto com-
binato si persegue attraverso un recupero ottimale effettuato massi-
mizzando la potenza Py e, quindj, il rendimento ny dell’'impianto a va-
pore sottoposto. D’altra parte, dall’espressione del rendimento
dell'impianto a vapore in funzione dei processi interni in cascata di
conversione energetica:

Mv = Ngvr *Mrv " Nov (1.3.2)
si vede che il rendimento dell'impianto a vapore dipende essenzial-

mente dai rendimenti del generatore di vapore a recupero 74, e del
ciclo termodinamico 7,y, mentre il rendimento organico 7,, non ha
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pratica influenza sull’ottimizzazione del recupero energetico. Per-
tanto, la massimizzazione del rendimento dell'impianto a vapore ri-
chiede due azioni separate ma correlate:

1. Lamassimizzazione del rendimento del generatore di vapore a re-
Cupero 1 gy, che si traduce nella massimizzazione del recupero di
energia termica dai gas di scarico; in altri termini, il generatore di
vapore a recupero deve rilasciare i gas alla temperatura piu bassa
possibile.

2. La massimizzazione del rendimento del ciclo a vapore 7,y, che si
traduce nello sfruttare al meglio, dal punto di vista termodina-
mico, I'energia termica recuperata dai gas di scarico, ovvero rea-
lizzare il miglior ciclo termodinamico possibile.

Entrambe le azioni si integrano nella tecnologia del generatore di va-
pore a recupero, poiché la massimizzazione del recupero si basa anche
sull’adozione di cicli termodinamici specificamente concepiti. Si puo
pertanto affermare che il generatore di vapore a recupero, per una data
turbina a gas, rappresenta il componente piu critico e determinante
dell’impianto combinato.

Nel seguito verranno analizzate in dettaglio le caratteristiche co-
struttive e funzionali dei generatori di vapore a recupero, cominciando
dalle soluzioni pitt semplici a un livello di pressione e con singolo sur-
riscaldamento del vapore, fino a quelle pii complesse a tre livelli di
pressione e con doppio surriscaldamento del vapore. Prima di proce-
dere allo studio dei generatori di vapore a recupero € opportuno un
breve richiamo sulla costituzione delle curve caratteristiche rappresen-
tative dei processi di scambio termico.

Richiami sulle curve caratteristiche dei processi di scambio termico
e piano caratteristico degli scambiatori di calore.

La curva caratteristica del processo di scambio termico di un fluido che
scambia calore (acquisisce o cede) con un altro sistema viene rappre-
sentata in un piano caratteristico in cui si riporta in ascisse la quantita
di calore Q scambiata e in ordinate ’evoluzione della temperatura T
del fluido durante il processo di scambio termico. Nel caso di scambio
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termico tra due fluidi, lo scambio di calore puo avvenire in equicor-
rente o in controcorrente: nel primo caso i due fluidi scambiano calore
tra loro procedendo nello stesso verso, nel secondo procedendo in
versi opposti. La seconda modalita e piu efficiente e percio e quella piu
ricorrente; la prima modalita puo essere utilizzata quando uno dei due
fluidi subisce un processo di transizione di fase (passaggio di stato) a
temperatura costante, per cui il verso di scorrimento del fluido e indif-
ferente.

Scambio termico in equicorrente

La figura 1.3.1 mostra le curve caratteristiche nel piano T-Q dello scam-
bio termico tra due fluidi in equicorrente e lo schema dello scambiatore
di calore. I pedici “1” e “2” indicano rispettivamente le condizioni
all’ingresso e all’uscita dello scambiatore di calore; i pedici “C” ed “F”

indicano rispettivamente il fluido caldo, che cede calore, e il fluido
freddo, che lo acquisisce.

T
Tyc Tic Ty¢
— N\ "\
L — N\ I V—
TlF TZF
TIip
g Qr=10c1=0 Q
(a) (b)

Figura 1.3.1. Curve caratteristiche dello scambio termico tra due fluidi in
equicorrente (a) e schema dello scambiatore di calore (b).

In condizioni stazionarie, le quantita di calore scambiate dai due fluidi
caldo e freddo, supposto costante il loro calore specifico, si possono
esprimere mediante le seguenti relazioni:
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=mg - c. " AT,
e =me-cc-Ale (1.3.3)
Qr = mg - cp " ATg

essendo Q¢ < 0, in quanto AT; < 0, Qr > 0, in quanto ATy > 0, e, in as-
senza di perdite per scambio termico con l'esterno, Qr = [Q¢| = Q,
avendo indicato genericamente con Q il calore scambiato da entrambi
i fluidi, valutato sempre in termini positivi.

Dalle equazioni (1.3.3) si ha inoltre:

AT _ -1 -1
— = =—=tanac
Q me-cC C
c e (1.3.4)
AT, 1 1
— = — =tanag

Q mpcp Cp

essendo C = m - ¢ la capacita termica del generico fluido. Le equazioni
(1.3.4) mostrano che le curve di scambio termico sono rappresentate da
segmenti di retta, essendo C = cost, e che la loro pendenza, in valore
assoluto, e inversamente proporzionale alla capacita termica.

Laddove uno dei due fluidi fosse in transizione di fase, a tempera-
tura costante, come per esempio ove si avesse un processo di vaporiz-
zazione o di condensazione, la curva caratteristica sarebbe rappresen-
tata da un segmento orizzontale; risulterebbe pertanto tana = 0e C =
oo (ovvero ¢ = ), poiché in tal caso si avrebbe uno scambio di calore
senza una corrispondente variazione di temperatura.

Con riferimento alle temperature estreme dei due fluidi si defini-
scono, quali specifiche di progetto o di verifica, le differenze terminali
di temperatura AT; e AT, all’ingresso e all’uscita rispettivamente:

AT, =Ty¢ — Tyr

(1.3.5)
AT, =Ty — ToF
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Stabilite le differenze terminali di temperatura la quantita di calore
scambiata dai due fluidi puo essere espressa mediante la relazione?:

AT, — AT,
Q=U-S-—AT1 =U-S: ATy,
ll’lA—T2

(1.3.6)

essendo U il coefficiente globale di scambio termico, S la superficie di
scambio termico e ATy, la differenza di temperatura media logaritmica
tra i due fluidi.

Come mostra la figura 1.3.1, la differenza di temperatura all’uscita
e anche la differenza di temperatura minima tra i due fluidi; da essa,
come si evince dall’equazione (1.3.6), dipendono le dimensioni della
superficie di scambio termico S e, quindi, dello scambiatore di calore.
E evidente, dalla figura 1.3.1, come lo scambio termico in equicorrente
sia particolarmente inefficiente, in quanto la massima temperatura che
puo essere raggiunta dal fluido freddo durante il processo di riscalda-
mento puo essere teoricamente al pit1 uguale alla temperatura di uscita
del fluido caldo*. Per tale motivo, come gia specificato, si preferisce
adottare, di norma, lo scambio termico in controcorrente.

Scambio termico in controcorrente

La figura 1.3.2 mostra le curve caratteristiche nel piano T-Q dello scam-
bio termico tra due fluidi in controcorrente e lo schema dello scambia-
tore di calore. Dal momento che l'utilita delle curve caratteristiche e
quella di evidenziare I'evoluzione della temperatura dei due fluidi in
funzione della quantita di calore scambiata, le curve possono essere
rappresentate anche in modo invertito, riportando il “lato caldo” a si-
nistra e il “lato freddo” a destra.

Restano valide le equazioni (1.3.3) di bilancio energetico e le equa-
zioni (1.3.4) che correlano le capacita termiche dei due fluidi alle

2 Scambiando la posizione delle due differenze terminali di temperatura AT; e AT, il
valore di AT,,; non cambia, poiché cambiano di segno sia il numeratore che il denomi-
natore.

24 In condizioni limite con AT, = 0, ossia con una superficie di scambio termico infinita.
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pendenze delle loro curve caratteristiche, valutate in valore assoluto
poiché nella configurazione in controcorrente i coefficienti angolari
delle due curve hanno lo stesso segno. In questo caso le differenze ter-
minali di temperatura sono date dalle seguenti relazioni:

ATy =Ty — Thr

(1.3.7)
AT, = Ty¢ — Tor
T
' T
T1C 1€
Tzc Tyc
NSNS Ny
_b/\/\/\/_>
TlF TZF
(a) (b)

Figura 1.3.2. Curve caratteristiche dello scambio termico tra due fluidi in
controcorrente (a) e schema dello scambiatore di calore (b).

Le differenze terminali di temperatura all’ingresso e alluscita sono to-
pologicamente definite con riferimento al fluido freddo. La differenza
terminale di temperatura minima, come si evince dalla figura 1.3.2,
puo essere sia quella all'ingresso che quella all'uscita, in relazione alla
capacita termica dei due fluidi. In particolare:

- Se la capacita termica del fluido caldo ¢ maggiore di quella del
fluido freddo, ossia C; > Cr, le due curve convergono verso il “lato
caldo” e risulta AT; > AT,; pertanto AT,;, = AT,.

- Se la capacita termica del fluido caldo e minore di quella del fluido
freddo, ossia C; < Cr, come in figura 1.3.2(a), essendo, tana; >
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tanap, le due curve convergono verso il “lato freddo” e risulta
AT, < AT;; pertanto ATy, = AT;.

- Ovviamente, se le capacita termiche dei due fluidi sono uguali, os-
sia Cc = Cp, le due curve sono parallele e risulta AT; = AT,; pertanto
AT, = AT, = AT,.

Si osserva che la relazione (1.3.6), che esprime la quantita di calore Q
scambiata dai due fluidi in funzione della loro differenza di tempera-
tura media logaritmica AT, si applica nel caso in cui AT; # AT,, ossia
quando i due fluidi hanno diversa capacita termica. Se invece i due
fluidi hanno la stessa capacita termica, ossia AT; = AT,, allora la diffe-
renza di temperatura media logaritmica AT,,; assume la forma indeter-
minata 0/0, ma in tal caso la quantita di calore scambiata e data piu
semplicemente dalla relazione:

Q=U-S-AT (1.3.8)

ove AT ¢ la differenza di temperatura tra i due fluidi, nella fattispecie
costante durante tutto il processo di scambio termico.

Come si evince ancora dalla figura (1.3.2), in questo caso non esiste
un vincolo limitante sulle temperature dei fluidi all'uscita come nel
caso di scambio termico in equicorremte, potendo perfino risultare, in
condizioni limite con superfici di scambio termico idealmente infinite,
Tyr = Tyc se Cc > Cp, ovvero T = Ty se Cc < Cp. Nella figura 1.3.2(a),
e anche riportata, con linea a tratto, la rappresentazione speculare della
curva di scambio termico del fluido caldo, corrispondente alla confi-
gurazione in equicorrente, essendo T;. = Ti¢ e |ac| = |ac|. In questo
caso le curve di scambio termico tendono a intersecarsi nel punto con-
trassegnato, dove si ha T,; = T,p. Tale punto individua la massima
quantita di calore che e possibile scambiare in equicorrente che, pur in
condizioni limite, con uguali valori delle temperature finali dei fluidi
caldo e freddo (AT, = Ty — Tyr = 0), risulta chiaramente minore di
quella relativa allo scambio termico in controcorrente; rispetto allo
scambio termico in controcorrente, in tali condizioni si ha infatti T, >
Tyc € Tzp < Tap.
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Generatori di vapore a recupero a un livello di pressione.

Piano caratteristico del generatore di vapore a recupero
Si riconsideri lo schema elementare di un impianto combinato a un li-
vello di pressione insieme al corrispondente ciclo limite dell’impianto

a vapore sottoposto rappresentati nella figura 1.3.3 (Cfr. figura 1.2.1).

4

(@) (b)
Figura 1.3.3. Schema elementare di impianto combinato a un livello di pres-

sione (a) e rappresentazione del ciclo limite dell'impianto a vapore sotto-
posto (b).

I punti cardinali del ciclo a vapore, riferendosi all’acqua quale fluido
operativo, sono specificati con la lettera “A”, mentre i punti cardinali
del gas nelle sezioni caratteristiche del generatore di vapore, sono spe-
cificati con la lettera “G”. All'interno del generatore sono presenti tre
distinte sezioni di scambio termico, rispettivamente di preriscalda-
mento dell’acqua di alimento, di vaporizzazione e di surriscaldamento
del vapore.

Sulla base dello schema dell’impianto e del ciclo a vapore riportati
nella figura 1.3.3, la figura 1.3.4 mostra le curve caratteristiche dell’ac-
qua e del gas (in breve la curva caratteristica del generatore di vapore
a recupero) corrispondenti ai relativi processi di scambio termico
all’interno del generatore di vapore a recupero.
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Figura 1.3.4. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero.

I gas rilasciati dalla turbina a gas entrano nel generatore di vapore
nelle condizioni del punto 1G, che coincide con il punto 4 se si fa rife-
rimento ai punti cardinali del ciclo a gas®, e si raffreddano fino alle
condizioni rappresentate dal punto 4G all'uscita del generatore di va-
pore.

Il riscaldamento dell’acqua avviene in controcorrente (da destra
verso sinistra nella figura 1.3.4). La condensa del vapore scaricato dalla
turbina viene ripresa dalla pompa di estrazione-alimento a valle del
condensatore e inviata al generatore di vapore a recupero nelle condi-
zioni 1A%. All'interno del generatore di vapore, 'acqua di alimento
subisce un primo processo di riscaldamento nella sezione di preriscal-
damento portandosi fino al punto 2A, che in prima istanza corrisponde
alle condizioni di liquido saturo; successivamente si ha la vaporizza-
zione fino alle condizioni di vapore saturo rappresentate dal punto 3A

% Cio e vero in assenza di post-combustione. In presenza di post-combustione sara
ovviamente Ty > Ty.

2 Per semplicita, in questa sede non si considera la presenza del degasatore, comunque
necessaria.

78



e infine il surriscaldamento del vapore fino alle condizioni del punto

4A.

Per una corretta rappresentazione delle curve di scambio termico,
seppure in termini qualitativi, si possono osservare le seguenti indica-
zioni:

- Se si considera una turbina a gas di modeste prestazioni, con tem-
peratura dei gas di scarico dell’ordine di 500+550 °C, e una produ-
zione di vapore alla pressione massima di 40 bar?, a cui corrisponde
una temperatura di saturazione di circa 250 °C, il tratto orizzontale
che rappresenta la fase di vaporizzazione sara individuato da
un’ordinata intermedia tra il punto 1G e I'origine degli assi.

- Le curve di preriscaldamento dell’acqua di alimento (1A-2A) e di
surriscaldamento del vapore (3A-4A) possono essere rappresentate,
per semplicita, mediante segmenti di retta, anche se in realta il ca-
lore specifico del liquido e del vapore non sono costanti, specie in
corrispondenza delle rispettive condizioni di saturazione; ai fini
della caratterizzazione dei processi in parola, infatti, cio che inte-
ressa e la rappresentazione sul piano T-Q dei punti iniziale e finale,
che identificano la quantita di calore scambiata e la corrispondente
variazione di temperatura delle due fasi liquida e vapore.

- Trattandosi di un impianto a un livello di pressione, la temperatura
dei gas all'uscita del generatore di vapore (punto 4G) potra essere
indicativamente compresa nell’intervallo 150+170 °C, quindi indi-
cativamente a circa un terzo, partendo dall’origine degli assi,
dell'ordinata del punto 1G.

- La quantita di calore scambiata lungo la fase di preriscaldamento e
dell’ordine della meta del calore scambiato lungo la fase di vapo-
rizzazione.

27 Nel caso di impianti combinati a 1 solo livello di pressione la pressione massima del
vapore ¢ di norma compresa nell'intervallo 30+50 bar, a seconda della temperatura di
surriscaldamento del vapore.
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La quantita di calore scambiata lungo la fase di surriscaldamento e
dell’ordine della meta del calore scambiato lungo la fase di preri-
scaldamento, se si considerano paragonabili le variazioni di tempe-
ratura del vapore e del liquido rispettivamente, poiché il calore spe-
cifico dell’acqua in fase liquida e circa il doppio del calore specifico
in fase vapore; quindi, la quantita di calore scambiata lungo la fase
di surriscaldamento e dell’ordine di un quarto del calore scambiato
lungo la fase di vaporizzazione.

Di conseguenza, poiché la pendenza dei segmenti di retta nel piano
T-Q e inversamente proporzionale alla capacita termica del fluido,
ne segue che la pendenza del tratto di surriscaldamento del vapore
3A-4A é maggiore (circa doppia), in valore assoluto, di quella del
tratto di preriscaldamento dell’acqua di alimento 1A-2A. Se nella
rappresentazione della curva caratteristica del generatore di vapore
a recupero si fa riferimento all'unita di massa di vapore prodotto,
le pendenze dei tratti 1A-2A e 3A-4A sono inversamente proporzio-
nali ai calori specifici medi dell’acqua e del vapore rispettivamente.

La pendenza della curva di scambio termico dei gas dipende dalla

massa dei gas, oltre che dal calore specifico, che per una data produ-

zione di vapore dipende a sua volta dalle differenze di temperatura

caratteristiche dello scambio termico nel generatore di vapore; queste

sono le minime differenze di temperatura che caratterizzano il pro-

cesso di scambio termico tra i due fluidi, e specificamente:

la differenza di temperatura tra gas e vapore surriscaldato nel
punto di approccio dei gas al generatore di vapore (approach tem-
perature), data dalla relazione: ATy, = T1g — Taa;

la differenza di temperatura tra gas e vapore nel punto di inizio va-
porizzazione, che e a tutti gli effetti la minima differenza di tempe-
ratura tra i due fluidi (pinch-point temperature), data dalla rela-
zione: ATy, = T3 — Ta4.

La differenza di temperatura di approccio AT, ¢ relativa a due fluidi

entrambi in fase gassosa (gas e vapore surriscaldato) ed e dell’ordine
di 20-30 °C o pity; si tratta di valori relativamente elevati, praticamente
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imposti dal basso valore dei coefficienti di scambio termico della fase
gassosa: valori inferiori del AT,,,, implicano superfici di scambio ter-
mico piu elevate e, quindi, maggiori costi.

La differenza di temperatura al “pinch-point” AT, e invece relativa
a un fluido in fase gassosa e ad uno in incipiente vaporizzazione, che
in tali condizioni e caratterizzato da un coefficiente di scambio termico
molto piu elevato. Per tale ragione questa differenza di temperatura e
sensibilmente inferiore a AT,,,,; essa, infatti, ¢ mediamente dell’ordine
di 8-10 °C negli impianti meno sofisticati, ma puo avere anche valori
intorno a 5° C negli impianti tecnologicamente pitt avanzati. Come si
evince dalla figura 1.3.4, questa differenza di temperatura, che, come
detto, € la minima in assoluto, si trova all’interno e non all’esterno del
generatore di vapore a recupero, per cui, con riferimento a quest’ul-
timo, ha poco senso parlare di differenze terminali di temperatura. Si
definiscono invece le differenze terminali di temperatura, secondo le
espressioni (1.3.7), con riferimento alle singole sezioni di scambio ter-
mico. Anche in questo caso, ovviamente, una diminuzione del AT, a
parita di altre condizioni, implica un aumento delle superfici di scam-
bio termico piti direttamente interessate (vaporizzatori e preriscalda-
tori), ma anche, indirettamente e in minor misura, dei surriscaldatori.

Bilancio energetico del generatore di vapore a recupero a un livello
di pressione

Con riferimento alla figura 1.3.4, il bilancio energetico del generatore
di vapore a recupero puo essere espresso mediante la seguente rela-

zione:

Nis *MgCp,g* (T1ig — Tag) = My - (hya — h1a) (1.3.9)
essendo:
Nis il rendimento dell’isolamento del generatore di vapore;
mg, m, le masse di gas e di vapore rispettivamente;
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Cp.g il calore specifico dei gas.

Sviluppando il secondo membro si ha:

My (hag — h1a) = my[(hay — h3a) + (hgg — hpp)

(1.3.10)
+ (h2a — h1a)] = Qsu + Quap + Qpr = Q1v

essendo Q,y il calore complessivamente trasferito al ciclo a vapore sot-
toposto.

Per prefissati valori di pressione e temperatura dell’acqua (nelle sue
diverse fasi) tutte le entalpie specifiche nei diversi punti cardinali del
ciclo sono note. In particolare, h;, si ricava sommando il lavoro della
pompa all’entalpia dell’acqua all'uscita del condensatore, h,, e h3y,
sono rispettivamente I'entalpia specifica del liquido e del vapore sa-
turo alla pressione massima del ciclo, hy, € 'entalpia del vapore surri-
scaldato di cui sono note la pressione e la temperatura. Definita la tur-
bina a gas, sono anche noti Ty, my e ¢, 4; infine, si suppone noto il
rendimento dell’isolamento ;.

L’equazione di bilancio (1.3.9) contiene quindi 2 incognite, ossia la
massa di vapore m,, e la temperatura dei gas T, all'uscita del genera-
tore di vapore. La determinazione delle due incognite richiede per-
tanto una ulteriore equazione con le stesse incognite o con una delle
due. In tal senso, si puo esprimere un secondo bilancio energetico par-
ziale, limitato al surriscaldatore e al vaporizzatore, in considerazione
del fatto che una volta specificata la differenza di temperatura AT, al
pinch-point si puo determinare la temperatura T3; essendo nota la
temperatura T,4. Si puo percio esprimere il seguente bilancio energe-
tico:

Nis "MyCpg - (T1g — T36) = My (hgg — hpa) (1.3.11)

L’equazione (1.3.11) contiene la sola incognita m,, e quindi dall’equa-
zione (1.3.9) si puo ricavare in sequenza la temperatura T;.
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I bilanci energetici del generatore di vapore possono essere espressi
con riferimento all'unita di massa di vapore prodotto, anche conside-
rando che nel piano caratteristico T-Q la curva di scambio termico
dell’acqua puo essere pili convenientemente rappresentata proprio
con riferimento all’'unita di massa di fluido. In tal caso, indicando con
tg = my/m, il rapporto massico gas/vapore, le relazioni (1.3.10) e
(1.3.11) si esprimono nella forma:

Nis "UgCp,g * (TlG - T4G) = (h4A - hlA) (1.3.12)
Nis " UgCp,g " (T16 — T36) = (haa — h2a) (1.3.13)

Ovviamente, nulla e cambiato per quanto riguarda il numero nelle in-
cognite presenti nelle due equazioni. Infatti, oltre alla temperatura Ty;.
'equazione (1.3.13) contiene ora l'incognita p 4, ossia la quantita di gas
necessaria per produrre 'unita di massa di vapore.

Rendimento del generatore di vapore a recupero

Analogamente al rendimento del generatore di vapore convenzionale
a combustione, il rendimento del generatore di vapore a recupero puo
essere espresso attraverso il rapporto tra “l’effetto utile” e l’energia
messa a disposizione per ottenere l'effetto utile. L’effetto utile, come
per il generatore di vapore a combustione, e la quantita di calore Q4
(Q1y nella fattispecie) complessivamente ceduta all’acqua nel corso dei
processi di preriscaldamento, vaporizzazione e surriscaldamento del
vapore, corrispondente al secondo membro dell’equazione (1.3.9),
esplicitata attraverso la (1.3.10).

In assenza di post-combustione, I’energia messa a disposizione per
ottenere 'effetto utile e data dall’energia termica dei gas di scarico
della turbina a gas, rappresenta dal termine Q,; in figura 1.2.1, dato
dalla relazione:

QZG = mgcp'g ' (T4_ - To) = mgcp,g . (TlG - To) (1314)
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essendo T, la temperatura di riferimento® e T;; = T, la temperatura
dei gas di scarico della turbina a gas; si ha quindi:

QlV QlV

Q_ZG B MyCpg - (TlG - TO)

Ngvr = (1.3.15)

Esprimendo il Q,y attraverso il primo membro dell’'uguaglianza di cui

all’equazione (1.3.9) si ha ancora:

mgcp,g(4_1) ' (TlG - T4G)

MgCp,geo_ry * (Tig = To)

Ngvr = Nis * (1.3.16)

Dall’esame dell’equazione (1.3.16) si osserva quanto segue:

nell’ambito di una valutazione rigorosa, i due calori specifici medi
Cp,g(,_,) & NMUmMeratore e ¢p g - a denominatore non sono uguali,

poiché il calore specifico dipende dalla temperatura e aumenta con
essa. Il calore specifico medio a numeratore e percio leggermente
maggiore di quello a denominatore, in quanto riferito ad una tem-
peratura media maggiore;

si puo considerare percio un effetto compensativo tra il rendi-

,. . p.g(a- .
mento dell’isolamento ;5 e il rapporto C @1 assumendo il loro
P9(0-1)

prodotto con buona approssimazione unitario.

Per quanto sopra risulta:

To—Tie . Tic—To
~ 16T 4G _ g 46T 0 3.
Ngvr = 7 T, Too —To (13.17)

~

In presenza di post-combustione, I'energia messa a disposizione per
ottenere I'effetto utile e data dalla somma dell’energia termica dei gas
di scarico della turbina a gas, Q,; e dell’energia primaria del

28 Come sara meglio specificato nel seguito, la temperatura T, deve essere, a rigore, la
temperatura di riferimento del combustibile utilizzato nella turbina a gas.
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combustibile alimentato nel generatore di vapore a recupero, Ey, =
mcyHy, per cui risulta:

Qv _ Qv
Qi + Ey  mgcy g (T — Tp)

Ngvr = (1.3.18)

La relazione (1.3.18) e formalmente identica alla relazione (1.3.15); in
questo caso, pero, la temperatura Ty; all'ingresso del generatore di va-
pore ¢ maggiore della temperatura T, dei gas di scarico della turbina a
gas per effetto della post-combustione. Sono sempre valide, di conse-
guenza, le relazioni (1.3.17).

La definizione del rendimento del generatore di vapore a recupero
espressa mediante le equazioni (1.3.15-18) e coerente con la definizione
del rendimento del generatore di vapore a combustione, espresso me-
diante relazione:

_ Qw
Ngv = moH, (1.3.19)
Infatti, per definizione si ha:
mcH; = mgey g+ (Tap — To) (1.3.20)

essendo T,p la temperatura di fine combustione adiabatica, per cui:

QlV
= 1.3.21
Tav MyCp,g* (TAD - TO) ( )

L’equazione (1.3.21) e formalmente identica alle equazioni (1.3.15) e
(1.3.18), ove si assuma la temperatura di fine combustione adiabatica
corrispondente alla temperatura dei gas all’'ingresso del generatore di
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vapore?. Di conseguenza, restano valide anche per il generatore di va-
pore a combustione le espressioni (1.3.17), con Typ al posto di Ty4.

Esempio

Con riferimento ad un generatore di vapore a combustione sia:
Temperatura di fine combustione adiabatica: T,p = 2100°C
Temperatura gas all'uscita del generatore di vapore: T, = 150 °C
Temperatura di riferimento To =25°C

Dall’equazione (1.3.17), posto Ty = Tap e Tyg = Ty, risulta: 714, =
0,940.

E appena il caso di osservare che il valore del rendimento del genera-
tore di vapore cosi ottenuto dipende solamente dalle perdite per calore
sensibile dei fumi, che risultano pari al 6% dell’energia primaria in in-
gresso. Se si considerano anche le perdite per incombusti (1-3%), per
scambio termico con l'esterno (0,5-1%) e altre perdite varie (principal-
mente per calore sensibile delle ceneri e per spurghi del corpo cilin-
drico, 0,5-1%), ne risulta, globalmente, un rendimento dell’ordine del
90%.

Con riferimento all’'unita di massa di vapore prodotto, nel seguito
viene analizzata I'influenza sul processo di recupero termico della dif-
ferenza di temperatura AT, al pinch-point e della temperatura T;; dei
gas all'ingresso del generatore di vapore, per valori prestabiliti e co-
stanti di temperatura e pressione del vapore surriscaldato in uscita
(punto 4A) e di temperatura dell’acqua di alimento all'ingresso (punto
1A). Successivamente viene analizzata I'influenza della pressione e
della temperatura del vapore surriscaldato, ovvero della differenza di
temperatura ATg,,, per un prefissato valore della temperatura T;; e
della differenza di temperatura AT,

2 Cio equivale a considerare una combustione adiabatica in una camera di combu-
stione esterna al generatore di vapore, con la successiva introduzione nel generatore
di vapore dei gas prodotti alla temperatura di fine combustione adiabatica.
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Influenza della differenza di temperatura AT, al pinch-point.

Con riferimento all’'unita di massa di acqua, 'aumento della differenza
di temperatura AT, al pinch-point, a parita di altre condizioni, deter-
mina una modifica delle curve caratteristiche di scambio termico come
mostrato in figura 1.3.5.

4G’

4G
4G”

SH | VAP PR 1A

S
>

Q

Figura 1.3.5. Influenza della differenza di temperatura al pinch-point e
della temperatura dei gas all’ingresso del generatore di vapore.

Per un prefissato valore della temperatura T, dei gas all’ingresso del
generatore di vapore, un aumento della differenza di temperatura
AT, al pinch-point causa la rotazione antioraria della curva di scam-
bio termico dei gas intorno al punto 1G. Cio determina un aumento
della temperatura T,;3° dei gas all'uscita del generatore di vapore e
quindji, in ultima analisi, un minore recupero di calore con una conse-
guente diminuzione del rendimento; il che significa anche che per

3 Come si evince dalla figura 1.3.4, si ha anche un aumento, pit1 limitato per I'effetto
leva, della temperatura Ty;.
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produrre la stessa quantita di vapore® sara necessaria una maggiore
quantita di gas. Cio si evince anche dal fatto che la rotazione antioraria
della curva di scambio termico dei gas determina una riduzione della
sua pendenza, quindi un aumento della capacita termica e, di conse-
guenza, della massa di gas, essendo invariato il calore specifico.

Con riferimento alla figura 1.3.5, I'aumento della differenza di tem-
peratura AT, determina la traslazione verticale del punto 3G, che si
sposta in 3G’; contestualmente il punto 4G trasla anch’esso vertical-
mente, portandosi in 4G’, rimanendo invariata la quantita di calore Q
complessivamente scambiata tra i due fluidi.

Influenza della temperatura dei gas all'ingresso del generatore di va-
pore.

Per un prefissato valore della differenza di temperatura AT, al pinch-
point, un aumento della temperatura T;; dei gas all’'ingresso del gene-
ratore di vapore, come si evince dalla precedente figura 1.3.5, causa la
rotazione oraria della curva di scambio termico dei gas intorno al
punto 3G. Cio determina una contestuale diminuzione della tempera-
tura T, dei gas all’uscita del generatore di vapore e quindi, in ultima
analisi, un maggiore recupero di calore con un conseguente aumento
del rendimento; il che significa anche che per produrre la stessa quan-
tita di vapore in questo caso sara necessaria una minore quantita di
gas. Come per il caso precedente cio si evince anche dal fatto che la
rotazione questa volta oraria della curva di scambio termico dei gas
determina un aumento della sua pendenza, quindi una diminuzione
della capacita termica e, di conseguenza, della massa di gas, rima-
nendo invariato il calore specifico.

Con riferimento alla figura 1.3.5, 'aumento della temperatura Ty,
determina la traslazione verticale del punto 1G, che si sposta in 1G’;
contestualmente il punto 4G trasla anch’esso verticalmente ma verso il
basso, portandosi in 4G”, rimanendo sempre invariata la quantita di
calore Q complessivamente scambiata tra i due fluidi.

31 Si ricorda che la curva di scambio termico dell’acqua é riferita per semplicita alla
massa unitaria di vapore ed é stabilita in termini di temperatura e pressione nei vari
punti cardinali.
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Influenza della pressione del vapore.

Con riferimento all'unita di massa di acqua, 'aumento della pressione

del vapore, a parita di altre condizioni, determina una modifica delle

curve caratteristiche di scambio termico come mostrato in figura 1.3.6.
Come si evince dalla figura 1.3.6, all’aumento della pressione del

vapore corrispondono, in particolare, i seguenti effetti:

- aumento del calore scambiato dalla massa unitaria di acqua in fase
di preriscaldamento (Ahpg), in ordine alla maggiore temperatura di
saturazione;

- diminuzione del calore scambiato in fase di surriscaldamento
(Ahgy), sempre in ordine alla maggiore temperatura di saturazione;

- diminuzione del calore scambiato in fase di vaporizzazione
(Bhy 4p)*.

1A

Q

Figura 1.3.6. Influenza della pressione del vapore sulla curva caratteristica
del generatore di vapore a recupero.

%2 Si ricorda che il legame tra il calore di vaporizzazione e la pressione di saturazione
¢ sancito dall’equazione di Clapeyron. Esso diminuisce all’aumentare della pressione
di saturazione fino ad annullarsi al punto critico.
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In ordine alla diminuzione del calore scambiato durante le fasi di sur-
riscaldamento e di vaporizzazione e all’aumento della pressione di sa-
turazione (e quindi della corrispondente temperatura), il punto 2A si
sposta verso sinistra e verso 1’alto (2A”), e cosi il punto 3G (3G’), rima-
nendo costante la differenza di temperatura ATpp al pinch-point. La
curva di scambio termico dei gas si modifica ruotando intorno al punto
1G in senso antiorario, per cui si ha un aumento delle temperature T4
e Ty¢ (punti 2G’ e 4G’), oltre che della temperatura T3; (punto 3G”).
Nella figura 1.3.6, gli spostamenti dei punti 2A in 2A” e 3A in 3A’ sono
rappresentati seguendo la direzione dei segmenti 1A-2A e 3A-4A, con-
siderando costanti i calori specifici medi delle fasi liquida (preriscalda-
mento) e vapore (surriscaldamento), supponendo percio costante la
quantita di calore qi, = Ahpp + Ahyyp + Ahgy complessivamente ac-
quisita dall'unita di massa dell’acqua durante I'intero processo di pre-
riscaldamento-vaporizzazione-surriscaldamento. L’effettiva influenza
della pressione sui calori specifici, in particolare del vapore, non incide
in misura apprezzabile sugli andamenti descritti.

L’aumento della temperatura dei gas di scarico T,; conseguente
all’aumento della pressione del vapore determina, come gia osservato,
una diminuzione del rendimento 74,, del generatore di vapore a recu-
pero. E appena il caso di osservare che 'aumento della pressione del
vapore (pressione massima del ciclo) determina, a parita di altre con-
dizioni, un aumento del rendimento limite del ciclo a vapore, ma la
corrispondente diminuzione del titolo allo scarico della turbina deter-
mina una contestuale diminuzione del rendimento interno, con un ef-
fetto complessivo sul rendimento 7, del ciclo reale non precisabile a
priori.

Influenza della temperatura del vapore surriscaldato.

Con riferimento all’unita di massa di acqua, I’aumento della tempera-
tura del vapore surriscaldato, a parita di altre condizioni, determina
una modifica delle curve caratteristiche di scambio termico come mo-
strato in figura 1.3.7.
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Figura 1.3.7. Influenza della temperatura del vapore surriscaldato sulla
curva caratteristica del generatore di vapore a recupero.

Come si evince dalla figura 1.3.7, all’aumento della temperatura del
vapore surriscaldato corrispondono, in particolare, i seguenti effetti:

- aumento del calore scambiato in fase di surriscaldamento (Ahgy), in
ordine alla maggiore temperatura finale del vapore;

- costanza del calore scambiato in fase di preriscaldamento (Ahpg), €
di vaporizzazione (Ahy 4p).

Con l’aumento della temperatura del vapore surriscaldato, il punto 4A
si sposta verso l'alto (4A’), mentre in ordine al corrispondente au-
mento del calore scambiato durante la fase di surriscaldamento, i punti
estremi delle fasi di vaporizzazione 2A-3A e di preriscaldamento 1A-
2A traslano immutati verso destra nei corrispondenti punti 2A’-3A" e
1A’-2A".

La traslazione verso destra del punto 2A in 2A” induce una trasla-
zione del punto 3G in 3G’ e quindi, rimanendo costante la differenza
di temperatura ATpp al pinch-point, la curva di scambio termico dei
gas si modifica, come nel caso precedente, ruotando intorno al punto
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1G in senso antiorario. Lo spostamento del punto 4G in 4G” determina,
anche in questo caso, un aumento della temperatura T,; dei gas
all’'uscita del generatore di vapore, tuttavia molto piti limitato rispetto
al caso precedente. La diminuzione del rendimento 74,, del generatore
di vapore a recupero che ne consegue ¢ percio modesta in raffronto al
piu significativo aumento del rendimento 7,1, del ciclo reale, dovuto
sia all’laumento del rendimento del ciclo limite, per via dell’aumento
della temperatura del vapore surriscaldato, sia all’aumento del rendi-
mento interno del ciclo, per via dell’aumento del titolo del vapore allo
scarico della turbina. Nonostante si abbia una diminuzione del rendi-
mento del generatore di vapore, che, come detto, & di modesta entita,
ne consegue in ogni caso un aumento del rendimento globale dell’im-
pianto a vapore e, quindi, dell'intero impianto combinato.

Esempio di calcolo dei bilanci energetici di un impianto combinato
a semplice recupero e con post-combustione

E dato un impianto combinato costituito da un impianto di turbina a
gas e da un impianto a vapore aventi le caratteristiche di seguito ripor-
tate.

Turbina a gas

potenza netta P; =51 MW
rendimento globale ne = 0,340
temperatura gas uscita turbina Tyr = 515°C
temperatura di riferimento To =15°C

potere calorifico del metano H; =50M]/kg
rapporto massico aria/combustibile ag = 5933

calore specifico medio dei gas di scarico Cpg = L1KJ/kgK
rendimento della camera di combustione Nee = 0,990

3 Valore caratteristico, per esempio, di turbine a gas con Tjy = 1100 °C, f = 12,5, ¢ =
0,85.
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rendimento organico Noc = 0,970

Le caratteristiche della turbina a gas ricalcano, con differenze poco si-
gnificative, quelle di alcuni modelli di turbine a gas industriali come,
per esempio, la turbina Alstom GT8C2.

Impianto a vapore

temperatura del vapore surriscaldato Tsy = 450°C
pressione del vapore surriscaldato psy = 40 bar
pressione al condensatore Peona = 0,075 bar
rendimento organico Noy = 0,960
rendimento della turbina a vapore ny = 0,890
rendimento del ciclo (segue calcolo) v = 0,330
temperatura gas ingresso GVR Tyi=Tyr =515°C
temperatura gas uscita GVR Ty = 160°C
rendimento dell’isolamento del GVR Nis = 1

Dalle temperature dei gas all'ingresso e all’uscita si ricava il rendi-
mento del generatore di vapore a recupero:
_ Tgi—Tgu 515—160

r’ = = =
T Ty =Ty  515—15

0,710

Si determina quindi il rendimento globale dell'impianto a vapore:
Ny = Ngor *Nrv *Nov = 0,710+ 0,330+ 0,960 = 0,225

Calcolo del ciclo a vapore
La figura 1.3.8 mostra il ciclo termodinamico a vapore di riferimento
nei piani T-s e h-s.
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Figura 1.3.8. Ciclo termodinamico a vapore d’acqua nel piano T-s (a) e nel
piano h-s (b).

Il ciclo a vapore viene preliminarmente analizzato valutando gli
scambi energetici delle diverse trasformazioni al fine di determinare,
in particolare, il rendimento reale precedentemente assegnato. Sulla
base delle specifiche precedentemente stabilite si determina prelimi-
narmente lo stato termodinamico dell’acqua nei punti cardinali del ci-
clo, in termini di pressione, temperatura, entalpia specifica, entropia
specifica e titolo, i cui valori sono riepilogati nella tabella che segue. Si
trascura il lavoro delle pompe.

Punto p (bar) T (°C) h (kJ/kg) s (kJ/kg-K) X
0 0,075 40,32 168,67 0,5760 0
1 40 40,32 168,67 0,5760 0
2 40 250,33 1086,7 2,7949 0
3 40 250,33 2802,4 6,0714 1
4 40 450 3329,0 6,9344 -
5 0,075 40,32 2161,8 6,9344 0,8286
5 0,075 40,32 2290,2 7,3439 0,8820
6 0,075 40,32 2574,1 8,2493 1

Specificamente, lo stato termodinamico dei punti cardinali del ciclo
viene determinato procedendo come segue:
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- sono specificati i valori di pressione massima (p = 40 bar) e minima
(p = 0,075 bar), per cui la pressione e nota in tutti i punti cardinali
del ciclo;

- e specificata la temperatura massima (T = 450 °C);

- dalle tabelle termodinamiche dell’acqua o mediante appositi codici
di calcolo automatico, dai valori di pressione massima e minima si
ottengono i corrispondenti valori della temperatura di saturazione
nei punti 2-3 (T = 250,33 °C) e nei punti 0-5"-5-6 (T = 40,32 °C);

- sempre per mezzo delle tabelle termodinamiche dell’acqua o di co-
dici di calcolo automatico, si ricavano i valori di entalpia e di entro-
pia in tutti i punti cardinali del ciclo.

Ove si utilizzino le tabelle termodinamiche i punti 5" e 5, rispettiva-

mente di fine espansione isoentropica e reale, si determinano come se-

gue.

Punto 5’

Nota I'entropia specifica del punto 5, uguale a quella del punto, 4 si

determinano il titolo e I'entalpia specifica del punto 5 mediante le re-

lazioni:

Ss' —So _ 6,9344 —0,5760

Se —So  8,2493 — 0,5760

her = hg + xsr - (hg — ho) = 168,67 + 0,8286 - (2574,1 — 168,67)
k]

=2161,8 —
kg

Xy = = 0,8286

Punto 5
Noto il rendimento della turbina si determina I’entalpia specifica del
punto 5:
hs = hy — (hy — hgr) 17 = 3329,0 — (3329,0 — 2161,8) - 0,890

k

= 2290,2 —]

kg
Nota I'entalpia specifica del punto 5 si determinano il titolo e I'entropia
specifica del punto 5 mediante le relazioni:
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hs —hy  2290,2 — 168,67
he —hy 2574,1 — 168,67

Ss = S + x5 - (S¢ — So) = 0,5760 + 0,8820 - (8,2493 — 0,5760)

= 7,3439 K
o kg-K

Xs = = 0,8820

Si determinano quindi il lavoro specifico [, il calore g; entrante nel
ciclo e il rendimento reale 7,; mediante le relazioni:

k
l, = hy — hs = 3329,0 — 2290,2 = 1038,8 é

k
g1 = hy — hy = 3329,0 — 168,67 = 3160,3 é

l, 10388
T = T 31603

= 0,329 = 0,330

Verifica del bilancio energetico del generatore di vapore a recupero

Dal bilancio energetico complessivo del generatore di vapore a recu-
pero, con riferimento all'unita di massa di vapore e alla notazione
adottata nelle specifiche e nella figura 1.3.8, si ha:

HgCpg® (Tg.i - Tg.u) =hy,—hy

da cui:

__ hamhy 3329016867 _ o kg
g (Tyi—Tyn) 1L1:-(515-160) ' kg,

Hg

Dal bilancio energetico esteso al surriscaldatore e al preriscaldatore si
ha inoltre:

HgCpg® [Tg.i - (TZ + ATPP)] =hy —h,
da cui si trova:

hy — h, 3329,0 — 1086,7
= (515 - 250,33) — — o

ATpp = (Tg,i - TZ) Tl
9p.g

=12,8°C
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Rendimento semplificato e potenza dell impianto combinato
Il rendimento semplificato e dato dalla relazione:

M =MNe + My —Ne Ny = 0,340 + 0,225 — 0,340 - 0,225 = 0,489

Il rapporto tra le potenze delle due sezioni e dato dalla relazione:
Py _fic—1ng _ 0,489 — 0,340
P;  ng 0340

= 0,438

da cui:
Py, =0,438-51 = 22,34 MW
Pic = P; + Py = 51 + 22,34 = 73,34 MW

Rendimento rigoroso e potenza dell impianto combinato

Si determina innanzitutto il fattore di perdita o; della turbina a gas,
dato dalla relazione:

1 1
— 1_ . _—1 = 1— 4 " __1
06 = (1=nee) 16 (== 1) = (1-099) + 0340 (5~ 1)

= 0,0205

Il rendimento rigoroso e quindi dato dalla relazione:
Nic =Neg + My —Ne "My — ¢ Ny = 0,340 + 0,225 — 0,340 - 0,225 —
0,0205-0,225 = 0,484

Il rapporto tra le potenze delle due sezioni e dato dalla relazione:
Py nic—ne 0,484 —-0,340

PG Ne 0,34‘0

= 0,424

da cui:
Py, = 0,424 -51 = 21,60 MW
Pic = P; + P, =51+ 21,60 = 72,60 MW

Post-combustione
Si vuole ora effettuare una post-combustione moderata in modo da

elevare la temperatura all'ingresso del generatore di vapore a recupero
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da 515 °C a 600 °C e ricalcolare il rendimento e la potenza per queste
nuove condizioni operative.

Occorre innanzitutto calcolare il valore di §; corrispondente alle
condizioni stabilite. Se si utilizza lo stesso combustibile nella turbina a
gas e nel generatore di vapore esso e dato dalla relazione:

Eg megHig Meg
SG =

~ Eg+Ey,  megHig + meyHy  meg +mey
Essendo nota la potenza della turbina a gas e preferibile esprimere §;
in termini di portate massiche:

Mg
6g=—"—
Mg + Mmey

E quindi necessario determinare le portate m.; e m,y.

Portata di combustibile nella turbina a gas
Per quanto riguarda la portata ., dal rendimento della turbina a gas

si ha:
— PG
16 = e - H,
da cui:
P 51 k
" e -GHL- =0340-50 >0 =

Meg

Per completezza, nota la portata di combustibile si possono determi-
nare anche la portata d’aria nel compressore e la portata di gas in tur-
bina, essendo:

: , kg
ma=mca-a=3,0-59=177T

o kg
mg =mg +me; = 180 -
Portata di combustibile nel generatore di vapore
Per la determinazione della portata di combustibile m.;, nel generatore
di vapore si puo fare riferimento al modello di post-combustione illu-
strato in figura 1.3.9 (cfr. figura 1.2.9).
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uscita TG ingresso GVR

Figura 1.3.9. Modello di post-combustione.

Dall’equazione generale del bilancio energetico, supponendo la com-
bustione completa e adiabatica, si ha:

HZ_H1+AEchim=Q_L
lemg'hg

_AEchim = Mgy - H;

Q=0
L=0
da cui:

Cr -
g hg =My - hy + Mgy - H;

Dal bilancio di materia si ha inoltre:

hy = 1y + ey,

per cui, risolvendo il bilancio energetico rispetto a 1y si ottiene:

MyCpg (Tg —Ty) _ 180-1,1-(600 —515)
Hi—cpy(T;—Ty) 50-10%—1,1-(600— 15)

Mey = = 0,341

Si ha infine:

‘ 0,341
Mev _ — 0,114
Meg 3,0
1 3
5o = <6 = 0,898 = 0,90

" e + 1y 3+ 0,341

La portata massica di combustibile utilizzata nella post-combustione e
percio pari all'11,4% della portata di combustibile in turbina a gas,

99



mentre questultima e pari al 90% circa di quella complessivamente
utilizzata nell'impianto combinato.

Rendimento del generatore di vapore a recupero e dell’impianto a vapore

A seguito dell’aumento di temperatura all'ingresso del generatore di
vapore il suo rendimento cambia. Si suppone, per semplicita, che la
temperatura dei gas reflui all'uscita del generatore di vapore rimanga
inalterata, cio significa che la differenza di temperatura al pinch-point

aumenta®.
Si ha pertanto:
,_Tgi—Tgu 600—160
Tovr =171, ~ 600 - 15

= 0,752

da cui, supponendo che i rendimenti del ciclo e organico rimangano
invariati:

M = Ngor My Noy = 0,752 0,330+ 0,960 = 0,238

Rendimento e potenza dell impianto combinato in regime di post-combustione
Il rendimento dell'impianto combinato e ora dato dalla relazione:

Nic =M +Mv — NG "My — 0¢ "My O¢
essendo:
ne =Ng * 6¢ = 0,340 0,898 = 0,305
g¢ "Ny -6 = 0,0205- 0,238 0,898 = 0,0044
da cui, infine:
Nic =M¢ + My —Ng "My — 06 My * 8¢
= 0,305+ 0,238 — 0,305 0,238 — 0,0044 = 0,466

Rispetto al caso di impianto a semplice recupero si riscontra una dimi-
nuzione del rendimento del 4,7%.

3 Si potrebbe, in alternativa, considerare costante la differenza di temperatura al
pinch-point; in tal caso la temperatura del gas reflui all’uscita del generatore di vapore
diminuirebbe.
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Il rapporto tra le potenze delle due sezioni e dato dalla relazione:

Mc 0466
Py 5, " pgog~ %340 0526
Pe . 1 0,340 ’
da cui:

P, =0,526-51 = 26,83 MW
Pic = P + Py = 51 + 26,83 = 77,83 MW

Rispetto al caso di impianto a semplice recupero si riscontra un au-
mento della potenza dell'impianto a vapore del 24,2% e un amento
della potenza dell'impianto combinato del 7,2%.

Migrazione del pinch-point all’ingresso del preriscaldatore dell’ac-
qua di alimento.

Con riferimento all’'unita di massa di acqua, ad un aumento della tem-
peratura T, ; dei gas all'ingresso del generatore di vapore corrisponde,
a parita di altre condizioni, una diminuzione della temperatura T,; dei
gas all’uscita del generatore di vapore. Al progressivo aumentare della
temperatura Ty si attende, a un certo punto, che il pinch-point si sposti
dallinterno del generatore di vapore (AT,, = T3; — T,,4) all’esterno
(ATyp = Ty — T14), come mostrato nella figura 1.3.10. La figura 1.3.10
rappresenta la condizione limite che si verifica quando la differenza
minima di temperatura tra gas e acqua si riscontra contemporanea-
mente all’ingresso e all'uscita del preriscaldatore.

E interessante approfondire questa situazione, ossia determinare il
valore indicativo della temperatura Ty, per la quale il pinch-point si
muove dall'interno all’ingresso del generatore di vapore, in relazione
all’evoluzione dello sviluppo tecnologico delle turbine a gas, poiché il
progressivo aumento della temperatura dei gas all’ingresso della tur-
bina, e quindi della temperatura dei gas allo scarico, potra implicare,
nel breve-medio termine, il raggiungimento e il superamento di questa
condizione.
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Figura 1.3.10. Migrazione del pinch-point dall'interno all’esterno del

generatore di vapore a recupero.

Con riferimento alla figura 1.3.10 si consideri allo scopo 'esempio se-

guente.

Esempio di bilancio energetico con spostamento del pinch-point all’ingresso

del GVR

La tabella che segue riporta i dati caratteristici delle sezioni a vapore e

a gas.

Sezione a vapore

py = 50 bar

Ti4 =40°C

Ty4 = 263,99 °C
T34 = 263,99 °C
Tyn = 450°C
Sezione a gas
To =15°C

T, = 500°C
AT, =10°C
T3¢ = 273,99°C

Cpg=11k//(kg-K)

hya = 171,97 kJ /kg

hya = 1154,23 kJ/kg
hay = 2794,30 kJ/kg
hys = 3316,20 kJ/kg
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Bilancio energetico e caratteristiche del generatore di vapore in condi-
zioni di riferimento
Con riferimento all’'unita di massa di vapore, posto per semplificare

nis = 1, dal bilancio energetico parziale limitato al surriscaldatore e al
vaporizzatore si ha:

HUgCp g (T16 — T36) = hya — hay
da cui:

_ hgy—hyy 331620 — 1154,23
T pg(Tig —T3g)  1,1(500 — 273,99)

Uy = 8,696

Sono percio necessari 8,696 kg di gas per produrre 1 kg di vapore.
Dal bilancio energetico globale si ha inoltre:

HUgCp g (T16 — Tag) = hag — h1a

da cui:

ro_qp _haazhu_ o 331620-17197
TG ey 8696-1,1

e infine:

_ TlG - T4G _ 500 - 171,3
Tovr =7 —T, = 500—15

=0,678

Bilancio energetico e caratteristiche del generatore di vapore in condi-
zioni limite con spostamento del pinch-point all'ingresso del genera-
tore di vapore

In queste condizioni limite, si ha la stessa differenza minima di tempe-
ratura all’'ingresso e all'uscita del preriscaldatore. Contrassegnando
con un apice le grandezze interessate a queste condizioni, con riferi-
mento alla figura 1.3.10 si ha:

ATpp =T3¢ —Toa =Ty —Ta

Nell'ipotesi di calori specifici costanti dell’acqua (liquida) e dei gas i
segmenti 1A-2A e 3G-4G’ sono paralleli e percio si ha una differenza
di temperatura tra gas e acqua costante lungo tutto il processo di pre-
riscaldamento; risulta pertanto:
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Taor = Tyq + AT,, = 50°C

Le nuove grandezze caratteristiche pg e Ty, possono essere determi-
nate mediante un bilancio energetico al preriscaldatore:

UgCp,g(Tzg — Tagr) = hpg —hyg = .u;]Cp,g[(TZA + ATpp) - (TlA + ATpp)]
= I{f;cp,g (Tza — T14)

da cui:

_ hyu—hyy 11542317197
- ¢p,g(T2a = T14) ~ 1,1(263,99 — 40)

u, = 3,987
Esprimendo la differenza di entalpia (h,, — hy,4) in funzione della dif-
ferenza di temperatura (T4 — T1,4) e del calore specifico medio dell’ac-
qua nel medesimo intervallo di temperatura si osserva che:

= pa(T2a — Tra) _%pa

g Cp,g (TZA - TlA) Cp,g

dove ¢, 4, come detto, ¢ il calore specifico medio dell’acqua nell’inter-
vallo di temperatura T; 4 + T, alla pressione di 50 bar. Nella fattispe-
cie, dalla precedente relazione si trova:

Cpa = Cpghtg = 1,1-3,987 = 4,385 kgk—]K

E appena il caso di osservare che la kilocaloria (kcal), unita di misura
dell’energia in forma termica nel desueto Sistema Tecnico di unita di
misura, € stata convenzionalmente definita come la quantita di calore
necessaria per innalzare di 1 °C, da 14,5 °C a 15,5°C, la temperatura di
1 kg di acqua distillata a pressione atmosferica. Ne segue che per defi-
nizione, il calore specifico medio dell’acqua alla pressione atmosferica
nel citato intervallo di temperatura, e pari a 1 kcal/(kg-K), ossia 4,1868
kJ/(kg-K). Come si vede, quindi, il valore del calore specifico dell’acqua
di cui all’esempio in oggetto (¢, , = 4,385 kJ/kg * K) e molto vicino al
valore di riferimento.

Dal bilancio energetico globale si ha inoltre:

tgCpg(Tig" — Tag) = haa — hya
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da cui:

g e 33162017197
60T e T ey 3987-1,1

e infine:
T, =T, 766,93 —50
16 46" _ — 0,953
Tio — Ty 766,93 — 15

Ngvr

Il rendimento cosi ottenuto € molto elevato per via del basso valore
della temperatura dei gas all’uscita del generatore di vapore, che nella
fattispecie risulta pari a 50 °C, avendo imposto una differenza termi-
nale (AT,),) di temperatura di soli 10 °C. In realta la temperatura dei
gas allo scarico del generatore di vapore dovrebbe essere sensibil-
mente piu elevata, di norma non inferiore a 100 °C, per consentire un
adeguato innalzamento del pennacchio per un’efficace dispersione
delle specie inquinanti (essenzialmente NOx nella fattispecie). Posto
ad esempio T,5r = 100 °C (AT, = 60 °C), data la linearita della curva
di scambio termico dei gas si trova T; = 816,93 °C e Ngvr = 0,894,
mentre il rapporto massico gas/vapore u; ovviamente non cambia.

Ricordando che le turbine a gas di grande potenza di ultima gene-
razione sono caratterizzate da temperature di gas di scarico oramai
prossime a 700 °C e considerando uno sviluppo tecnologico caratteriz-
zato da un incremento medio della temperatura dei gas all’ingresso
della turbina dell’ordine di 10 °C/anno, € verosimile che valori della
temperatura dei gas di scarico maggiori di 800 °C potranno essere rag-
giunti nell’arco di 10+15 anni, con significative implicazioni sulla con-
figurazione del generatore di vapore a recupero®.

Esempio comparativo di bilancio energetico di un generatore di vapore a com-
bustione

Dal confronto dei due esempi appena discussi si rileva che 1'aumento
della temperatura T;; dei gas all'ingresso del generatore di vapore

% Si deve pero osservare che gli esempi proposti di riferiscono ad impianti con un solo
livello di pressione, mentre le migliori tecnologie deli impianti combinati sono basate
su impianti a vapore a tre livelli di pressione.
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influenza sensibilmente il rapporto massico gas/vapore p,4. Esso, in-
fatti, passa dal valore u,; = 8,696 nel primo caso, con T;; = 500 °C, al
valore p; = 3,987 nel secondo caso con pari differenza di temperatura
all’ingresso e all'uscita del preriscaldatore.

Qui di seguito viene riportato un altro esempio con il calcolo, a ti-
tolo comparativo, del rapporto massico gas/vapore in un generatore di
vapore convenzionale a combustione con produzione di vapore surri-
scaldato. La tabella che segue riporta i dati caratteristici del generatore
di vapore sul lato acqua e sul lato gas.

Lato acqua

pa = py = 150 bar

T, =250°C hy = 10855 kj/kg
Ty = 540°C °C hy = 34249 kJ/kg
Lato gas

Ty = 2000°C

Ty =350°C

Cpg =11 Kk//(kg-K)

Nella tabella, le temperature T, e T, rappresentano rispettivamente la
temperatura dell’acqua di alimento in ingresso, preriscaldata fina a 250
°C nella linea rigenerativa, e del vapore surriscaldato in uscita, h, e hy
le rispettive entalpie specifiche. Sul lato gas, T, ; e T;,, rappresentano
rispettivamente le temperature dei gas all'ingresso e all'uscita dall’in-
sieme delle apparecchiature di scambio termico con l’acqua nel gene-
ratore di vapore a combustione (nell’ordine: vaporizzatori in camera
di combustione, surriscaldatori ed economizzatori). La temperatura
T, di uscita dei gas si ha in corrispondenza dell’ingresso dell’acqua
di alimento, che entra alla temperatura T,. La minima differenza di
temperatura all'ingresso del preriscaldatore e pertanto pari a ATy, =
Ty — Ty = 100 °C. La temperatura T, ; (convenzionale) dei gas all’in-
gresso del generatore di vapore ¢ invece quella che si avrebbe se la
combustione avvenisse in una camera di combustione adiabatica
esterna al generatore di vapore e i gas venissero inviati successiva-
mente nelle sezioni di scambio termico. In tal senso, la temperatura T ;
corrisponde alla temperatura di fine combustione adiabatica.
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Con riferimento all’intero complesso delle sezioni di scambio ter-
mico gas-acqua, posto per semplificare 7;; = 1, si ha pertanto:
HgCp.g(Toi = Tgu) = hy —ha
da cui:

hy — hy 3424,9 — 1085,5

- = = 1,289
o pg(Tyi —Tyu) 1,1(2000 —350)

Come si vede, in questo caso, data l'elevata temperatura dei gas in in-
gresso, il rapporto massico gas/vapore e molto inferiore rispetto ai va-
lori tipici dei generatori di vapore a recupero.

Influenza del sotto-raffreddamento alla fine del preriscaldamento
(sub-cooling).

Nelle curve di scambio termico analizzate finora si e supposto che il
preriscaldamento dell’acqua di alimento si sviluppi fino a raggiungere
la temperatura di saturazione, portando I’acqua fino alle condizioni di
liquido saturo. In realta cio non avviene, di norma, poiché si preferisce
evitare che 'acqua raggiunga le condizioni di incipiente vaporizza-
zione all’interno dei preriscaldatori. Pertanto, alla fine del preriscalda-
mento l'acqua di alimento si trova ad una temperatura minore di
quella di saturazione; la differenza tra queste due temperature e deno-
minata “sotto-raffreddamento o “sub-cooling” ed & qui indicata con il
termine AT,,.

Con riferimento all’'unita di massa di acqua, la figura 1.3.11 riporta
una rappresentazione dell’effetto del sotto-raffreddamento dell’acqua
di alimento all'uscita del preriscaldatore sulle curve di scambio ter-
mico dell’acqua e dei gas.

La fase di preriscaldamento, che in condizioni di riferimento ter-
mina nel punto 2A, dove 'acqua raggiunge le condizioni di liquido
saturo, in pratica termina nel punto 2A* a una temperatura minore di
quella di saturazione. L’acqua preriscaldata entra quindi nel corpo ci-
lindrico dove si porta in condizioni di liquido saturo non piu a spese
di calore fornito dai gas di scarico nel preriscaldatore ma del calore di
condensazione di vapore prodotto in eccedenza nel vaporizzatore. Il
completamento del preriscaldamento dell’acqua nel corpo cilindrico e
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rappresentato in figura 1.3.11 dal segmento verticale 2A*-2A’. La dire-
zione verticale del segmento indica appunto che 'aumento di tempe-
ratura dell’acqua dal punto 2A* al punto 2A” non avviene a spese di
calore scambiato con l'esterno (con i gas di scarico) ma attraverso il
mescolamento con vapore all’interno del corpo cilindrico.

1A

S

Q

Figura 1.3.11. Effetto del sotto-raffreddamento dell’acqua di alimento
all’'uscita del preriscaldatore sulle curve di scambio termico dell’acqua e dei
gas.

Come si evince dalla figura 1.3.11, la quantita di calore complessiva-
mente scambiata tra i punti 1A e 4A non cambia, ma cambia la riparti-
zione del calore scambiato nel preriscaldatore e nel vaporizzatore; la
minore quantita di calore scambiata nel preriscaldatore € compensata
esattamente da una maggiore quantita di calore scambiato nel vapo-
rizzatore con la produzione di una maggiore quantita di vapore. Il va-
pore prodotto in eccedenza rispetto alla massa unitaria di riferimento
fornisce, condensando, il calore necessario per portare a saturazione
’acqua di alimento entrante.

E appena il caso di osservare che i punti 2A e 2A’ sono caratterizzati
entrambi dallo stesso stato termodinamico corrispondente alle
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condizioni di liquido saturo ma sono distinti nel piano T-Q3¢ perché il
primo si riferisce alla vaporizzazione della massa unitaria di vapore
(segmento 2A-3A), il secondo alla vaporizzazione di una massa mag-
giore (segmento 2A’-3A).

In corrispondenza di una maggiore produzione di vapore saturo,
con lo spostamento del punto 2A in 2A’, il punto 3G si sposta, a parita
di AT,,,
tioraria della curva di scambio termico dei gas intorno al punto 1G; cio
determina un aumento della temperatura finale dei gas all'uscita del
generatore di vapore, con lo spostamento del punto 4G in 4G’ e, di
conseguenza, una diminuzione del rendimento del generatore di va-

in corrispondenza del punto 3G’, causando una rotazione an-

pore.

La massa di vapore m, che deve essere prodotta in eccedenza ri-
spetto all'unita di massa per portare I'acqua in condizioni di satura-
zione puo essere determinata con un semplice bilancio energetico. In-
dicando con Ahg, la variazione di entalpia specifica dell’acqua di ali-
mento nel passaggio dalle condizioni vigenti all'uscita del preriscalda-
tore a quelle di liquido saturo nel corpo cilindrico e con 4 il calore la-
tente di vaporizzazione, con riferimento alla figura 1.3.11 si puo scri-
vere:

Ahge = hyg — hpps = hyyr — hyy» =me - A

(1.3.22)
=m, * (h3a — hza)
da cui:
haa — hoye
m, = ———— 1.3.23
© = Ran = has (1.329)

% Si ricorda che il piano T-Q non é un piano termodinamico, e percio non rappresen-
tativo dello stato termodinamico dei fluidi di interesse, perché @ non € una variabile
di stato.
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Esempio
La tabella che segue riporta i dati caratteristici delle sezioni a vapore e
a gas, gli stessi adottati nell’esempio precedente.

Sezione a vapore

py = 50 bar

T, = 40 °C his = 171,97 kJ /kg
T4 = 263,99 °C hya = 1154,23 kj/kg
T34 = 263,99°C h3a = 2794,30 kj/kg
Tys = 450°C h4a = 3316,20 kj/kg
AT;c =10°C

T4+ = 253,99 °C hya+ = 1104,74 kj /kg
Sezione a gas

To = 15°C

T =500°C

AT,, = 10°C

Tse = 273,99 °C
Cpg =11 Kk//(kg-K)

Bilancio energetico in condizioni di riferimento

In tali condizioni si ha ATy, = 0°C e hyy = hy,. Con riferimento
all’'unita di massa di vapore e posto per semplificare 7;; = 1, come gia
visto nell’esempio precedente, si ha:

#gcp,g(Tu; —T36) = hgq — hay
da cui:
hay — hoy _ 3316,20 — 1154,23

Mo = Taa—Tog)  L1(500—27399) _ °%°

Dal bilancio energetico globale si ha inoltre:

UgCp,g(Tic — Tag) = hya — hyg

da cui:

Ty = Tig — M — 500 — 3316,20 — 171,97 7131
HgCp.g 8,696 1,1

e infine:
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Ty Ty 5001713
Tovr = —T, ~ 500—15

= 0,678

Bilancio energetico in presenza di sotto-raffreddamento

In tali condizioni si ha ATy, > 0°C (nella fattispecie AT;. = 10°C) e
ha4+ < hy4. Con riferimento all'unita di massa di vapore, si ha per-
tanto:

hos — hpar 115423 —1104,74
haa—hya  2794,30 — 1154,23

me = =0,0302
La massa di vapore da produrre in eccedenza per saturare l'acqua e
percio pari al 3,02% della massa di vapore primario.

Dal bilancio energetico delle sezioni di vaporizzazione e surriscal-
damento si ha:

HgCp,g(Tic — T3g') = (haa — hza) + Ahg
Considerato che T3, = T34, tenendo conto della (1.3.22), si ha:

l{/gcp,g(Tw —T36) = (hgg — hyp) + (hyp — hype) = hypy — hpye
= (hgs — h3a) + (hga — hpp*)

L’ultimo membro di questa espressione evidenzia che il calore scam-
biato dai gas nella sezione di vaporizzazione, per unita di massa di
vapore prodotto, e dato dall'incremento di entalpia specifica subito
dall’acqua di alimento nel passaggio dalle condizioni all’uscita del pre-
riscaldatore (all'ingresso del corpo cilindrico) alle condizioni di vapore
saturo.

Dal bilancio energetico in oggetto si trova:

_ hag—hyu 331620 — 1104,74 6
T pg(Tig — Tsg)  1,1(500 — 273,99)

Ug 895

In questo caso sono percio necessari 8,895 kg di gas per produrre 1 kg
di vapore, con un incremento del 2,24% rispetto al caso di riferimento.
Dal bilancio energetico globale si ha inoltre:

tgCpg(Tig — Tag') = haa — hig

da cui:
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hay — hag 331620 — 171,97

T, = Tig — ———= =500 = 178,65 °C
T e, 8,895 - 1,1
e infine:
Tic — The' 500 — 178,65
= = = 0,663
Mogvr =g "1, 500 — 15

Rispetto al caso di riferimento si ha pertanto un aumento della tempe-
ratura finale dei gas di scarico di 7,34 °C con una diminuzione del ren-
dimento del generatore di vapore di 1,5 punti percentuali.

Il bilancio energetico delle sezioni di vaporizzazione e surriscalda-
mento, sempre tenendo conto della (1.3.22), puo essere scritto anche
nella forma:

tgCp.g(Tic — Tag) = (hga — hpp) + Mg - (hgs — hpa)

(1.3.24)
= (hgs —h3a) + (1 +m,) - (hgg — hyp)

L’ultimo membro del bilancio energetico cosi formulato evidenzia che
il calore scambiato dai gas nella sezione di vaporizzazione, per unita
di massa di vapore prodotto, ¢ dato proprio dal calore di vaporizza-
zione dell'intera massa di vapore prodotto.

Effetti della rigenerazione termodinamica del ciclo a vapore.

Come noto, la rigenerazione termodinamica & uno dei metodi adottati
per incrementare il rendimento dei cicli a vapore, insieme all’aumento
della temperatura massima e della pressione massima, alla diminu-
zione della temperatura minima (ovvero della pressione minima) e ai
surriscaldamenti ripetuti. La rigenerazione, tuttavia, non si applica
agli impianti a vapore utilizzati negli impianti combinati poiché in
questo caso il suo effetto e perfino controproducente.

Negli impianti a vapore convenzionali, I’aumento del rendimento
del ciclo determinato dalla rigenerazione, si traduce direttamente in
un aumento del rendimento dell'impianto, dato dal prodotto dei ren-
dimenti del generatore di vapore, del ciclo e organico (Cfr. eq. 1.2.8),
poiché il rendimento del generatore di vapore, come pure il rendi-
mento organico, non e influenzato dal processo rigenerativo. Infatti,
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sebbene il preriscaldamento rigenerativo dell’acqua di alimento me-
diante spillamenti di vapore in turbina determini un aumento della
temperatura dei gas all'uscita delle sezioni di scambio termico con1'ac-
qua del generatore di vapore, nel caso degli impianti a vapore a com-
bustione convenzionali i gas vengono ulteriormente raffreddati attra-
verso il successivo preriscaldamento dell’aria comburente, a tempera-
tura tanto piu elevata quanto piu e spinta la rigenerazione (e quindi la
temperatura dell’acqua di alimento). In tal modo si riesce a mantenere
pressoché costante la temperatura finale dei gas allo scarico del gene-
ratore di vapore indipendentemente dal grado di rigenerazione.

Nel caso dei generatori di vapore a recupero ’aumento della tem-
peratura dell’acqua di alimento determinato dalla rigenerazione si tra-
duce in un aumento della temperatura finale dei gas allo scarico del
generatore di vapore tanto pil elevato quanto piu elevato e il grado di
rigenerazione. Di conseguenza, all’aumento del rendimento del ciclo
Ny si contrappone la diminuzione del rendimento del generatore di
vapore a recupero 1 4,,, con un effetto complessivo penalizzante per il
rendimento globale dell’impianto a vapore 1y e, di conseguenza, per il
rendimento dell'impianto combinato 7;¢. Con riferimento all’espres-
sione del rendimento dell’impianto combinato:

Le+ Ly

7 (1.3.25)

Nic =

si osserva infatti che la rigenerazione termodinamica mediante spilla-
menti di vapore dell'impianto a vapore sottoposto non ha alcuna in-
fluenza sui termini L; ed E;, mentre determina una diminuzione del
lavoro Ly per via del vapore spillato in turbina sottratto all’espansione.
L’evidente diminuzione del rendimento 7, dell’'impianto combinato e
quindi conseguenza della diminuzione del rendimento dell'impianto
a vapore 17y, poiché il rendimento della turbina a gas 1, rimane co-
stante.
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Introduzione del degasatore.

Gli schemi di impianto finora esaminati sono basati su configurazioni
semplificate che non considerano la presenza del degasatore, che e in-
vece un componente essenziale degli impianti a vapore. La sua fun-
zione, come noto, e principalmente quella di estrarre dall’acqua di ali-
mento i gas incondensabili in essa disciolti e di espellerli all’esterno
contribuendo, nel contempo, al preriscaldamento rigenerativo dell’ac-
qua di alimento.

Come gia osservato, d’altra parte, la rigenerazione degli impianti a
vapore a recupero produce un effetto negativo sul rendimento dell’im-
pianto combinato, per cui I'inserimento del degasatore deve essere ef-
fettuato con criterio, in modo da limitare, o perfino annullare, la sua
influenza sul processo di recupero dell’energia termica nel generatore
di vapore. Nel seguito vengono esaminate tre diverse configurazioni
di disposizione del degasatore nell'impianto, con influenza decre-
scente sul processo di scambio termico nel generatore di vapore.

1. Degasatore alimentato con vapore spillato dalla turbina inserito a monte
del generatore di vapore a recupero.

La figura 1.3.12 mostra lo schema semplificato dell’impianto combi-

nato con degasatore inserito a monte del generatore di vapore a recu-

pero (a) insieme allo schema del ciclo limite dell'impianto a vapore

sottoposto (b).

La pompa di estrazione preleval’acqua dal condensatore, nelle con-
dizioni del punto 0A, e la invia, nelle condizioni del punto 1A, al de-
gasatore, dove la sua temperatura aumenta a spese del calore di con-
densazione del vapore spillato dalla turbina fino a raggiungere le con-
dizioni di saturazione rappresentate dal punto 2A. Successivamente,
la pompa di alimento preleva l’acqua satura dal degasatore e la invia,

nelle condizioni del punto 3A, al generatore di vapore a recupero. L’ac-
qua di alimento entra quindi nella sezione di preriscaldamento del ge-
neratore di vapore a recupero alla temperatura di saturazione vigente
nel degasatore¥ che, per valori della pressione al degasatore compresi

% A meno dell’incremento trascurabile dovuto al lavoro della pompa di alimento.
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nell’intervallo 2+5 bar, per esempio, risulta compresa indicativamente
nell’intervallo 120+150 °C. Nel preriscaldatore la sua temperatura au-
menta ulteriormente, questa volta a spese di calore scambiato coni gas
evolventi nel generatore di vapore, fino a raggiungere le condizioni di
liquido saturo alla pressione massima del ciclo rappresentate dal
punto 4A.

8A 7A senza
- degasatore
1A*
0A C) ,
1A

(a) (b)

Figura 1.3.12. Schema semplificato di impianto combinato con degasatore

inserito a monte del GVR (a) e rappresentazione del ciclo limite dell'im-
pianto a vapore sottoposto (b).

Il corrispondente processo di scambio termico nel generatore di va-
pore a recupero e illustrato nella figura 1.3.13.

Il preriscaldamento iniziale dell’acqua di alimento nel degasatore e
rappresentato dal segmento 1A-2A, avente direzione verticale in
quanto l'incremento di temperatura avviene all’esterno del generatore
di vapore a spese del calore di condensazione del vapore spillato dalla
turbina. Il successivo segmento 2A-3A, pressoché impercettibile, rap-
presenta l'incremento di temperatura determinato dal lavoro della
pompa di alimento, rappresentato sempre con direzione verticale per-
ché dovuto a una fonte di energia esterna al generatore di vapore. L'ul-
teriore segmento 3A-4A rappresenta la fase finale del
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preriscaldamento dell’acqua di alimento effettuato questa volta a
spese dell’energia termica dei gas reflui evolventi nel generatore di va-
pore fino al raggiungimento della temperatura di saturazione alla
pressione massima del ciclo.

1G

[ or~26

3G

5A aA \ftG

Dear = 2bar — Tog 2120°C 3A

Teiae

Dsar = 5 bar = Ts, = 152 °C 24|
1A 1A% =1A

Q

Figura 1.3.13. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero con
degasatore inserito a monte del GVR.

In assenza del degasatore, 'acqua di alimento entrerebbe nel genera-
tore di vapore nelle condizioni rappresentate dal punto 1A*, il cui stato
termodinamico & pressoché coincidente con quello del punto 1A%, e il
preriscaldamento dell’acqua di alimento si svolgerebbe interamente
allinterno del generatore di vapore lungo il segmento 1A*-4A. Per-
tanto, mentre in assenza del degasatore la temperatura dei gas reflui
all'uscita del generatore di vapore sarebbe quella rappresentata dal
punto 4G, I'introduzione del degasatore, con 'aumento della tempe-
ratura dell’acqua di alimento all'ingresso del generatore di vapore, e

3 In effetti, i due stati termodinamici differiscono per il valore della pressione, corri-
spondente a quella vigente nel degasatore per il punto 1A, a quella massima del ciclo
per il punto 1A*. Di conseguenza anche le temperature sono appena diverse per via
del diverso contributo del lavoro delle pompe.
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causa di un sensibile aumento della temperatura dei gas reflui
all’'uscita, rappresentata ora dal punto 4G. Cio comporta una sensibile
riduzione del rendimento del generatore di vapore a recupero e, in ul-
tima analisi una diminuzione del rendimento dell'impianto combi-
nato, per via dei gia discussi effetti dello spillamento di vapore effet-
tuato in turbina.

2. Degasatore alimentato con vapore spillato dalla turbina inserito all’in-
terno del generatore di vapore a recupero.
La figura 1.3.14 mostra lo schema semplificato dell'impianto combi-
nato con degasatore inserito all’interno del generatore di vapore a re-
cupero (a) insieme allo schema del ciclo limite dell'impianto a vapore
sottoposto (b).
In questo caso, I’acqua prelevata dalla pompa di estrazione dal con-

densatore viene inviata, nelle condizioni del punto 1A, in un preriscal-
datore di bassa pressione, dove la sua temperatura aumenta a spese di
calore scambiato con i gas evolventi nel generatore di vapore, fino a
raggiungere le condizioni rappresentate dal punto 1A’. L’acqua di ali-
mento entra in tali condizioni nel degasatore, dove la sua temperatura
aumenta ancora, questa volta a spese del calore di condensazione del
vapore spillato dalla turbina, fino a raggiungere le condizioni di satu-
razione rappresentate dal punto 2A. Successivamente, come nel caso
precedente, la pompa di alimento preleva I'acqua satura uscente dal
degasatore nelle condizioni del punto 2A e la invia, nelle condizioni
del punto 3A, in un preriscaldatore di alta pressione dove la sua tem-
peratura aumenta ancora a spese di calore scambiato con i gas evol-
venti nel generatore di vapore, fino a raggiungere le condizioni di li-
quido saturo alla pressione massima del ciclo rappresentate dal punto
4A. I corrispondente processo di scambio termico nel generatore di
vapore a recupero ¢ illustrato nella figura 1.3.15.
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1A

1A

(a) (b)

Figura 1.3.14. Schema semplificato di impianto combinato con degasatore
inserito all'interno del GVR (a) e rappresentazione del ciclo limite
dell'impianto a vapore sottoposto (b).

1G

[ oa~26

3G

i 5A 4A \ 46
H NG5G |
56
Dsar = 2 bar - Tyq = 120°C 3A

Psat = S bar = Tgpe = 152°C

Figura 1.3.15. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero con
degasatore inserito all’interno del GVR.
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Il preriscaldamento dell’acqua di alimento comincia nel preriscalda-
tore di bassa pressione dove la temperatura dell’acqua aumenta, a
spese di calore scambiato con i gas evolventi nel generatore di vapore,
dalle condizioni del punto 1A vigenti all’ingresso del generatore di va-
pore fino a raggiungere le condizioni di liquido sottoraffreddato rap-
presentate dal punto 1A’. In tali condizioni, l'acqua entra nel degasa-
tore dove si preriscalda ulteriormente fino alle condizioni di satura-
zione, rappresentate dal punto 2A, a spese del calore di condensazione
del vapore spillato dalla turbina. Il segmento 1A’-2A, che rappresenta
il processo in parola, ha sempre direzione verticale in quanto 'incre-
mento di temperatura non avviene a spese di calore scambiato con i
gas evolventi nel generatore di vapore. Come nel caso precedente, il
successivo segmento verticale 2A-3A rappresenta I'incremento di tem-
peratura determinato dal lavoro della pompa di alimento. L'ulteriore
segmento 3A-4A rappresenta, infine, la fase finale del preriscalda-
mento dell’acqua di alimento effettuato questa volta a spese di calore
scambiato con i gas evolventi nel generatore di vapore fino al raggiun-
gimento della temperatura di saturazione alla pressione massima del
ciclo.

Come nel caso precedente, in assenza del degasatore, I'acqua di ali-
mento entrerebbe nel generatore di vapore nelle condizioni rappresen-
tate dal punto 1A%, il cui stato termodinamico e pressoché coincidente
con quello del punto 1A, e il preriscaldamento dell’acqua di alimento
si svolgerebbe interamente all'interno del generatore di vapore lungo
il segmento 1A*-4A. Pertanto, mentre in assenza del degasatore la tem-
peratura dei gas reflui all'uscita del generatore di vapore sarebbe
quella rappresentata dal punto 5G’, I'introduzione del degasatore, per
effetto del sotto-raffreddamento all'ingresso dato dalla differenza di
temperatura ATs, = T4 — T4, € ancora causa di un apprezzabile au-
mento della temperatura dei gas reflui all’uscita, rappresentata ora dal
punto 5G. Cio comporta ancora una riduzione del rendimento del ge-
neratore di vapore a recupero e, in ultima analisi una diminuzione del
rendimento dell'impianto combinato, anche se, in questo caso 1'effetto
€ molto meno marcato rispetto al caso precedente.
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3. Degasatore integrato con un vaporizzatore ausiliario.

Da una piu attenta analisi della figura 1.3.15, si osserva che a causa
della diversa pendenza delle curve di scambio termico dei gas e
dell’acqua, la differenza di temperatura tra i due fluidi nel campo ope-
rativo del degasatore e maggiore della minima differenza di tempera-
tura AT, al pinch-point. Cio suggerisce di produrre il vapore necessa-
rio per portare a saturazione 1’acqua all’ingresso del degasatore in un
vaporizzatore ausiliario integrato con il degasatore medesimo, invece
che spillarlo dalla turbina, evitando in tal modo gli effetti negativi sul
processo di scambio termico complessivo riscontrati nei casi prece-
denti.

La figura 1.3.16 mostra lo schema semplificato dell’impianto com-

binato con degasatore integrato con un vaporizzatore ausiliario; il ciclo
termodinamico ha la stessa rappresentazione del caso precedente e di
cui alla figura 1.3.14 (b), con I'unica differenza che in questo caso non
si ha lo spillamento e quindi non e rappresentato il punto 8A.

1w/ 2A 7Y

(a) (b)

Figura 1.3.16. Schema semplificato di impianto combinato con degasatore
integrato con un vaporizzatore ausiliario (a) e rappresentazione del ciclo
limite dell'impianto a vapore sottoposto (b).
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Come nel caso precedente, I’acqua prelevata dalla pompa di estrazione
dal condensatore viene inviata, nelle condizioni del punto 1A, in un
preriscaldatore di bassa pressione, dove la sua temperatura aumenta a
spese di calore scambiato con i gas evolventi nel generatore di vapore,
fino a raggiungere le condizioni rappresentate dal punto 1A’. L’acqua
di alimento entra in tali condizioni nel degasatore, dove la sua tempe-
ratura aumenta ancora, fino a raggiungere le condizioni di saturazione
rappresentate dal punto 2A, a spese del calore di condensazione del
vapore non piu spillato dalla turbina ma prodotto nel vaporizzatore
ausiliario. Nello schema di impianto di cui in figura 1.3.16, le due fasi
liquida e vapore presenti all'interno del degasatore sono identificate
rispettivamente dai punti cardinali 2A e 2A’. Successivamente, come
nei casi precedenti, la pompa di alimento preleva l'acqua satura
uscente dal degasatore nelle condizioni del punto 2A e la invia, nelle
condizioni del punto 3A, in un preriscaldatore di alta pressione dove
la sua temperatura aumenta ancora a spese di calore scambiato con i
gas evolventi nel generatore di vapore, fino a raggiungere le condi-
zioni di liquido saturo alla pressione massima del ciclo rappresentate
dal punto 4A.

Il corrispondente processo di scambio termico nel generatore di va-
pore a recupero e illustrato nella figura 1.3.17.

I preriscaldamento dell’acqua di alimento comincia nel preriscal-
datore di bassa pressione dove la temperatura dell’acqua aumenta, a
spese di calore scambiato con i gas evolventi nel generatore di vapore,
dalle condizioni del punto 1A vigenti all'ingresso del generatore di va-
pore fino a raggiungere le condizioni di liquido sottoraffreddato rap-
presentate dal punto 1A’. In tali condizioni, I'acqua entra nel degasa-
tore dove si preriscalda ulteriormente fino alla saturazione, rappresen-
tata dal punto 2A, a spese, come detto, del calore di condensazione del
vapore prodotto nel vaporizzatore ausiliario integrato con il degasa-
tore. Il segmento 1A’-2A, come nel caso precedente, rappresenta il pro-
cesso in parola e ha sempre direzione verticale in quanto I'incremento
di temperatura non avviene a spese di calore scambiato direttamente
con i gas evolventi nel generatore di vapore, ma con vapore saturo di-
sponibile all’interno del degasatore, anche se questo e prodotto, a sua

121



volta, scambiando calore con i gas evolventi nel generatore di vapore.
Il processo di produzione del vapore ausiliario ¢ invece rappresentato
dal segmento 2A-2A’, i cui punti estremi rappresentano, come gia spe-
cificato, le condizioni del liquido e del vapore saturo rispettivamente.
Il verso di tale segmento e di comodo, ed e lo stesso del segmento
4A-5A, i cui estremi sono rappresentativi rispettivamente delle condi-
zioni del liquido e del vapore saturo alla pressione massima del ciclo.

1G

[ e~26

3G
5A 4A \ 4G
™SN56G !
™~ 6G
Dsat = 2 bar = Teqe = 120°C 3A i
A—2n |
Pear = 5 bar - Teqy = 152°C N VS
\ 1A

Q

Figura 1.3.17. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero con
degasatore integrato con un vaporizzatore ausiliario.

Dalla figura 1.3.16, si osserva che la fase liquida all’uscita del degasa-
tore, nelle condizioni 2A, si dirama secondo due flussi distinti: un
flusso principale di massa unitaria, che evolve nella pompa di alimento
per proseguire il suo percorso nei successivi banchi di scambio termico
(preriscaldatore di alta pressione, vaporizzatore di alta pressione e sur-
riscaldatore), e un flusso secondario che evolve nel vaporizzatore au-
siliario di bassa pressione mosso da una pompa di circolazione. Nel
piano T-Q, pertanto, il punto 2A e indicato due volte, una volta a valle
del punto 1A’, a rappresentare la condizione all'ingresso del vaporiz-
zatore ausiliario (prima della pompa di circolazione), una seconda
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volta a monte del punto 3A in corrispondenza (ovvero in sovrapposi-
zione) del punto 2A’, ma termodinamicamente distinto da esso, a rap-
presentare la condizione all'ingresso del preriscaldatore di alta pres-
sione (prima della pompa di alimento). In tal senso, come nel caso pre-
cedente, il successivo segmento verticale 2A-3A rappresenta l'incre-
mento di temperatura determinato dal lavoro della pompa di ali-
mento. L'ulteriore segmento 3A-4A rappresenta, infine, la fase finale
del preriscaldamento dell’acqua di alimento fino al raggiungimento
della temperatura di saturazione alla pressione massima del ciclo.

In questo caso, il preriscaldamento complessivo dell’acqua di ali-
mento dal punto 1A al punto 4A e pressoché coincidente, a parte la
discontinuita determinata dalla differenza di temperatura di sotto-raf-
freddamento al degasatore e a meno delle diverse pressioni vigenti nei
preriscaldatori di bassa e di alta pressione, con quello che si avrebbe in
assenza del degasatore e, quindi, la temperatura finale dei gas
all’'uscita del generatore di vapore non ¢ influenzata dalla presenza del
degasatore.

1.4 Impianti combinati a due e a tre
livelli di pressione

Impianti combinati a due livelli di pressione

La produzione di vapore a bassa pressione, come rappresentato nel
caso dell'introduzione del degasatore integrato con un vaporizzatore
ausiliario, puo essere spinta oltre le esigenze di equilibrio del degasa-
tore, in modo da produrre una ulteriore quantita di vapore da intro-
durre in una sezione intermedia della turbina con un maggiore recu-
pero di energia termica dai gas evolventi nel generatore di vapore. La
produzione di vapore secondario puo essere spinta, in tal senso, fino
ad una prestabilita differenza minima di temperatura (pinch-point di
bassa pressione) rispetto ai gas evolventi nel generatore di vapore.
Questo concetto rappresenta, in sintesi, il principio informatore degli
impianti combinati a due livelli di pressione.
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La figura 1.4.1. illustra lo schema elementare di un impianto com-
binato a due livelli di pressione insieme al corrispondente ciclo limite
dell'impianto a vapore sottoposto. In questa prima configurazione
semplificata, all'interno del generatore sono presenti cinque distinte
sezioni di scambio termico, rispettivamente di preriscaldamento
dell’acqua di alimento e di vaporizzazione a bassa pressione, di preri-
scaldamento e di vaporizzazione ad alta pressione e di surriscalda-
mento del vapore. Per semplicita di trattazione si considerano nulle
tutte le differenze di temperatura di sotto-raffreddamento e si omette,
di conseguenza, la presenza del degasatore perché non necessaria ai
fini del bilancio energetico, considerando che la funzione del degasa-
tore puo essere eventualmente svolta dal corpo cilindrico di bassa
pressione.

5A 2 ®
% A 3A \2A T
- e v
G | [ 12A
{ ’j ’ H mJ J §
2G 4G 5G ——

H 36
1A

6A t il
T
2%
(a) (b)

Figura 1.4.1. Schema elementare semplificato di impianto combinato a due
livelli di pressione(a) e rappresentazione del ciclo limite dell'impianto a va-
pore sottoposto (b).
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Sulla base dello schema dell'impianto e del ciclo a vapore riportati
nella figura 1.4.1, la figura 1.4.2 mostra le curve caratteristiche dell’ac-
qua e del gas corrispondenti ai relativi processi di scambio termico
all’interno del generatore di vapore a recupero.
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Figura 1.4.2. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero a due
livelli di pressione.

I gas rilasciati dalla turbina a gas entrano nel generatore di vapore
nelle condizioni del punto 1G, che coincide con il punto 4 se si fa rife-
rimento ai punti cardinali del ciclo di turbina a gas®, e si raffreddano
fino alle condizioni rappresentate dal punto 6G all'uscita del genera-
tore di vapore.

Con riferimento allo schema di impianto e del ciclo a vapore corri-
spondente di cui in figura 1.4.1, la condensa del vapore scaricato dalla
turbina viene ripresa dalla pompa di estrazione a valle del condensa-
tore e inviata al generatore di vapore a recupero nelle condizioni 1A.
All'interno del generatore di vapore, I'acqua di alimento subisce un
processo di riscaldamento preliminare in una prima sezione di preri-
scaldamento a bassa pressione, corrispondente al livello di pressione
inferiore, portandosi fino al punto 2A, che in un approccio semplificato
corrisponde alle condizioni di liquido saturo; il liquido uscente dal
preriscaldatore entra quindi in un corpo cilindrico di bassa pressione
da cui si dirama in due flussi distinti: un flusso principale, che avanza

% Sempre in assenza di post-combustione, poiché in presenza di post-combustione
sara Ty > T,.
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negli stadi successivi di scambio termico fino alla produzione di va-
pore surriscaldato ad alta pressione, e un flusso secondario destinato
alla produzione del vapore di bassa pressione.

Procedendo nell’ordine stabilito dalla sequenza delle apparecchia-
ture di scambio termico, il flusso secondario nelle condizioni 2A di li-
quido saturo viene inviato nel vaporizzatore di bassa pressione, con-
nesso al corpo cilindrico di bassa pressione, dove si ha la trasforma-
zione in vapore saturo nelle condizioni del punto 2A’; il vapore pro-
dotto nella sezione di bassa pressione viene inviato direttamente in
una sezione intermedia della turbina, dove si unisce al flusso princi-
pale ed espande con esso fino al condensatore. In questa configura-
zione semplificata di impianto non e previsto il surriscaldamento del
vapore di bassa pressione, che verra introdotto nel seguito.

Il flusso principale, sempre nelle condizioni 2A di liquido saturo,
viene ripreso dalla pompa di alimento, inviato nelle condizioni 3A di
liquido compresso nel successivo preriscaldatore ad alta pressione,
corrispondente al livello di pressione superiore, dove si preriscalda
fino a raggiungere le condizioni di liquido saturo rappresentate dal
punto 4A, e infine introdotto nel corpo cilindrico di alta pressione. Esso
viene poi portato nelle condizioni 5A di vapore saturo nel vaporizza-
tore connesso al corpo cilindrico di alta pressione e, infine, surriscal-
dato fino alle condizioni del punto 6A nel successivo surriscaldatore.

Dette m,, e mg le masse di vapore primario e secondario, dalla figura
1.4.1 (a) si evince quanto segue:

- il preriscaldatore di bassa pressione ¢ interessato all'intera massa
(portata) di acqua di alimento (m,, + my);

- nel vaporizzatore di bassa pressione si ha la vaporizzazione della
sola massa mg (flusso secondario) che viene estratta dal corpo cilin-
drico di bassa pressione e inviata alla turbina;

- di conseguenza, nelle successive sezioni di scambio termico (preri-
scaldatore e vaporizzatore di alta pressione e surriscaldatore finale)
evolve la sola massa d’acqua m,,;
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- la massa m, di vapore surriscaldato viene inviata in turbina dove
subisce una prima espansione fino ad una sezione intermedia in cui
vige la pressione di livello inferiore e dove si unisce con la massa
mg di vapore secondario;

- L’espansione prosegue quindi con 'intera massa (m,, + m;) fino al
condensatore.

La figura 1.4.2 evidenzia le curve caratteristiche dello scambio termico
dell’acqua e di gas nel piano T-Q.

Con riferimento alla curva caratteristica dell’acqua, il tratto 1A-2A
rappresenta il processo di scambio termico nel preriscaldatore di bassa
pressione che, come detto, e interessato all'intera massa d’acqua (m,, +
mg). Il successivo tratto 2A-2A’ rappresenta il processo di scambio ter-
mico nel vaporizzatore di bassa pressione, in cui si ha la produzione
della massa mg di vapore secondario. Dal corpo cilindrico la massa m,
del flusso principale “scavalca” il vaporizzatore e viene ripresa dalla
pompa di alimento e compressa fino alle condizioni 3A alla pressione
massima del ciclo, per essere poi inviata al preriscaldatore di alta pres-
sione. Per tale motivo, in corrispondenza del punto 2A’, che rappre-
senta condizioni di vapore saturo, viene nuovamente indicato anche il
punto 2A che rappresenta le condizioni di liquido saturo all’ingresso
della pompa di alimento. Si ribadisce che non essendo Q una variabile
di stato, il piano T-Q non e un piano termodinamico in cui ogni punto
rappresenta un solo stato termodinamico, per cui la rappresentazione
in uno stesso punto del piano T-Q di due stati termodinamici diversi
(liquido saturo, 2A, e vapore saturo 2A’,) € una mera questione topo-
logica legata all’evoluzione dei flussi principale e secondario secondo
la sequenza delle diverse apparecchiature di scambio termico. Nella
figura 1.4.2, il punto 3A e distinto in modo non realistico rispetto al
punto 2A, con il solo scopo di evidenziare la trasformazione di com-
pressione 2A-3A. In effetti, I'incremento di temperatura del liquido
durante la compressione e trascurabile per cui nel seguito, anche per
semplicita di rappresentazione grafica, i due punti saranno rappresen-
tati come sovrapposti.
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Con riferimento alla curva caratteristica dei gas, a partire dalle con-
dizioni del punto 1G all'ingresso del generatore di vapore, si ha un
primo raffreddamento fino al punto 2G all’uscita del surriscaldatore. I
gas si raffreddano quindi fino al punto 3G scambiando calore nel va-
porizzatore di alta pressione; in corrispondenza del punto 3G si riscon-
tra la prima differenza minima di temperatura al pinch-point di alta
pressione ATy, ,, = T3 — Tyu. Si ha poi il successivo raffreddamento
fino al punto 4G in corrispondenza del preriscaldatore di alta pres-
sione e, quindji, fino al punto 5G in corrispondenza del vaporizzatore
di bassa pressione. In corrispondenza del punto 5G si riscontra la se-
conda differenza minima di temperatura al pinch-point di bassa pres-
sione ATy, = Tsg — T,4; questa differenza di temperatura, come si
vedra nel seguito, stabilisce la quantita di vapore mg che puo essere
prodotta al livello inferiore di pressione. Di norma si assume ATy, ., =
AT,y ,»- Infine, i gas si raffreddano fino al punto 6G nel\ preriscaldatore
di bassa pressione, per essere poi scaricati al camino. E appena il caso
di osservare, infine, che la pendenza del tratto 1A-2A, relativo al pre-
riscaldatore di bassa pressione, ¢ minore della pendenza del tratto
3A-4A, relativo al preriscaldatore di alta pressione, perché il primo &
interessato all'intera massa d’acqua (m, + my), il secondo alla sola
massa m,,.

Si osserva infine che se I'impianto fosse ad un solo livello di pres-
sione, con il medesimo valore della pressione massima, 1'acqua di ali-
mento entrerebbe nel generatore di vapore nelle condizioni del punto
1A’ e si porterebbe fino alle condizioni del punto 4A mediante un sin-
golo stadio di preriscaldamento. In tal caso i gas uscirebbero dal gene-
ratore di vapore nelle condizioni del punto 6G’, ad una temperatura
sensibilmente maggiore rispetto alla temperatura del punto 6G.

Bilancio energetico del generatore di vapore a recupero a due livelli
di pressione

Con riferimento alle figure 1.4.1 e 1.4.2, il bilancio energetico globale
del generatore di vapore a recupero puo essere espresso mediante la
seguente relazione:
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Nis " MgCpg * (TlG - TGG)
=my - (hea — haa) + Mg - (hyyr — hya) (1.4.1)
+ (my + my) - (haa — hya)

Nel secondo membro dell’equazione (1.4.1) sono presenti tre termini
distinti in relazione alle masse di acqua interessate:

- Il termine my - (hga — hga) = my " [(hea — hsa) + (hsa — haa) +
(h4y — h34)] riguarda il surriscaldatore, il vaporizzatore e il preri-
scaldatore di alta pressione, interessati alla sola massa m,,.

- Il termine my - (h,, — hy,4) riguarda il vaporizzatore di bassa pres-
sione, interessato alla sola massa ms.

- Il termine (m, +mg) - (hyg — hyy) riguarda il preriscaldatore di
bassa pressione, interessato all’intera massa (m,, + m).

Analogamente al caso di impianti a un solo livello di pressione, per
prefissati valori di pressione e temperatura dell’acqua (nelle sue di-
verse fasi) tutte le entalpie specifiche nei diversi punti cardinali del ci-
clo sono note; definita la turbina a gas, sono anche noti Ty, my e ¢, 4;
infine, si suppone noto il rendimento dell’isolamento 7.

L’equazione di bilancio (1.4.1) contiene 3 incognite, ossia le masse
di vapore primario e secondario m,, e m; e la temperatura dei gas Tg;
all’uscita del generatore di vapore. La determinazione delle tre inco-
gnite richiede pertanto due ulteriori equazioni ausiliarie di bilancio
energetico con le stesse incognite o con parte di esse.

Come per il bilancio energetico del generatore di vapore a recupero
a un livello di pressione, si puo esprimere un secondo bilancio energe-
tico parziale, limitato al surriscaldatore e al vaporizzatore di alta pres-
sione, in considerazione del fatto che una volta specificata la differenza

di temperatura al pinch-point di alta pressione, ATy, ,, = T3 — Tsy, si

DAP
puo determinare la temperatura Ts; essendo nota la temperatura T, .

Si puo percio esprimere il seguente bilancio energetico:

Nis *MgCp,g (Tig — T3g) = my - (hea — han) (1.4.2)
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L’equazione (1.4.2) contiene la sola incognita m,, che puo essere deter-
minata direttamente.

Si puo quindi si puod esprimere un terzo bilancio energetico par-
ziale, limitato al preriscaldatore di alta pressione e al vaporizzatore di
bassa pressione, in considerazione del fatto che una volta specificata la
differenza di temperatura al pinch-point di bassa pressione AT,

PP
Tsg — Tp4, si puo determinare la temperatura Ts; essendo nota la tem-

peratura T, 4. Si puo percio esprimere il seguente bilancio energetico:

Nis " MgCp,g * (T3¢ — Tsg)

(1.4.3)
=my, - (hgg — h3p) + Mg (hyyr — hpys)

L’equazione (1.4.3) contiene la sola incognita mg che puo essere deter-
minata direttamente. In alternativa di possono esprimere separata-
mente i bilanci energetici limitati rispettivamente al solo preriscalda-
tore di alta pressione e al solo vaporizzatore di bassa pressione. Per il
bilancio energetico al preriscaldatore di alta pressione si ha:

Nis " MgCp g * (TSG - T4G) =my - (h4A - h3A) (1.4.4)

da cui si ricava la temperatura T,;. Per il bilancio energetico al vapo-
rizzatore di bassa pressione si ha:

Nis *MgCp,g* (Tag — Tsg) = ms* (hpyr — haa) (1.4.5)
da cui si ricava la massa my.
Dal bilancio energetico al preriscaldatore di bassa pressione si ha
infine:
Nis *MgCp,g * (Tsg — Teg) = (my + myg) * (hyq — hiy) (1.4.6)
da cui si ricava la temperatura Ty;. In alternativa, la temperatura Tg;

puo essere determinata mediante il bilancio energetico globale
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espresso dall’equazione (1.4.1), essendo a questo punto note le masse
m, e ms.

Il ricorso a due bilanci distinti per determinare la massa m; (equa-
zioni (1.4.4) e (1.4.5)) consente di determinare la temperatura T,;, ne-
cessaria per poter determinare le differenze di temperatura medie lo-
garitmiche del preriscaldatore di alta pressione e del vaporizzatore di
bassa pressione, al fine del dimensionamento delle relative superfici di
scambio termico.

Per completezza, la temperatura T, necessaria per poter determi-
nare le differenze di temperatura medie logaritmiche del surriscalda-
tore e del vaporizzatore di alta pressione, al fine del dimensionamento
delle relative superfici di scambio termico, puo essere determinata me-
diante il bilancio energetico al surriscaldatore:

Nis " MyCp.g (Tig — Tag) = my, - (hey — hsy) (1.4.7)

Rendimento del generatore di vapore a recupero

Il rendimento del generatore di vapore a recupero a due livelli di pres-
sione e definito allo stesso modo del rendimento del generatore di va-
pore un livello di pressione ed e dato sempre dall’equazione (1.3.15);
I'effetto utile (Q,y), in questo caso, e rappresentato dal secondo mem-
bro dell’equazione di bilancio (1.4.1). Procedendo come per il genera-
tore di vapore a un livello di pressione e sulla base delle medesime
considerazioni si ottiene la relazione:

TlG - T6G TGG - TO
~ 10760 _ g 66”0 4.
Ngvr = 1 1, Too —To (14:8)

Effetto della pressione del vapore primario (pressione massima del
ciclo)

Come gia discusso nel caso del generatore di vapore a un livello di
pressione, I’aumento della pressione massima del ciclo determina, con
riferimento all’'unita di massa di acqua e a parita di altre condizioni,
un aumento della temperatura di saturazione corrispondente, con una
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contemporanea diminuzione delle quantita di calore scambiate nel
surriscaldatore e nel vaporizzatore e un aumento della quantita di ca-
lore scambiata nel preriscaldatore di alta pressione. L’effetto comples-
sivo nel piano caratteristico T-Q ¢ mostrato nella figura 1.4.3.

3A/28% =oAL 66
I ZA\GGE <

___________

Figura 1.4.3. Effetto della pressione del vapore primario sul processo di
scambio termico nel generatore di vapore a recupero.

Come si evince dalla figura 1.4.3, 'aumento della pressione massima
del ciclo si traduce in una rotazione antioraria della curva di scambio
termico dei gas intorno al punto 1G, con un conseguente aumento
della temperatura dei gas in tutti i punti caratteristici, da 2G a 6G, a
valle. Tuttavia, rispetto al caso di impianto ad un solo livello di pres-
sione, la rotazione antioraria della curva caratteristica dei gas da spa-
zio a una ulteriore possibilita di recupero, con la produzione di una
maggiore quantita di vapore a bassa pressione, che attenua sensibil-
mente 'aumento della temperatura Ty, dei gas reflui all’uscita del ge-
neratore di vapore. Diversamente dalla figura 1.4.2, come anticipato, i
punti 2A e 3A sono rappresentati come sovrapposti in un unico punto
poiché la differenza di temperatura corrispondente al diverso stato ter-
modinamico non e praticamente apprezzabile.
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In sintesi, I’aumento della pressione massima del ciclo produce i se-
guenti effetti:

- diminuzione della produzione di vapore primario di massa m,, evi-
denziata dalla diminuzione della pendenza della curva di scambio
termico dei gas, ossia dall’aumento del rapporto massico gas/va-

pore pig;
- aumento della produzione di vapore secondario di massa mg;
- possibili effetti negativi sul rendimento 7, del ciclo reale.

Per quanto riguarda quest’ultimo aspetto, la figura 1.4.4 mostra che il
ciclo a vapore, rappresentato in sede limite, puo essere visto come co-
stituito da due cicli distinti parzialmente sovrapposti; il ciclo princi-
pale a vapore surriscaldato di alta pressione (ciclo I), svolto dalla
massa di vapore m,, (punti 0A-1A-2A-3A-4A-5A-6A-7A), e il ciclo se-
condario a vapore saturo alla pressione intermedia (ciclo II), svolto
dalla massa di vapore mg (punti 0A-1A-2A-2A’-7A). Nel ciclo termo-
dinamico in figura 1.4.4 ¢ rappresentata un’unica curva continua di
espansione, senza tenere conto degli effetti del miscelamento del va-
pore primario con quello secondario; il punto 7A non e percio rappre-
sentativo delle effettive condizioni di fine espansione.

Figura 1.4.4. Rappresentazione dei cicli termodinamici del vapore primario
e secondario.
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Entrambi i cicli operano con la stessa temperatura (e pressione) mi-
nima ma il ciclo principale opera a temperatura massima e pressione
massima maggiori, per cui presenta un rendimento maggiore del ciclo
secondario. All'aumentare della pressione massima il rendimento del
ciclo I aumenta ma il suo peso diminuisce perché diminuisce la produ-
zione di vapore primario m,,; nel contempo aumenta il peso del ciclo
II, di rendimento minore, perché aumenta la produzione di vapore se-
condario mg. L’effetto complessivo non e valutabile a priori perché di-
pende dai valori della pressione massima (del vapore primario) e in-
termedia (del vapore secondario, oltreché della temperatura massima
del ciclo. Peraltro, mentre i suddetti parametri influenzano il rendi-
mento del ciclo limite, bisogna anche tenere conto degli effetti sul ren-
dimento interno in relazione all’influenza delle caratteristiche del va-
pore secondario sul titolo del vapore allo scarico della turbina.

Effetto della pressione del vapore secondario
La figura 1.4.5 mostra l'effetto della pressione del vapore secondario
sul processo di scambio termico nel generatore di vapore a recupero.

Figura 1.4.5. Effetto della pressione del vapore secondario sul processo di
scambio termico nel generatore di vapore a recupero.
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Come mostra la figura 1.4.5, la pressione del vapore secondario non ha
nessuna influenza sulla produzione di vapore primario, giacché la
pendenza della curva di scambio termico dei gas rimane costante, di-
pendendo solamente dalla differenza minima di temperatura AT, , , al
pinch-point di alta pressione. La pendenza della curva di scambio ter-
mico dei gas costituisce percio I'unico limite alla produzione di vapore
secondario. Dalla figura 1.4.5 si evince che I'aumento della pressione
del vapore secondario, con il corrispondente aumento della tempera-
tura di saturazione, determina una diminuzione della produzione mg
di vapore secondario, proporzionale all’estensione del segmento
2A-2A’; di conseguenza aumenta la temperatura dei gas all'uscita del
generatore di vapore e, quindi, il suo rendimento diminuisce. L’au-
mento della pressione del vapore secondario determina, d’altra parte,
un aumento del rendimento del ciclo secondario.

In sintesi, I’aumento della pressione del vapore secondario produce
i seguenti effetti:

- diminuzione della produzione di vapore secondario mg;

- diminuzione del rendimento del generatore di vapore a recupero;
- aumento del rendimento del ciclo secondario;

- diminuzione del peso del ciclo secondario.

Criteri di ottimizzazione dell'impianto a vapore indicano che il rap-
porto ottimale tra la pressione massima del ciclo e la pressione del va-
pore secondario e generalmente dell’ordine di 10. In termini assoluti,
cicli a vapore a due livelli di pressione sono generalmente caratteriz-
zati da valori della pressione massima dell’ordine di 100+120 bar e
della pressione intermedia dell’ordine di 10+12 bar.

Effetto della differenza di temperatura al pinch-point di alta pres-
sione

L’effetto sul processo di scambio termico della differenza minima di
temperatura AT,y ,, al pinch-point di alta pressione ¢ simile a quello
della pressione massima. Un aumento del AT, ,, determina una rota-

zione antioraria della curva di scambio termico dei gas intorno al
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punto 1G, a cui puo conseguire una maggiore produzione di vapore
secondario fino al limite del pinch-point di bassa pressione.

Effetto delle caratteristiche del vapore di bassa pressione sul titolo a
fine espansione

Al fini della valutazione dell’effetto della pressione del vapore secon-
dario sul rendimento del ciclo a vapore, occorre tenere conto, oltre che
dell’effetto sul rendimento del ciclo limite, che aumenta all’aumentare
della pressione, anche dell’effetto sul rendimento interno, sostanzial-
mente dipendente dal rendimento della turbina a vapore. Le caratteri-
stiche del vapore di bassa pressione, in assenza di surriscaldamento,
influiscono anche sensibilmente sul titolo del vapore allo scarico della
turbina.

La figura 1.4.6 mostra la posizione relativa del punto di mescola-
mento dei flussi di vapore primario e secondario lungo la curva di
espansione, per due valori della pressione del vapore secondario. Il
punto X, in particolare, individua I'intersezione della curva di espan-
sione con la curva limite superiore, dove il vapore primario e in condi-
zioni di vapore saturo. Nella figura si omette di rappresentare, per
semplicita, il lavoro delle pompe di estrazione e di alimento.

X 8A

//
3A=2A 8Al 1
H
|~"1A=0n 7A A

s s

1A=0A

(a) (b)
Figura 1.4.6. Effetto della pressione del vapore secondario sul titolo allo
scarico della turbina.

Se il vapore secondario viene prodotto a pressione maggiore della
pressione di saturazione del vapore primario nel punto X (figura
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1.4.6 (a)), il vapore primario, nelle condizioni di vapore surriscaldato
individuate dal punto 8A, si unisce al vapore secondario saturo in con-
dizioni 2A’, e la miscela che ne deriva, nelle condizioni del punto 8A’,
sara caratterizzata da un minor grado di surriscaldamento. Il punto di
fine espansione, rappresentato dal punto 7A in assenza di vapore se-
condario, e ora rappresentato dal punto 7A’, caratterizzato da un titolo
allo scarico minore. In sintesi, I’aumento della pressione del vapore se-
condario determina un aumento del rendimento del ciclo limite ma
determina anche una diminuzione del rendimento interno per cui non
e possibile stabilire a priori I'effetto complessivo sul rendimento del
ciclo reale.

Se viceversa il vapore secondario viene prodotto a pressione minore
della pressione di saturazione del vapore primario nel punto X (figura
1.4.6 (b)), il vapore primario, ora nelle condizioni di vapore umido in-
dividuate dal punto 8A, si unisce al vapore secondario saturo in con-
dizioni 2A’, e la miscela che ne deriva, nelle condizioni del punto 8A’,
sara caratterizzata da un minor grado di umidita. Il punto di fine
espansione, rappresentato dal punto 7A in assenza di vapore seconda-
rio, € ora rappresentato dal punto 7A’, caratterizzato da un titolo allo
scarico maggiore. In sintesi, la diminuzione della pressione del vapore
secondario determina una diminuzione del rendimento del ciclo limite
ma determina anche un aumento del rendimento interno per cui anche
in questo caso non e possibile stabilire a priori I'effetto complessivo sul
rendimento del ciclo reale.

Surriscaldamento del vapore secondario

Il rendimento del ciclo del vapore secondario, come pure il titolo allo
scarico della turbina, e quindi il rendimento dell’intero ciclo a vapore,
puo essere migliorato effettuando il surriscaldamento del vapore se-
condario.

La figura 1.4.7 illustra lo schema elementare di un impianto combi-
nato a due livelli di pressione con surriscaldamento del vapore secon-
dario, insieme al corrispondente ciclo limite dell'impianto a vapore
sottoposto. In aggiunta alle sezioni di scambio termico presenti nella
precedente configurazione, € ora presente un surriscaldatore di bassa
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pressione, inserito dopo il vaporizzatore di bassa pressione e a monte
del preriscaldatore di alta pressione. Una configurazione alternativa e
quella che prevede I'inserimento del surriscaldatore di bassa pressione
a valle del preriscaldatore di alta pressione, prima del vaporizzatore
di alta pressione. Anche in questo caso, per semplicita di trattazione,
si considerano nulle tutte le differenze di temperatura di sotto-raffred-
damento e si omette, di conseguenza, la presenza del degasatore. Nel
ciclo termodinamico in figura 1.4.7 (b) e rappresentata un’unica curva
continua di espansione, senza tenere conto degli effetti del miscela-
mento del vapore primario con quello secondario precedentemente di-
scussi. Il punto 2A”, relativo al vapore surriscaldato di bassa pres-
sione, e rappresentato, per semplicita, sulla curva di espansione, men-
tre la sua effettiva posizione sull’isobara corrispondente alla pressione
del vapore secondario dipende in realta dalla temperatura di surriscal-
damento. Il punto 7A, in tal senso, non e rappresentativo delle effettive
condizioni di fine espansione.

SA ‘ © 2A
Il

2A” 1A

(a) (b)

Figura 1.4.7. Schema elementare semplificato di impianto combinato a due
livelli di pressione con surriscaldamento del vapore secondario (a) e rap-
presentazione del ciclo limite dell'impianto a vapore sottoposto (b).
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Sulla base dello schema dell'impianto e del ciclo a vapore riportati
nella figura 1.4.7, la figura 1.4.8 mostra le curve caratteristiche dell’ac-
qua e del gas corrispondenti ai relativi processi di scambio termico
all'interno del generatore di vapore a recupero.

16

GA\ZG

SA

SH VAP_AP PR_AP SH_BP VAP_BP  PR_BP Q
(my,) (my) (my) (mg)  (mg)  (my+my)

Figura 1.4.8. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero con
surriscaldamento del vapore secondario.

La curva di scambio termico dell’acqua e del tutto simile a quella gia
discussa nel caso della produzione di vapore secondario semplice-
mente saturo. L’acqua di alimento prelevata dal condensatore viene
inviata dalla pompa di estrazione, nelle condizioni 1A, nel preriscal-
datore di bassa pressione, dove di riscalda fino al punto 2A in condi-
zioni di liquido saturo. Il processo di preriscaldamento a bassa pres-
sione interessa l'intera massa d’acqua (m,, + my). Il liquido preriscal-
dato entra quindi nel corpo cilindrico di bassa pressione da cui si di-
rama in due flussi distinti: il flusso principale, di massa m,,, che avanza
negli stadi successivi di scambio termico fino alla produzione di va-
pore surriscaldato ad alta pressione, e il flusso secondario, di massa
mg, destinato alla produzione del vapore surriscaldato a bassa pres-
sione.

139



In questo caso, il flusso secondario evolve nel vaporizzatore di bassa
pressione dal punto 2A fino al punto 2A” in condizioni di vapore sa-
turo e successivamente nel surriscaldatore di bassa pressione dal
punto 2A’ fino al punto 2A” in condizioni di vapore surriscaldato.

Come nel caso precedente, il flusso principale, sempre nelle condi-
zioni 2A di liquido saturo, viene ripreso dalla pompa di alimento, in-
viato nelle condizioni 3A di liquido compresso nel successivo preri-
scaldatore ad alta pressione, dove si preriscalda fino a raggiungere le
condizioni di liquido saturo rappresentate dal punto 4A, e infine intro-
dotto nel corpo cilindrico di alta pressione. Esso viene poi portato nelle
condizioni 5A di vapore saturo nel vaporizzatore connesso al corpo
cilindrico di alta pressione e, infine, surriscaldato fino alle condizioni
del punto 6A nel successivo surriscaldatore. In questo caso, risulta pitt
evidente la sequenza dei punti cardinali nelle due sezioni di alta e di
bassa pressione in relazione alla sequenza delle apparecchiature di
scambio termico, ossia alla configurazione topologica del generatore
di vapore. La duplice rappresentazione del punto 2A nella figura 1.4.8,
in particolare, appare in questo caso piu chiara in relazione al percorso
dei due flussi principale e secondario; dal corpo cilindrico, infatti, il
flusso secondario prosegue direttamente nel vaporizzatore di bassa
pressione (punti 2A-2A”), mentre il flusso principale entra nella pompa
di alimento, “scavalcando” il vaporizzatore e il surriscaldatore di
bassa pressione.

Dalla figura 1.4.8 si evince che la pendenza della curva di scambio
termico dei gas, ossia il rapporto massico gas/vapore i, non e influen-
zata dalla presenza del surriscaldatore di bassa pressione; essa, infatti,
a parita di temperatura T, dei gas all'ingresso del generatore di va-
pore e a parita di temperatura e pressione del vapore surriscaldato

principale, dipende solo dalla differenza di temperatura AT,,,, al

pPAp
pinch-point di alta pressione. Di conseguenza, la quantita di calore
complessivamente ceduta dai gas nel vaporizzatore e nel surriscalda-
tore di bassa pressione, stabilita dalla differenza di temperatura (T, —
Tec), € costante; in tal senso, ad un grado di surriscaldamento mag-
giore (temperatura di surriscaldamento del vapore di bassa pressione

pit elevata), corrisponde una minore produzione di vapore
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secondario, ossia una massa mg di vapore secondario minore. Questo
aspetto produce un duplice beneficio: dal un lato, la maggiore tempe-
ratura di surriscaldamento del vapore di bassa pressione determina,
come gia osservato, un aumento del rendimento limite (effetto termo-
dinamico) e del rendimento interno (aumento del titolo), dall’altro, la
minore produzione di vapore secondario (diminuzione di mg) riduce
il peso del ciclo del vapore secondario di rendimento minore, aumen-
tando per contro l'incidenza relativa del ciclo del vapore primario di
rendimento maggiore.

Bilancio energetico del generatore di vapore a recupero a due livelli
di pressione con surriscaldamento del vapore secondario

Con riferimento alle figure 1.4.7 e 1.4.8, il bilancio energetico globale
del generatore di vapore a recupero puo essere espresso mediante la
seguente relazione:

Nis " MgCp g * (TlG - T7G)
=my, " (hea — h3a) + ms " (hypr — hap) (1.4.9)
+ (my + my) - (haa — hya)

Rispetto al caso precedente, il termine a secondo membro relativo al
vapore secondario € a sua volta costituito da due termini, relativi ri-
spettivamente al surriscaldatore e al vaporizzatore di bassa pressione,
essendo:

mg - (hZA” - hZA) =mg- [(hZA” - hZA’) + (th’ - hZA)] (1.4.10)

L’equazione di bilancio (1.4.9) contiene ora 4 incognite; infatti, oltre
alle tre incognite presenti nel caso precedente in assenza di surriscal-
damento del vapore secondario, ossia le masse di vapore primario e
secondario m,, e mg e la temperatura dei gas T, all'uscita del genera-
tore di vapore, € ora presente 1'entalpia h,, del vapore surriscaldato
di bassa pressione, per la cui determinazione e necessario conoscere la
relativa temperatura T, . Detta temperatura non puo essere imposta
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a priori perché deve essere compatibile con la temperatura T,; dei gas
nella corrispondente sezione del surriscaldatore di bassa pressione, da
cui dipende attraverso la differenza di temperatura di approccio al sur-
riscaldatore secondo la relazione: ATy, ,
differenza di temperatura di approccio ATg,p,.,, la determinazione

= Ty — T, 4. Specificata la

della temperatura T,,, necessaria per poter determinare l'entalpia
h, 41, richiede quindi la determinazione della temperatura T,; me-
diante specifico bilancio energetico al preriscaldatore di alta pressione,
ma solo dopo avere determinato la massa di vapore primario m,,.

Procedendo come nei casi precedenti, si esprime un secondo bilan-
cio energetico parziale, limitato al surriscaldatore e al vaporizzatore di
alta pressione, dato dalla relazione:

Nis " MgCp g * (TlG - T3G) =my: (hGA - h4A) (1.4.11)

L’equazione (1.4.11) contiene la sola incognita m,, che puo essere de-
terminata direttamente.

A questo punto si puo determinare la temperatura T,; dal bilancio
energetico del preriscaldatore di alta pressione:

Nis "MyCp.g - (T36 — Tag) = my * (hgq — h3a) (1.4.12)

da cui, specificata la differenza di temperatura di approccio ATy, al
surriscaldatore di bassa pressione, si ricava la temperatura T, del
vapore surriscaldato di bassa pressione e, infine, la corrispondente en-
talpia h, 4.

Nota I'entalpia del vapore surriscaldato di bassa pressione h, 4 si
puo determinare la massa di vapore secondario mg esprimendo il bi-
lancio energetico parziale limitato al preriscaldatore e al vaporizzatore
di bassa pressione, dato dalla relazione:

Nis " MgCp,g° (T4G - TéG) =mg- (hZA” - hZA) (1413)

L’equazione (1.4.13) contiene la sola incognita mg che puo essere de-
terminata direttamente.
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Dal bilancio energetico al preriscaldatore di bassa pressione si ha
infine:

Nis *MgCp,g " (Teg — T76) = (M, + my) - (haa — hya) (1.4.14)

da cui si ricava la temperatura T,;. In alternativa, la temperatura T,
puo essere determinata mediante il bilancio energetico globale
espresso dall’equazione (1.4.9), essendo a questo punto note le masse
m,, e mg, oltre che I'entalpia h, 4.

Per completezza, si possono determinare le temperature T, e Tsg
mediante i bilanci energetici dei surriscaldatori di alta e di bassa pres-
sione:

Nis " MyCp g * (TlG - TZG) =my: (hGA - hSA) (1.4.15)
Nis " MgCp,g° (T4G - TSG) =Mmyg- (hZA” - hZA') (1416)

Le stesse possono essere determinate, in alternativa, attraverso ii bi-
lanci energetici dei vaporizzatori di alta e di bassa pressione.

Risurriscaldamento del vapore primario

La naturale evoluzione degli impianti combinati conseguente all’incre-
mento delle temperature dei gas allo scarico delle turbine a gas e rap-
presentata dalla realizzazione del risurriscaldamento del vapore pri-
mario come negli impianti a vapore a combustione convenzionali. La
figura 1.4.9 illustra lo schema elementare di un impianto combinato a
due livelli di pressione con risurriscaldamento del vapore primario e,
per completezza, con surriscaldamento del vapore secondario, insieme
al corrispondente ciclo limite dell'impianto a vapore sottoposto®.
Nella fattispecie, il risurriscaldatore e inserito in serie tra il surriscal-
datore e il vaporizzatore di alta pressione.

40 Per semplicita si & posto Tgy = Tg4, mentre nella curva di scambio termico in figura
1.4.10 si ha Tg4 < Tgy nel rispetto del vincolo imposto dalla differenza di temperatura
di approccio al risurriscaldatore.
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Figura 1.4.9. Schema elementare semplificato di impianto combinato a due
livelli di pressione con risurriscaldamento del vapore primario (a) e rap-
presentazione del ciclo limite dell'impianto a vapore sottoposto (b).

Anche in questo caso, nel ciclo termodinamico in figura 1.4.9 (b) il
punto 2A”, relativo al vapore surriscaldato di bassa pressione, e rap-
presentato, per semplicita, sulla curva di espansione, mentre la sua ef-
fettiva posizione sull’isobara corrispondente alla pressione del vapore
secondario dipende in realta dalla temperatura di surriscaldamento. Il
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punto 94, in tal senso, non e rappresentativo delle effettive condizioni
di fine espansione.

Sulla base dello schema dell'impianto e del ciclo a vapore riportati
nella figura 1.4.9, la figura 1.4.10 mostra le curve caratteristiche dell’ac-
qua e del gas corrispondenti ai relativi processi di scambio termico
all’interno del generatore di vapore a recupero.

T
16
eA~28
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4G

5A \ (5A \
5G
4A R 6G

7A
2K

76

3A/2A \ 4

2N 2A

{ 1A

SH RH VAP_AP PRAP SH_BP VAP_BP PR_BP 0
(my) (m,) (my) (my)  (mg)  (mg)  (my+my)

Figura 1.4.10. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero con
risurriscaldamento del vapore primario.

Rispetto al caso precedente con solo surriscaldamento del vapore pri-
mario, I'interposizione del risurriscaldatore determina, nel piano T-Q,
una traslazione a destra della restante curva caratteristica dell’acqua,
dal vaporizzatore di alta pressione al preriscaldatore di bassa pres-
sione. Ne deriva una traslazione verso destra del punto 4G al pinch-
point di alta pressione con la conseguente rotazione antioraria della
curva di scambio termico dei gas intorno al punto 1G e, quindi, una
diminuzione della relativa pendenza. In ultima analisi cio si traduce in
un aumento della capacita termica dei gas, in una diminuzione del rap-
porto massico gas/vapore i €, infine, per una data massa m, di gas,
in una diminuzione della produzione di vapore primario m,,.
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L’interposizione del risurriscaldatore tra il surriscaldatore e il va-
porizzatore di alta pressione implica I'interruzione della continuita to-
pologica, rappresentata dal punto 5A nel piano T-Q, tra il vaporizza-
tore e il surriscaldatore. Pertanto, anche il punto 5A, come il punto 2A,
e rappresentato due volte in punti diversi del piano T-Q, la prima a
indicare la fine del processo di vaporizzazione, la seconda I'inizio del
processo di surriscaldamento. Il punto 7A, che rappresenta le condi-
zioni di inizio risurriscaldamento, e situato sulla verticale per il punto
5A, nella fattispecie al di sotto (T4 < Ts4), ma potrebbe essere situato
anche al di sopra (T;4 > Ts,), a seconda della pressione del vapore ri-
surriscaldato.

Con l'introduzione del risurriscaldatore si introduce anche una ul-
teriore differenza di temperatura di approccio al risurriscaldatore
ATappry = T26 — Tga, di norma assunta uguale alla differenza di tem-
poap = 116 — Tea*!. Al pro-
posito si osserva che per uguali valori della differenza di temperatura
di approccio al surriscaldatore e al risurriscaldatore, la temperatura

peratura di approccio al surriscaldatore AT,

del vapore risurriscaldato nel punto 8A e minore di quella del vapore
surriscaldato nel punto 6A. Per tale motivo, come indicato in figura
1.4.9, puo essere prevista una combustione supplementare con brucia-
tori posti tra il surriscaldatore e il risurriscaldatore, in modo da ripor-
tare i gas ad una temperatura maggiore e ottenere una temperatura del
vapore risurriscaldato eventualmente uguale o prossima a quella del
vapore surriscaldato. Ovviamente, se la temperatura allo scarico della
turbina a gas e sufficientemente elevata e tale da superare i vincoli dei
AT di approccio al surriscaldatore e al risurriscaldatore, si puo senz'al-
tro imporre Tgy = Tg4.

La figura 1.4.10, per quanto a carattere qualitativo, evidenzia il
“riempimento” del piano T-Q determinato dalla progressiva introdu-
zione, rispetto al generatore di vapore ad un livello di pressione, di un
sistema di apparecchiature di scambio termico volte ad un recupero
termico sempre piu spinto. I maggiore riempimento determina

41 Per generalita e per analogia con la nomenclatura relativa alle differenze di tempe-

ratura al pinch-point si preferisce adottare la notazione AT, invece che AT,

pPPap appsH*
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un’evidente diminuzione della differenza di temperatura media tra
gas e acqua nelle diverse fasi liquida e vapore, riferita al complesso
dellintero generatore di vapore a recupero, a cui corrisponde una
maggiore efficienza termodinamica del recupero termico.

Bilancio energetico del generatore di vapore a recupero a due livelli
di pressione con risurriscaldamento del vapore primario

Con riferimento alle figure 1.4.9 e 1.4.10, il bilancio energetico globale
del generatore di vapore a recupero a due livelli di pressione con ri-
surriscaldamento del vapore primario puo essere espresso mediante la
seguente relazione:

Nis " MgCp,g * (T1g — Teg) = my * [(hea — h3a) + (hga — hy74)]

(1.4.17)
+mg * (hyyrr — hop) + (My + M) * (hyy — hyg)

Rispetto ai casi precedenti, il termine a secondo membro relativo al
vapore primario € a sua volta costituito da due termini, relativi rispet-
tivamente al surriscaldatore e al risurriscaldatore.

Oltre alle precedenti quattro incognite m,,, mg, Tgg € h, 7, € ora pre-
sente un’ulteriore incognita rappresentata dell’entalpia del vapore ri-
surriscaldato hg,. L’entalpia hg,, infatti, dipende dalla temperatura
Tg, di risurriscaldamento, che a sua volta dipende dalla temperatura
T, dei gas nel punto corrispondente, che non e nota a priori. Diversa-
mente dai casi precedenti, il bilancio energetico del generatore di va-
pore non puo essere risolto mediante bilanci energetici parziali in
modo diretto, ma richiede la soluzione iterativa, per approssimazioni
successive, del bilancio energetico del risurriscaldatore come di se-
guito illustrato.

- Si suppone inizialmente che la temperatura del vapore risurriscal-
dato sia uguale alla temperatura del vapore surriscaldato, cioe che
sia Tg4 = Tgy, per cui si puo determinare un valore di primo tenta-
tivo dell’entalpia hgy,.

- Dal bilancio energetico parziale limitato al surriscaldatore di alta
pressione, al risurriscaldatore e al vaporizzatore di alta pressione:
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Nis *MyCp g (Tlc - T4G) 1.4.18

=my " [(hea — haa) + (hga — h74)] (1.4.15)
si ricava un primo valore approssimato della massa m, di vapore
primario.

- Dal bilancio energetico al surriscaldatore di alta pressione:

Nis " MgCp g * (TlG - TZG) =my: (hGA - hSA) (1.4-19)

si ricava quindi un primo valore approssimato della temperatura
T, da cui, nota la differenza di temperatura di approccio al risur-
riscaldatore ATy,
temperatura Tgy.

= T,; — Tgy, si ricava un valore corretto della

- Con il nuovo valore corretto della temperatura Tg, si determina un
nuovo valore corretto dell’entalpia hg4 e mediante le equazioni di
bilancio (1.4.18) e (1.4.19) si rideterminano rispettivamente m,, e T5;.

- Si prosegue con questo procedimento iterativo fino a quando i due
valori consecutivi delle incognite m, e T,; non differiscono per
meno di una quantita piccola a piacere.

Una volta determinate le incognite m,, e T,; con il procedimento sopra
descritto si completa il bilancio energetico procedendo come nei casi
precedenti; specificamente:

- Dal bilancio energetico del preriscaldatore di alta pressione:

Nis*MyCpg " (Tag — Tsg) = My * (hag — h3a) (1.4.20)

si ricava la temperatura Ts; e da essa, nota la differenza di tempe-
ratura di approccio ATy, al surriscaldatore di bassa pressione, si
ricava la temperatura T, 4 del vapore surriscaldato di bassa pres-
sione e, infine, la corrispondente entalpia h, 4.
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- Nota I'entalpia del vapore surriscaldato di bassa pressione h, 4 si
ricava la massa di vapore secondario m; esprimendo il bilancio
energetico parziale limitato al preriscaldatore e al vaporizzatore di
bassa pressione, dato dalla relazione:

Nis " MgCp g * (TSG - T7G) =Mg- (hZA” - hZA) (1.4.21)

- Dal bilancio energetico al preriscaldatore di bassa pressione si ha
infine:

Nis *MgCp g * (T76 — Tgg) = (My, + M) * (hyy — hya) (1.4.22)

da cui siricava la temperatura Tg; dei gas allo scarico del generatore
di vapore.

Impianti combinati a tre livelli di pressione

L’analisi della configurazione a tre livelli di pressione, con apparec-
chiature di scambio termico in serie, non presenta particolari difficolta
di rappresentazione e di analisi del bilancio energetico, poiché i diversi
livelli di pressione si ripetono in sequenza. La figura 1.4.11. illustra lo
schema elementare di un impianto combinato a tre livelli di pressione
insieme al corrispondente ciclo limite dell'impianto a vapore sottopo-
sto.

All'interno del generatore sono presenti tre distinte sezioni ai di-
versi livelli di alta, media e bassa pressione, costituite ciascuna da un
preriscaldatore, un vaporizzatore e un surriscaldatore, connessi a tre
distinti corpi cilindrici in cui si ha la separazione tra le fasi liquida e
vapore in condizioni di saturazione ai tre diversi livelli di pressione.
In questa configurazione non si considera, per semplicita, il risurriscal-
damento del vapore principale, anche se in un impianto a tre livelli di
pressione, tecnologicamente piu evoluto, esso e sempre presente. Nel
ciclo termodinamico in figura 1.4.11 (b) i punti 2A”” e 4A”” sono rappre-
sentati rispettivamente sulle isobare di bassa e media pressione e le
loro temperature sono minori delle temperature di saturazione
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corrispondenti ai due livelli di pressione rispettivamente superiori, in
accordo con quanto si evince dalla curva di scambio termico riportata
in figura 1.4.12. Il punto 9A, in tal senso, non e rappresentativo delle
effettive condizioni di fine espansione.

7A 4N 2N
6A 5A an 4A  3A 2A
7A S | © 2A
16 10G
el 26 3G 4G ||| 56 6G 76 ||| 86 9G |-
sA e " 1A
4A”i 207

Figura 1.4.11. Schema elementare semplificato di impianto combinato a tre
livelli di pressione (a) e rappresentazione del ciclo limite dell'impianto a
vapore sottoposto (b).
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Sulla base dello schema dell'impianto e del ciclo a vapore riportati
nella figura 1.4.11, la figura 1.4.12 mostra le curve caratteristiche
dell’acqua e del gas corrispondenti ai relativi processi di scambio ter-
mico all'interno del generatore di vapore a recupero.
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T
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(my,,,) (my,) (my 1My, tmy,)
SH_AP VAP_AP PR_AP VAP_MP  PR_MP VAP_BP Q
(my,,) (my,,) (my,,) Myyp) (Myptmy,,) (M)

Figura 1.4.12. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero a tre
livelli di pressione.

In breve, I'acqua di alimento prelevata dal condensatore viene inviata
dalla pompa di estrazione, nelle condizioni 1A, nel preriscaldatore di
bassa pressione, dove di riscalda fino al punto 2A. Il processo di preri-
scaldamento a bassa pressione interessa l'intera massa d’acqua
(my,, + my,,, + my, ), avendo qui indicato con m,,,,, m,, , e m,_, le
masse di vapore prodotte rispettivamente ad alta, media e bassa pres-
sione.

I liquido preriscaldato nel preriscaldatore di bassa pressione entra
nelle condizioni 2A nel corpo cilindrico di bassa pressione da cui si
dirama in due flussi distinti: il flusso di massa m,,,, che dopo vapo-
rizzazione fino al punto 2A” viene surriscaldato fino al punto 2A” e
inviato nella sezione di ammissione in turbina di bassa pressione; il
flusso di massa (m,,, +m,, ), che prosegue verso le successive se-
zioni di media e alta pressione.
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Il liquido saturo in condizioni 2A uscente dal corpo cilindrico di
bassa pressione viene inviato dalla pompa di alimento di media pres-
sione, nelle condizioni 3A, nel preriscaldatore di media pressione,
dove di riscalda fino al punto 4A. Il processo di preriscaldamento a
media pressione interessa la massa d’acqua (m,,, + my,, ), giacché la
massa m,,, ¢ gia stata estratta dal corpo cilindrico di bassa pressione
e inviata in turbina, previo surriscaldamento nel surriscaldatore di
bassa pressione. Il liquido preriscaldato nel preriscaldatore di media
pressione entra quindi nelle condizioni 4A nel corpo cilindrico di me-
dia pressione da cui, come nella sezione di bassa pressione, si dirama
in due flussi distinti: il flusso di massa m,,,,,, che dopo vaporizzazione
fino al punto 4A’ viene surriscaldato fino al punto 4A” e inviato nella
sezione di ammissione in turbina di media pressione; il flusso di massa
m,,,, che prosegue verso la successiva sezione di alta pressione.

Il liquido saturo in condizioni 4A uscente dal corpo cilindrico di
media pressione viene inviato dalla pompa di alimento di alta pres-
sione, nelle condizioni 5A, nel preriscaldatore di alta pressione, dove
di riscalda fino al punto 6A. Il processo di preriscaldamento ad alta
pressione interessa la sola massa d’acqua m,,,,, giacché anche la massa
m,,, € gia stata estratta dal corpo cilindrico di media pressione e in-
viata in turbina, previo surriscaldamento nel surriscaldatore di media
pressione. Il liquido preriscaldato nel preriscaldatore di alta pressione
entra quindi nelle condizioni 6A nel corpo cilindrico di alta pressione,
da cui viene inviato nel vaporizzatore di alta pressione, dove si ha la
trasformazione in vapore saturo nelle condizioni 7A, e infine nel sur-
riscaldatore di alta pressione, dove viene surriscaldato fino alle condi-
zioni del punto 8A, per essere poi inviato in turbina.

La figura 1.4.12 evidenzia il maggiore “riempimento” del piano T-Q
determinato dalla progressiva introduzione, rispetto ai generatori di
vapore ad uno e a due livelli di pressione, delle varie apparecchiature
di scambio termico corrispondenti ai tre livelli di pressione. Tale riem-
pimento si amplia con l'introduzione del risurriscaldatore, sempre
presente negli impianti a tre livelli di pressione.
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Bilancio energetico del generatore di vapore a recupero a tre livelli
di pressione

Con riferimento alle figure 1.4.11 e 1.4.12, il bilancio energetico globale
del generatore di vapore a recupero a tre livelli di pressione puo essere
espresso mediante la seguente relazione:

Mis *MgCpg * (Trg — T106)
=My, (hga — hsa) + My, - (Ragr = haa)
t (Mo pp +My,,) - (haa = hag) + My, (1.4.23)
< (hypr — hya) + (My,, +My,, , +My,)

! (hZA - hlA)

Nel secondo membro dell’equazione (1.4.23) sono presenti cinque ter-
mini distinti in relazione alle masse di acqua interessate:

- Il termine My,p* (hga — hsa) = My,p* [(hga — h7a) + (hya — hea) +
(hes — hsy)] riguarda il surriscaldatore, il vaporizzatore e il preri-
scaldatore di alta pressione, interessati alla sola massa m,,,.

- 11 termine my,, - (haur — hyn) = My, - [(haar — hyar) + (hyy —
h44)] riguarda il surriscaldatore e il vaporizzatore di media pres-
sione, interessati alla sola massa My, p-

- Il termine (m,,,+my,,,) - (h4a — hs,) riguarda il preriscaldatore di
media pressione, interessato alla massa (mv AP+vaP).

- 11 termine Mygp * (hoar — haa) = Mygp * [(th” —hypr) + (hypr —
h,4)] riguarda il surriscaldatore e il vaporizzatore di bassa pres-

sione, interessati alla sola massam,,,,.

- Iltermine (m,,,+m,,,,+m,,,) - (hya — h1,) riguarda il preriscalda-
tore di bassa pressione, interessato all'intera massa
(mUAP +m17MP +mVBP )

L’equazione di bilancio (1.4.23) contiene 6 incognite, ossia le tre masse
di vapore my,,, my,,, Mm,,,, di alta, media e bassa pressione, la
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temperatura Tyo¢ all'uscita del generatore di vapore, e le due entalpie
hy4rr € hyyrr del vapore surriscaldato a bassa e media pressione rispet-
tivamente. Come gia osservato, 1'entalpia h,,» dipende dalla corri-
spondente temperatura dei gas T;;, mentre 1'entalpia h,,, analoga-
mente, dipende dalla corrispondente temperatura dei gas T,s;; en-
trambe le temperature T, e Ty non sono note a priori.

Ai fini della risoluzione del bilancio energetico vendono specificate
tre differenze di temperatura minima ai pinch-point di alta, media e
bassa pressione e tre differenze di temperatura di approccio ai surri-
scaldatori di alta, media e bassa pressione, date nell’ordine dalle rela-
zioni:

ATppap = T36 — Toa
ATppMp = TGG - T4A
ATppge = Tog — T2a

ATappAp =Tic —Tga

ATappMp =Tac — Tyar

ATapp)_:;p =Ty = Taar

Specificate le differenze terminali di temperatura ai pinch-point e di
approccio di alta, media e bassa pressione, il bilancio energetico com-
plessivo si risolve semplicemente, mediante bilanci parziali risolti in
sequenza analogamente al caso di generatori a due livelli di pressione,
procedendo come segue.

Bilancio energetico del surriscaldatore e del vaporizzatore di alta pressione

Nis " MgCp,g " (Trg — T36) = My, - (hga — hea) (1.4.24)

Nota la temperatura T3;, essendo nota la differenza di temperatura
ATyp ,ps SiTiCAVA ™M, .

Bilancio energetico del preriscaldatore di alta pressione

Nis *MyCpg * (Tsg — Tag) = My, * (heq — hsa) (1.4.25)
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Nota la massa m,,,, dal bilancio precedente si ricava la temperatura
Ty, da cui, essendo nota la differenza di temperatura ATy, ,, Siricava
T4A”.e infine h4A”'

Bilancio energetico del surriscaldatore e del vaporizzatore di media pressione
Nis *MgCp,g * (Tag — Teg) = Myyp (haar — han) (1.4.26)

Nota la temperatura Tg;, essendo nota la differenza di temperatura

ATyp,,pr SiTiCAVA M, .

Bilancio energetico del preriscaldatore di media pressione

Nis "MyCp g ° (Teg — T76) = (vap + vap) *(haa — h34) (1.4.27)

Note le masse m,,,, e m,, , dai bilanci precedenti si ricava la tempera-

tura T;¢, da cui, essendo nota la differenza di temperatura ATy, ., si

ricava T, 4.e infine h, 411

Bilancio energetico del surriscaldatore e del vaporizzatore di bassa pressione

Nis " MgCp,g ° (T76 — Tog) = Mygp * (hoarr — hza) (1.4.28)

Nota la temperatura Ty, essendo nota la differenza di temperatura
ATypp, SiTiCAVA T, .

Bilancio energetico del preriscaldatore di bassa pressione

Nis Mg Cp, *(Tog — T106)
v (1.4.29)
= (mUAp +mUMp +m1JBp) ' (hZA - hlA)

Note le masse m,,,,, m,,,,,, M,,, dai bilanci precedenti si ricava la tem-
peratura T g-

Per completezza, infine, si possono determinare le temperature Ty,
Tsg, Tgg, mediante i bilanci energetici che seguono.
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Bilancio energetico del surriscaldatore di alta pressione

Nis* MyCpg * (T1g — Tag) = My, * (hga — h74) (1.4.30)

da cui si ricava la temperatura Ty;.

Bilancio energetico del surriscaldatore di media pressione

Nis " MgyCp g ° (T4G - TSG) =Myyp* (h4A” - h4A’) (1.4.31)

da cui si ricava la temperatura Ts.

Bilancio energetico del surriscaldatore di bassa pressione

Nis " MyCp,g° (T76 — Tgg) = Myup (hogrr = hypr) (1.4.32)

da cui si ricava la temperatura Tg;.

1.5 Generatori di vapore a recupero con
scambiatori di calore in parallelo

Tutte le configurazioni di impianto combinato finora analizzate sono
basate su una disposizione in serie delle sezioni di scambio termico, a
cui corrisponde un avanzamento diretto, da un livello di pressione al
successivo, dell’acqua all'interno del generatore di vapore. In realta cio
avviene, di norma, solo negli impianti a un solo livello di pressione,
mentre negli impianti a due e a tre livelli di pressione si adottano so-
luzioni che prevedono 'evoluzione separata dei flussi ai diversi livelli
di pressione e la realizzazione di sezioni di scambio termico con confi-
gurazioni in parallelo, che consentono una piu semplice regolazione e
una piu efficace gestione dell’intero sistema. La figura 1.5.1 mostra lo
schema semplificato di un impianto combinato a due livelli di pres-
sione con risurriscaldamento del vapore primario basato su una confi-
gurazione piu realistica e conforme alle soluzioni costruttive di realiz-
zazione pratica.
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Figura 1.5.1. Schema semplificato di un impianto combinato a due livelli di
pressione con sezioni di scambio termico in parallelo.

Il generatore di vapore include, oltre ai due corpi cilindrici ai due li-
velli di pressione del vapore prodotto, un degasatore operante ad una
pressione inferiore. L’acqua di alimento, compressa dalla pompa di
estrazione fino alla pressione vigente nel degasatore, entra nel genera-
tore di vapore nelle condizioni 1A dove si preriscalda in un primo pre-
riscaldatore di bassa pressione fino alle condizioni del punto 1A’, ad
una temperatura leggermente inferiore a quella di saturazione vigente
nel degasatore. L’equilibrio bifase liquido-vapore nel degasatore e ot-
tenuto utilizzando vapore estratto non dalla turbina ma dal corpo ci-
lindrico di media pressione, regolato da apposita valvola.

Dal degasatore, in questo caso si dipartono due flussi distinti desti-
nati alla produzione di vapore surriscaldato di media e di alta pres-
sione rispettivamente, che evolvono in circuiti separati. A valle del de-
gasatore sono percio presenti due pompe di alimento distinte che pre-
levano il liquido saturo nelle condizioni del punto 2A e lo comprimono
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la prima fino alle condizioni del punto 3A” alla media pressione, la se-
conda fino alle condizioni del punto 3A” alla pressione massima.

Con riferimento al circuito di media pressione, il liquido compresso
nelle condizioni 3A’ viene inviato nel preriscaldatore di media pres-
sione dove si porta nelle condizioni 4A di liquido saturo, per essere
poi immesso nel corpo cilindrico di media pressione. Si ha poi la pro-
duzione di vapore saturo nelle condizioni 4A” e infine il surriscalda-
mento del vapore fino alle condizioni 4A”. Il preriscaldatore e il surri-
scaldatore di media pressione sono disposti secondo una configura-
zione in parallelo rispettivamente con il primo e il secondo stadio del
preriscaldatore di alta pressione. Il vapore surriscaldato di media pres-
sione viene poi immesso in una sezione intermedia della turbina a va-
pore.

Con riferimento al circuito di alta pressione, il liquido compresso
nelle condizioni 3A”” viene inviato nel primo stadio del preriscaldatore
di alta pressione, disposto, come detto, in parallelo con il preriscalda-
tore di media pressione, dove si riscalda fino alle condizioni 5A di li-
quido sottoraffreddato; quindi, “scavalca” il vaporizzatore di media
pressione e completa il preriscaldamento nel secondo stadio del preri-
scaldatore di alta pressione, disposto, come detto, in parallelo con il
surriscaldatore di media pressione, dove si riscalda fino alle condizioni
6A di liquido saturo, per essere poi immesso nel corpo cilindrico di
alta pressione. Si ha poi la produzione di vapore saturo nelle condi-
zioni 7A e infine il surriscaldamento fino alle condizioni 8A. Anche il
surriscaldatore di alta pressione e disposto secondo una configura-
zione in parallelo con il risurriscaldatore.

Il vapore surriscaldato viene inviato alla turbina di alta pressione,
dove espande fino alle condizioni del punto 9A, e poi rinviato al gene-
ratore di vapore dove viene risurriscaldato fino alle condizioni del
punto 10A, per essere poi rinviato in turbina dove prosegue I'espan-
sione fino al punto 13A. Nel corso dell’espansione si unisce, nelle

2 In questo esempio si suppone 'esistenza di una differenza di temperatura di sotto-
raffreddamento solo all’ingresso del degasatore, mentre I'acqua di alimento all’in-
gresso dei corpi cilindrici di media e di alta pressione ¢ considerata satura per sempli-
cita di trattazione.
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condizioni 11A, con il vapore surriscaldato di media pressione che si
trova invece nelle condizioni 4A”, generalmente a diversa tempera-
tura, formando una miscela a temperatura intermedia nelle condizioni
rappresentate dal punto 12A.

Sulla base della configurazione impiantistica mostrata in figura
1.5.1, la figura 1.5.2 riporta una rappresentazione di base per la costru-
zione sul piano T-Q delle curve caratteristiche dello scambio termico
nel generatore di vapore.

“Teari0a~28

T

7A 6A
9A

i(5A)

® @

SH_AP VAP_AP SH_MP VAP_MP PRMP  PRBP
+ + +
RH PR2_AP PR1_AP

Figura 1.5.2. Rappresentazione di base per la costruzione delle curve carat-
teristiche di scambio termico senza I'indicazione delle sezioni in parallelo.

Lo schema basilare riporta solamente i tratti di curva caratteristica
dell’acqua corrispondenti allo scambio termico nel preriscaldatore di
bassa pressione e nei vaporizzatori di media e alta pressione, mentre
non rappresenta gli elementi di curva caratteristica relativi alle sezioni
configurate in parallelo, che dovrebbero ricoprire i campi contrasse-
gnati con (1), relativo al preriscaldatore di media pressione in parallelo
con il primo stadio del preriscaldatore di alta pressione; (2), relativo al
surriscaldatore di media pressione in parallelo con il secondo stadio
del preriscaldatore di alta pressione; (3), relativo al surriscaldatore di
alta pressione in parallelo con il risurriscaldatore.
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L’acqua di alimento entrante nel generatore di vapore nelle condi-
zioni 1A, dopo essere stata preriscaldata fino alle condizioni 1A’, entra
nel degasatore dove si porta in condizioni di saturazione 2A a spese di
vapore proveniente dal corpo cilindrico di media pressione e non gia
a spese di calore scambiato con i gas evolventi nel generatore di va-
pore; il processo da 1A” a 2A e percio rappresentato con un segmento
verticale. Il liquido saturo viene poi ripreso dalle pompe di media e
alta pressione e compresso fino alle condizioni rappresentate, nello
schema di figura 1.5.1, dai punti 3A” e 3A” rispettivamente. Nella fi-
gura 1.5.2 tali punti sono indicati, per semplicita di rappresentazione,
come sovrapposti in un unico punto 3A, considerando che in relazione
ai valori della pressione finale non eccessivamente elevati (pressione
massima dell’ordine di 100+150 bar) la corrispondente temperatura di
fine compressione ¢ quasi la stessa.

Ci si chiede ora in che modo si possano rappresentare i processi che
attengono alle zone (1), (2), e (3), interessate agli scambi termici in pa-
rallelo.

Nella zona (1) si ha il preriscaldatore di media pressione, dove l'ac-
qua di alimento si riscalda dal punto 3A (3A’ in figura 1.5.1) fino al
punto 4A in condizioni di liquido saturo, in parallelo con il primo sta-
dio del preriscaldatore di alta pressione, dove I'acqua di alimento si
riscalda sempre dal punto 3A (3A” in figura 1.5.1) fino al punto 5A,
permanendo in condizioni di liquido compresso in ordine alla pres-
sione piu elevata. In prima istanza si puo supporre che Ts, = Ty, cioe
che lo scambio di calore tra gas e acqua di ripartisca pressoché equa-
mente nei due preriscaldatori. In tal senso, il punto 5A andrebbe a so-
vrapporsi, nel piano T-Q, al punto 4A; cio pero non fornisce, almeno
per il momento, gli elementi necessari per rappresentare nel piano T-Q
il complesso dei processi di scambio termico nei due preriscaldatori.

Nella zona (2) si ha il surriscaldatore di media pressione, dove il
vapore saturo si surriscalda dal punto 4A’ fino al punto 4A”, in paral-
lelo con il secondo stadio del preriscaldatore di alta pressione, dove
’acqua di alimento si riscalda dal punto 5A fino al punto 6A in condi-
zioni di liquido saturo. In questo caso nulla si puo dire in merito alla
temperatura T, 4, se non che essa deve rispettare il valore specificato

160



della temperatura di approccio di media pressione rispetto al gas evol-
vente nel generatore di vapore e percio dovra essere necessariamente
Ty < Tga. Anche in questo caso, e a maggior ragione, dato che le tem-
perature T, e Tg4 sono diverse, non si hanno gli elementi necessari
per rappresentare nel piano T-Q il complesso dei processi di scambio
termico nelle due apparecchiature interessate.

Nella zona (3), infine, si ha il surriscaldatore di alta pressione, dove
il vapore saturo si surriscalda dal punto 7A fino al punto 8A, in paral-
lelo con il risurriscaldatore, dove il vapore di ritorno dalla turbina di
alta pressione si risurriscalda dal punto 9A fino al punto 10A. Le tem-
perature T, 4 e Ty, rispettivamente di inizio surriscaldamento e risur-
riscaldamento, sono generalmente diverse, potendo essere Tgy < T7,4 O
anche Ty, > T4 a seconda della pressione del vapore risurriscaldato.
Sarebbe opportuno, invece, che le temperature Tg, e Ty, rispettiva-
mente di fine surriscaldamento e risurriscaldamento, potessero rag-
giungere lo stesso valore. Anche in questo caso, pertanto, non si hanno
gli elementi necessari per rappresentare nel piano T-Q il complesso dei
processi di scambio termico nelle due apparecchiature interessate.

La rappresentazione grafica dei processi di scambio termico in pa-
rallelo non e percio banale e richiede I'approfondimento di alcuni con-
cetti preliminari tipici della cosiddetta “pinch-technology” che ven-
gono qui di seguito richiamati.

Caratteristiche degli scambiatori di calore in serie

Tutti i generatori di vapore a recupero finora considerati sono basati
su una sequenza di apparecchiature di scambio termico disposte in se-
rie. Preliminarmente, si consideri ancora un sistema costituito da due
scambiatori di calore disposti in serie, in cui evolvono due fluidi freddi
“FA” e “FB”, che si riscaldano durante il processo di scambio termico,
caratterizzati da uguali valori della capacita termica C = mc, e delle
temperature estreme. I due fluidi freddi scambiano calore con un
fluido caldo “C”, che si raffredda durante il processo di scambio
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termico, nel rispetto delle differenze di temperatura imposte®. La fi-
gura 1.5.3 mostra uno schema funzionale del sistema e le relative curve
caratteristiche di scambio termico nel piano T-Q. Lo schema potrebbe
riferirsi, ad esempio, al surriscaldatore e al risurriscaldatore di un ge-
neratore di vapore con vapore surriscaldato e risurriscaldato evolventi
tra le stesse temperature estreme.

BN VA EEL IR Ay PNy BN °
NN NAA
FA, FA, FB, FB,
B,
QA;QB Q
(a) (b)

Figura 1.5.3. Schema funzionale (a) e curve caratteristiche (b) di un sistema
di scambio termico costituito da due scambiatori di calore in serie con fluidi
freddi aventi medesima capacita termica e temperature estreme.

Con riferimento alla figura 1.5.3, per le ipotesi assunte relativamente
ai fluidi freddi si ha:

Cra = Crp = Cr (1.5.1)
ATpy = ATpp = Tra, — Tra, = Trp, — Trp, = ATF (1.5.2)

Risulta pertanto:

# Trattazioni analoghe a quelle che seguono si applicano al caso di un sistema costi-
tuito da un solo fluido freddo che scambia calore con due fluidi caldi di uguali capacita
termiche e temperature estreme mediante due scambiatori di calore disposti in serie.
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Qra = MppCp,,ATpg = CppATry = CpATr
Qrp = MppCp,pATpp = CppATrp = CpATE (1.5.3)
Qra = Qpp = QF
Relativamente al fluido caldo si ha inoltre:

ATCA = TCl - TCZ
ATCB = TCZ - Tc3 (1.5.4)
ATC = TC1 - Tc3 = ATCA + ATCB

Si possono quindi scrivere i bilanci energetici relativi ai due scambia-
tori di calore e al sistema complessivo. In particolare, per lo scambia-
tore “A” si ha:

Qca = Qra (1.5.5)

Qca = m¢cp ATcp = CcATcy = CpATg (1.5.6)
Analogamente, per lo scambiatore “B” si ha:

Qc = UrB (1.5.7)

Qcp = MmcCp ATcp = CcATep = CpATr (1.5.8)

In virtu delle equazioni (1.5.3) e (1.5.5-1.5.8) si ha pertanto:

Qca = Ucs
ATca = Alcs (1.5.9)
Te. + T
Te, = —2—2 . Cs

Per il sistema complessivo si ha infine:

163



Qc = 0Qca+ Qcg = Qra+ Urp (1.5.10)

da cui, tenendo conto delle (1.5.4):
QC = CC(ATCA + ATCB) = CCATC = 2 * CFATF = 2 * QF (1.5.11)

e, infine:
Qr = = (1.5.12)

L’equazione (1.5.11) mostra che nel sistema seriale la quantita di calore
complessivamente scambiata dal fluido caldo con i due fluidi freddi e
proporzionale alla somma delle variazioni di temperatura del fluido
caldo nei due scambiatori di calore.

Come si evince dalla figura 1.5.3, la differenza minima di tempera-
tura (pinch-point) e localizzata all'uscita dello scambiatore in cui
evolve il fluido freddo FB, essendo:

ATmln = TCZ - TFBZ (1.513)

La localizzazione del pinch-point nel mezzo del processo di raffredda-
mento del fluido caldo penalizza il recupero di energia termica, impe-
dendo un raffreddamento efficace del fluido caldo, la cui temperatura
finale T¢, e limitata proprio da questo vincolo.

La sola possibilita per ridurre la temperatura finale T, del fluido
caldo, per uno specificato valore della differenza di temperatura AT,,;,
al pinch-point, sarebbe quella di ridurre il valore della temperatura fi-
nale Trg, del fluido freddo FB, almeno fino a rendere parallele le curve
di scambio termico del fluido caldo C e del fluido freddo FB come mo-
strato in figura 1.5.4, rendendo cosi uniforme la differenza di tempera-
tura tra i due fluidi lungo tutto lo scambiatore di calore.
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Figura 1.5.4. Condizione ottimale delle curve caratteristiche di scambio ter-
mico nel caso di scambiatori di calore in serie.

In questo caso, come si rileva dalla figura 1.5.4, a parita di quantita di
calore scambiate dai due fluidi caldo e freddo, si realizza una minore
pendenza della curva di scambio termico del fluido freddo FB, a cui
corrisponde una maggiore massa di fluido a fronte di una minore tem-
peratura finale, e una maggiore pendenza (in valore assoluto) della
curva di scambio termico del fluido caldo, a cui corrisponde una mi-
nore massa di fluido per via della minore temperatura finale e, quindi,
del maggiore recupero per unita di massa. Questa soluzione, apparen-
temente ottimale, non e tuttavia ammissibile poiché sarebbe persegui-
bile solo a condizione di limitare la temperatura Trg, del fluido freddo
FB all'uscita, violando cosi le specifiche imposte.

Caratteristiche degli scambiatori di calore in parallelo

Con riferimento ai fluidi freddi di uguale capacita termica e uguali
temperature estreme riscaldati da un unico fluido caldo di cui al caso
precedente, ci si chiede se disponendo i due scambiatori in parallelo,
invece che in serie, si possa ottenere un raffreddamento pit spinto del
fluido caldo e, quindi, un maggiore trasferimento di calore ai fluidi
freddi per unita di massa di fluido caldo. Cio e effettivamente possibile
realizzando un sistema di scambio termico con scambiatori di calore
disposti in parallelo come mostrato nella figura 1.5.5, che riporta uno
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schema funzionale del sistema in oggetto e le relative curve caratteri-
stiche di scambio termico nel piano T-Q*.

T 4
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Figura 1.5.5. Schema funzionale (a) e curve caratteristiche (b) di un sistema
di scambio termico costituito da due scambiatori di calore in parallelo con
fluidi freddi aventi medesima capacita termica e temperature estreme.

In questo caso, il fluido caldo si divide in due flussi distinti che servono
separatamente i due scambiatori di calore disposti in parallelo. Per le
ipotesi assunte, per i due fluidi freddi valgono sempre le relazioni
(1.5.1-1.5.3), mentre per il fluido caldo si ha:

ATeq = ATep = Te, — Te, = AT¢ (1.5.14)

Qca = McpCy ATc = CepATe
(1.5.15)
Qcp = McpCy ATe = CepATe

e infine:

# Come per il caso precedente, trattazioni analoghe a quelle che seguono si applicano
al caso di un sistema costituito da un solo fluido freddo che scambia calore con due
fluidi caldi di uguali capacita termiche e temperature estreme mediante due scambia-
tori di calore disposti in parallelo.
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Qc = Qca + Qcg = (Cca + Ccp)ATe = Cc AT, (1.5.16)

Essendo poi, per simmetria, Q¢4 = Qcp, sara anche:

Cca=C
caTer (1.5.17)
Mcag = Mcp
Ma essendo m; = m¢, + m¢p sara di conseguenza:
mc
Mcpq = Mcp = 3
c (1.5.18)
c
Cca=Ccp = )

In questo caso, entrambi gli scambiatori di calore sono caratterizzati
dalle medesime curve di scambio termico del fluido freddo e del fluido
caldo, rappresentate in figura 1.5.5 (b). Le due curve di scambio ter-
mico riportate in figura, infatti, si possono considerare riferite sia al
fluido freddo FA, sia al fluido freddo FB; se si fa riferimento al singolo
scambiatore di calore, le quantita di calore rappresentate in ascissa sul
piano T-Q sono percio pari alla meta del calore complessivamente ce-
duto dal fluido caldo poiché esso, come, detto, si ripartisce in egual
misura nei due scambiatori di calore in parallelo. D’altra parte, e an-
che:

Qc = Qra + Qpp = (Cpa + Crp)ATr = CppATg (1.5.19)

Le relazioni (1.5.16) e (1.5.19) mostrano che il sistema dei due scambia-
tori in parallelo si comporta come un sistema costituito da un solo
scambiatore dove il fluido caldo di capacita termica C; scambia calore
con un unico fluido freddo equivalente avente una capacita termica
Crp pari alla somma delle capacita termiche Cpy e Cpp dei due fluidi
freddi. In questo caso, ovviamente € Crgp = 2Cf, essendo Cry = Crp =
Cr (cfr. eq. (1.5.1)).
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Pertanto, le curve caratteristiche di figura 1.5.5 (b), corrispondono
anche alla curva caratteristica del fluido caldo e del fluido freddo equi-
valente dell’intero sistema costituito dai due scambiatori di calore in
parallelo, ove si riporti in ascissa la quantita di calore complessiva-
mente scambiata nei due scambiatori di calore, doppia rispetto a quella
scambiata in ciascuno di essi.

Fluidi freddi con uguali temperature estreme ma con capacita termiche diverse
Se i due fluidi freddi hanno capacita termiche Cr, e Crp diverse, sem-
pre pero a parita di temperature estreme, si avra:

Qra = CpalATr = Qca = CcalTe

(1.5.20)
Qrp = CppATr = Qcp = CcpATc
Dividendo membro a membro si ottiene:
Cca  Cra
—_— = 1.5.21
Ces Crs (1.521)

da cui, essendo C; = Ccy4+Ccp € Crg = Cpp+Crp, con semplici passaggi,

si ricava:
Cra
Mcy = Mg o
e (1.5.22)
o = CPE
CB c Crp

Le equazioni (1.5.22) mostrano che la massa di fluido caldo si ripartisce
nei due scambiatori di calore in misura proporzionale al rapporto tra
la capacita termica dei fluidi freddi evolventi negli scambiatori in pa-
rola e la capacita termica Crg del fluido freddo equivalente, somma
delle capacita termiche Cry e Cpp dei due fluidi freddi. Ove sia Cry =
Crp, come ipotizzato in via preliminare, risulta:
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Mmc
mCA = mCB = 7 (1.5.23)

in accordo con quanto riportato dalle equazioni (1.5.18).

Fluidi freddi con diverse capacita termiche e diverse temperature estreme.

I casi precedentemente esaminati sono di semplice trattazione perché
si riferiscono a fluidi freddi con uguali temperature estreme, anche
quando le loro capacita termiche sono diverse. Questa condizione, tut-

tavia, e molto particolare e improbabile, poiché nella generalita dei casi
le temperature estreme, nella fattispecie dei fluidi freddi, sono diverse.
Ci si chiede come si possa caratterizzare, in questo caso, un fluido
freddo equivalente e come si possa determinare e rappresentare la cor-
rispondente curva caratteristica di scambio termico. Il problema, ap-
parentemente complesso, si risolve ricorrendo alle metodologie della
cosiddetta “Pinch Analysis”, metodologia di analisi per I'integrazione
ottimale dei processi sviluppata da Bodo Linnhoff alla fine degli anni
"70 del secolo scorso.

In questa sede non si entra nel merito della “Pinch Analysis”, og-
getto di altri corsi, ma si richiamano solamente i principi informatori
utili per risolvere il problema qui di interesse, con riferimento a due
casi diversi.

Caso 1)

Siano dati due fluidi “freddi” A e B che si riscaldano il primo da T, a
T,,, il secondo da Tg, a Tp,, e sia per ipotesi:

Tp, <Tp, <Ty, <Tj, (1.5.24)

I processo di riscaldamento dei fluidi freddi deve avvenire in parallelo
a spese del raffreddamento di un solo fluido “caldo”. Al fine di defi-
nire la configurazione del sistema integrato di scambio termico e ne-
cessario ridurre preliminarmente i due fluidi freddi ad un unico fluido
freddo equivalente e determinarne la corrispondente curva caratteri-
stica. Il procedimento e relativamente semplice e si basa sull’identifi-
cazione di tutti gli intervalli di temperatura individuati dalle quattro
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temperature estreme dei due fluidi freddi e delle quantita di calore
scambiate da detti fluidi in ciascuno di questi intervalli.

La figura 1.5.6 fornisce una rappresentazione grafica del procedi-
mento. Si traccia una sorta di diagramma in cui si riportano due linee
orizzontali parallele su cui si rappresentano gli intervalli di tempera-
tura entro i quali evolvono i due fluidi, il fluido A da Ty, a Ty,, il fluido
BdaTg, aTg,.

1 Q2 Qs

o @ 6

Ty Tpq Ty, Ty,

Figura 1.5.6. Rappresentazione degli intervalli di temperatura caratteristici
dello scambio termico con fluidi in parallelo — Caso 1.

Nel complesso si identificano tre intervalli di temperatura nei quali il
fluido caldo scambia con i fluidi freddi le quantita di calore Q;, Q, e
Q3; specificamente:

1) nel primo intervallo, delimitato dalle temperature T, e Tg,, € pre-
sente il solo fluido A;

2) nel secondo intervallo, delimitato dalle temperature Tg, e T,,, sono
presenti entrambi i fluidi A e B;

3) nel terzo intervallo, delimitato dalle temperature T,, e Tg,, € pre-
sente il solo fluido B.

Nei tre intervalli i fluidi freddi scambiano con il fluido caldo le se-
guenti quantita di calore:

Q= CA(TB1 - TAI) (1.5.25)
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Q24 =Cy (TAZ - TBl)
Q25 = Cp(Ts, — Ts,) (1.5.26)
Q2 = Q24+ Q25 = (C4 + Cp)(Ta, — Ts,) = C5(Ta, — Tp,)

Q3 = CB(TB2 - TAZ) (1.5.27)

Nel primo intervallo, come detto, il fluido caldo scambia il calore Q4
con il solo fluido A; cosi pure nel terzo intervallo, dove il fluido caldo
scambia il calore Q5 con il solo fluido B. Nel secondo intervallo, invece,
il fluido caldo scambia il calore Q, con entrambi i fluidi freddi A e B.
Nella disposizione in parallelo i due fluidi corrispondono ad un unico
fluido freddo equivalente caratterizzato da una capacita termica Cg
pari alla somma delle capacita termiche C4 e Cp dei singoli fluidi.

La figura 1.5.7 mostra le curve caratteristiche dei due fluidi freddi
A e Bnella configurazione in serie (a) e la curva caratteristica del fluido
freddo equivalente nel sistema di scambio termico con fluidi in paral-
lelo (b). Per comodita di rappresentazione si riporta sulla sinistra la
curva del fluido B, con la temperatura finale maggiore, in successione,
sulla destra, quella del fluido A.
Nella configurazione in serie il fluido caldo si raffredda dal punto C;
al punto C; scambiando la quantita di calore Q5 con il fluido freddo B
e da C; a C3 scambiando la quantita di calore Q4 con il fluido freddo
A. Per quanto concerne la configurazione in parallelo, sull’asse delle
ordinate si individuano i tre intervalli di temperatura definiti dalle
temperature estreme dei due fluidi. Il fluido B evolve dal punto B, al
punto B, passando per il punto B, dove si ha Tg; = Tj,. Il fluido A
evolve dal punto 4; al punto A, passando per il punto A3, dove si ha
Ty = Tp,.
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Figura 1.5.7. Curve caratteristiche dei fluidi freddi nel sistema di scambio
termico in serie (a) e del fluido freddo equivalente in parallelo (b) — Caso 1.

Nel primo intervallo, come detto, si ha il solo fluido A, quindji, la curva
caratteristica equivalente e rappresentata, in questo tratto, dal seg-
mento di curva caratteristica A; Aj.

Nel secondo intervallo sono presenti entrambi i fluidi, quindi i due
tratti di curva caratterista B;B; e A}A, si combinano in parallelo per
dar luogo al tratto di curva caratteristica equivalente rappresentato
nella figura 1.5.7 (b) dalla congiungente i punti A] e B3, ossia dal seg-
mento m

Nel terzo intervallo, infine, si ha il solo fluido B, quindi, la curva
caratteristica equivalente e rappresentata, in questo tratto, dal seg-
mento di curva caratteristica B; B,. La curva caratteristica complessiva
del fluido freddo equivalente, con la quale si combina la curva caratte-
ristica del fluido caldo, € quindi rappresentata nella figura 1.5.7 (b)
dalla spezzata A;A1B3B;.

Nella figura 1.5.7 (b) & anche riportata, a titolo di esempio, una pos-
sibile curva di scambio termico del fluido caldo che cede calore ai due
fluidi freddi. Il fluido caldo si raffredda inizialmente, passando dal
punto C; al punto C,, scambiando la quantita di calore Q5 con il fluido
B; quindi, continua a raffreddarsi, passando dal punto C, al punto (3,
scambiando la quantita di calore Q, con entrambi i fluidi A e B evol-
venti in parallelo; infine completa il raffreddamento, passando dal
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punto C3 al punto C,, scambiando la quantita di calore @, con il fluido
A.

Come si evince dalla figura 1.5.7, la soluzione in parallelo consente
di eliminare il vincolo sulla differenza di temperatura minima imposto
dal punto 4,, spostando tale differenza minima sul punto Aj, molto
meno vincolante del punto 4,.

Rispetto al processo in serie, dove sono richiesti due scambiatori di
calore, uno per ogni fluido, il processo in parallelo richiede quattro
scambiatori di calore, come rappresentato nella figura 1.5.8.

(3) (2B)
BZ B; Bl
<—— N\ AVAVAV
—"\N\N NN
Cl Cz
LW LY i | S
<— "\ AVAVAV
A, A Ay
(2A) (1)

Figura 1.5.8. Configurazione impiantistica del sistema di scambio termico
con scambiatori di calore in parallelo — Caso 1.

Il sistema integrato, come si evince dalla figura 1.5.8, e in realta basato
su tre sezioni di scambio termico disposte in serie, corrispondenti ai
tre intervalli di temperatura individuati; la prima e l'ultima costituite
da un solo scambiatore di calore, quella intermedia costituita da due
scambiatori di calore disposti in parallelo.

Il fluido caldo entra nello scambiatore (3) dove si raffredda, pas-
sando dal punto C; al punto C,, scambiando calore con il fluido B che
si riscalda passando dal punto intermedio B; al punto finale B;. A que-
sto punto il fluido caldo di dirama in due flussi distinti, che alimentano
gli scambiatori (2A) e (2B), che si raffreddano, passando entrambi dal
punto C, al punto C3, scambiando calore con il fluido A, che si riscalda
passando dal punto intermedio Aj al punto finale 4,, e con il fluido B,
che si riscalda passando dal punto iniziale B; al punto intermedio B5.
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A valle dei due scambiatori (2A) e (2B) i due flussi caldi si ricon-
giungono nel punto C3 in un unico flusso; I'intera massa di fluido caldo
entra quindi nello scambiatore (1) dove si raffredda, passando dal
punto C3 al punto C4, scambiando calore con il fluido A che si riscalda
passando dal punto iniziale 4; al punto intermedio Aj.

Caso 2)

Siano dati ancora due fluidi “freddi” A e B che si riscaldano il primo
da Ty, aT,,, il secondo da T, a Ty, e sia ora per ipotesi:

Ty, <Tp, <Tg, <Ty, (1.5.28)
La figura 1.5.9 fornisce, analogamente alla figura 1.5.6, la rappresenta-

zione grafica degli intervalli di temperatura entro i quali evolvono i
due fluidi, il fluido A da T4, a Ty,, il fluido B da T, a T, .

1 Q2 Qs

Figura 1.5.9. Rappresentazione degli intervalli di temperatura caratteristici
dello scambio termico con fluidi in parallelo — Caso 2.

Anche in questo caso si identificano tre intervalli di temperatura nei
quali il fluido caldo scambia con i fluidi freddi le quantita di calore Q;,
Q3 e Q3; specificamente:

1) nel primo intervallo, delimitato dalle temperature Ty, e Tp,, € pre-
sente il solo fluido A;
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2) nel secondo intervallo, delimitato dalle temperature Ty, e Tg,, sono
presenti entrambi i fluidi A e B;

3) nel terzo intervallo, delimitato dalle temperature Tp, e Ty,, € pre-
sente ancora il solo fluido A.

Nei tre intervalli i fluidi freddi scambiano con il fluido caldo le se-
guenti quantita di calore:

Q1= CA(TB1 - TAl) (1.5.29)

Q24 = CA(TB2 - TBl)
Q25 = Cp(Tp, — Tp,) (1.5.30)
Q2 = Q24 + Q25 = (Ca + Cp)(Ts, — Tp,) = Cp(Ts, — Tp,)

Q3 = CA(TA2 - TBZ) (1.5.31)

Nel primo intervallo, come detto, il fluido caldo scambia il calore Q4
con il solo fluido A; cosi pure nel terzo intervallo, dove il fluido caldo
scambia il calore Q3 questa volta sempre con il solo fluido A. Nel se-
condo intervallo, invece, il fluido caldo scambia calore Q, con entrambi
i fluidi freddi A e B. Nella disposizione in parallelo i due fluidi corri-
spondono ad un unico fluido freddo equivalente caratterizzato da una
capacita termica Cg pari alla somma delle capacita termiche C, e Cp dei
singoli fluidi.

La figura 1.5.10 mostra le curve caratteristiche dei due fluidi freddi
A e Bnella configurazione in serie (a) e la curva caratteristica del fluido
freddo equivalente nel sistema di scambio termico con fluidi in paral-
lelo (b). Per comodita di rappresentazione in questo caso si riporta
sulla sinistra la curva del fluido A, con la temperatura finale maggiore,
a destra quella del fluido B.
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(a) (b)

Figura 1.5.10. Curve caratteristiche dei fluidi freddi nel sistema di scambio
termico in serie (a) e del fluido freddo equivalente in parallelo (b) — Caso 2.

Nella configurazione in serie il fluido caldo si raffredda dal punto C;
al punto C; scambiando la quantita di calore @, con il fluido freddo A
e da C; a C3 scambiando la quantita di calore Qp con il fluido freddo B.
Per quanto concerne la configurazione in parallelo, sull’asse delle or-
dinate, come nel caso precedente, si individuano i tre intervalli di tem-
peratura definiti dalle temperature estreme dei due fluidi. Il fluido A
evolve dal punto A; al punto 4, passando per i punti A3, dove si ha
Ty: = Tp,, e A3, dove si ha Ty; = Tp,. Il fluido B evolve semplicemente
dal punto B; al punto B,.

Nel primo intervallo, come detto, si ha il solo fluido A, quindi, la
curva caratteristica equivalente e rappresentata, in questo tratto, dal
segmento di curva caratteristica A;A7.

Nel terzo intervallo, si ha nuovamente il solo fluido A, quindi la
curva caratteristica equivalente e rappresentata, in questo tratto, dal
segmento di curva caratteristica A54,.

Nel secondo intervallo sono presenti entrambi i fluidi, ma in questo

caso la costruzione del fluido freddo equivalente € meno immediata.
Infatti, i due segmenti B, B, e m, che dovrebbero combinarsi in pa-
rallelo, non sono consecutivi ma sono separati dal segmento 4;Aj. Oc-
corre percio effettuare una trasposizione dei segmenti in oggetto, come
mostrato nella figura 1.5.10 (b), traslando a sinistra il segmento B; B,
fino alla posizione finale rappresentata dal segmento B; B;, tale che il
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punto B; si trovi sulla verticale passante per il punto Aj; contestual-
mente, il segmento A; A] viene traslato in senso opposto fino alla posi-
zione finale rappresentata dal segmento AjA7, tale che il punto AY
vada a coincidere con il punto B. A questo punto i due tratti di curva
caratterista B;B; e AjA} si combinano in parallelo per dar luogo al
tratto di curva caratteristica equivalente rappresentato ora dalla con-

giungente i punti By e A3, ovvero i punti A7 e A3.

La curva caratteristica complessiva del fluido freddo equivalente,
con la quale si combina la curva caratteristica del fluido caldo, e quindi
rappresentata nella figura 1.5.10 (b) dalla spezzata A7B;A3A,, ovvero
ALAL A5 A,.

Nella figura 1.5.10 (b) € anche riportata, a titolo di esempio, una
possibile curva di scambio termico del fluido caldo che cede calore ai
due fluidi freddi. Il fluido caldo si raffredda inizialmente, passando
dal punto C; al punto C;, scambiando la quantita di calore Q5 con il
fluido A; quindi, continua a raffreddarsi, passando dal punto C, al
punto C3, scambiando la quantita di calore Q, con entrambi i fluidi A
e B evolventi in parallelo; infine completa il raffreddamento, passando
dal punto C3 al punto C,, scambiando la quantita di calore Q; ancora
con il fluido A.

Come si evince dalla figura 1.5.10, la soluzione in parallelo con-
sente, anche in questo caso, di eliminare il vincolo sulla differenza di
temperatura minima imposto questa volta dal punto B,, spostando
tale differenza minima sul punto B (47"), molto meno vincolante del
punto B,.

Rispetto al processo in serie, dove sono richiesti due scambiatori di
calore, uno per ogni fluido, il processo in parallelo richiede anche in
questo caso quattro scambiatori di calore, come rappresentato nella fi-
gura 1.5.11.

Come si evince dalla figura 1.5.11, il sistema integrato e sempre ba-
sato su tre sezioni di scambio termico disposte in serie, corrispondenti
ai tre intervalli di temperatura individuati; la prima e 'ultima costi-
tuite da un solo scambiatore di calore, quella intermedia costituita da
due scambiatori di calore disposti in parallelo.
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Figura 1.5.11. Configurazione impiantistica del sistema di scambio termico
con scambiatori di calore in parallelo — Caso 2.

Il fluido caldo entra nello scambiatore (3) dove si raffredda, passando
dal punto C; al punto C,, scambiando calore con il fluido A che si ri-
scalda passando dal punto intermedio A3 al punto finale 4,. A questo
punto il fluido caldo di dirama in due flussi distinti, che alimentano gli
scambiatori (2A) e (2B), che si raffreddano, passando entrambi dal
punto C; al punto C3, scambiando calore con il fluido A, che si riscalda
passando dal primo punto intermedio A (A7) al secondo punto inter-
medio A3, e con il fluido B, che si riscalda passando dal punto iniziale
B, al punto finale B,.

A valle dei due scambiatori (2A) e (2B) i due flussi caldi si ricon-
giungono nel punto C3 in un unico flusso; I'intera massa di fluido caldo
entra quindi nello scambiatore (1) dove si raffredda, passando dal
punto C3 al punto €4, scambiando calore con il fluido A che si riscalda
passando dal punto iniziale 4; (A7) al punto intermedio A] (AY).

Generatore di vapore a recupero con surriscaldatore e risurriscaldatore in pa-
rallelo

Le regole di definizione della curva caratteristica equivalente dei fluidi
in parallelo sono di semplice e immediata applicazione agli scambia-
tori di calore disposti in serie all’interno del generatore di vapore a re-
cupero.
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Con riferimento alla sezione finale di un generatore di vapore a re-
cupero, la figura 1.5.12 riporta le curve caratteristiche del surriscalda-
tore, del risurriscaldatore e del tratto terminale del vaporizzatore.

SH | RH VAP

(a) (b)

Figura 1.5.12. Curve caratteristiche del surriscaldatore e del risurriscalda-
tore con temperatura iniziale del vapore risurriscaldato minore della tem-
peratura di saturazione. Disposizione in serie (a) e curva caratteristica equi-
valente in parallelo (b).

Nel processo in serie, come gia osservato, il vapore saturo nelle condi-
zioni del punto A “scavalca” il risurriscaldatore ed entra nel surriscal-
datore, dove si surriscalda da A a B; il vapore scaricato dalla turbina
di alta pressione nelle condizioni del punto C entra nel risurriscalda-
tore dove si risurriscalda da C a D. Nella fattispecie si assume che la
temperatura iniziale del vapore da risurriscaldare sia minore della
temperatura del vapore saturo, ossia Ty < Ty. In realta il surriscalda-
tore e il risurriscaldatore sono disposti in parallelo e per questo si as-
sume che la temperatura finale sia la stessa per entrambi, ovvero Tp, =
Tp. Per determinare la curva caratteristica equivalente del processo di
scambio termico in parallelo occorre prima individuare gli intervalli di
temperatura caratteristici; si individuano in tal senso due intervalli di
temperatura caratteristici:

1) nel primo intervallo, delimitato dalle temperature T, e T,, € pre-
sente solo il vapore risurriscaldato;
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2) nel secondo intervallo, delimitato dalle temperature T, e Tp (ov-
vero Tp), sono presenti entrambi il vapore surriscaldato e risurri-
scaldato.

Pertanto, nel primo intervallo la curva caratteristica equivalente sara
rappresentata dal solo tratto C-E corrispondente ad un primo stadio di
risurriscaldamento, nel secondo intervallo sara rappresentata dal
tratto E-B corrispondente al surriscaldamento e ad un secondo stadio
di risurriscaldamento. L’intera curva caratteristica equivalente ¢ per-
cio rappresentata dalla spezzata C-E-B. Come gia osservato, la solu-
zione in parallelo rimuove il problema della temperatura del punto D,
che nella soluzione in serie sarebbe stato necessario ridurre in confor-
mita alla differenza di temperatura di approccio al risurriscaldatore.

La figura 1.5.13 mostra la configurazione impiantistica del sistema
con surriscaldatore e risurriscaldatore in parallelo. I gas di scarico che
entrano nel generatore di vapore si ripartiscono tra i due banchi di fa-
sci tubieri in parallelo corrispondenti al surriscaldatore e al secondo
stadio (stadio finale) del risurriscaldatore; a valle la totalita de gas in-
veste il primo stadio (stadio iniziale) del risurriscaldatore disposto in
serie con i precedenti.
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Figura 1.5.13. Configurazione del sistema surriscaldatore-risurriscaldatore
in parallelo con temperatura iniziale del vapore risurriscaldato minore
della temperatura di saturazione.
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La figura 1.5.14, analogamente, rappresenta il caso in cui la tempera-
tura iniziale del vapore da risurriscaldare sia maggiore della tempera-
tura del vapore saturo, ossia Tz > Tj.

SH RH | VAP SH | RH VAP

(a) (b)

Figura 1.5.14. Curve caratteristiche del surriscaldatore e del risurriscalda-
tore con temperatura iniziale del vapore risurriscaldato maggiore della
temperatura di saturazione. Disposizione in serie (a) e curva caratteristica
equivalente in parallelo (b).

Nella figura si individuano sempre due intervalli di temperatura ca-
ratteristici:

1) nel primo intervallo, delimitato dalle temperature T, e T¢, € pre-
sente solo il vapore surriscaldato;

2) nel secondo intervallo, delimitato dalle temperature T, e Ty (ov-
vero Tp), sono presenti entrambi il vapore surriscaldato e risurri-
scaldato.

Pertanto, nel primo intervallo la curva caratteristica equivalente sara
rappresentata dal solo tratto A-E corrispondente ad un primo stadio
di surriscaldamento, nel secondo intervallo sara rappresentata dal
tratto E-B corrispondente al risurriscaldamento e ad un secondo stadio
di surriscaldamento. L’intera curva caratteristica equivalente & percio
rappresentata dalla spezzata A-E-B.

La figura 1.5.15 mostra la configurazione impiantistica del sistema
con surriscaldatore e risurriscaldatore in parallelo. I gas di scarico che
entrano nel generatore di vapore si ripartiscono tra i due banchi di fasci
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tubieri in parallelo corrispondenti al secondo stadio (stadio finale) del
surriscaldatore e al risurriscaldatore; a valle la totalita de gas investe il
primo stadio (stadio iniziale) del surriscaldatore disposto in serie con
i precedenti.
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Figura 1.5.15. Configurazione del sistema surriscaldatore-risurriscaldatore
in parallelo con temperatura iniziale del vapore risurriscaldato maggiore
della temperatura di saturazione.

A questo punto si puo riprendere e completare la curva caratteristica
dello scambio termico relativa all'impianto illustrato in figura 1.5.1 e
abbozzata nella figura 1.5.2. La curva caratteristica completa e ora ri-
portata nella figura 1.5.16 che segue. Nella figura sono evidenziati i
campi contrassegnati (1), (2), (3), in cui si ha la presenza di scambiatori
di calore in parallelo, lasciati in sospeso nella figura 1.5.2. Le linee a
tratto rappresentate in colore rosso in tali campi rappresentano 1'evo-
luzione della temperatura di ciascuno dei due fluidi interessati nelle
rispettive apparecchiature di scambio termico disposte in parallelo.

Riprendendo le considerazioni preliminari introdotte con l’esame
della figura 1.5.2, I'acqua di alimento entra nel generatore di vapore
nelle condizioni 1A e dopo essere stata preriscaldata fino alle condi-
zioni 1A’, entra nel degasatore dove si porta in condizioni di satura-
zione 2A a spese di vapore proveniente dal corpo cilindrico di media
pressione. Il liquido saturo viene poi ripreso dalle pompe di media e
alta pressione e compresso fino alle condizioni rappresentate, nello
schema di figura 1.5.1, dai punti 3A” e 3A” rispettivamente. Come nella
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figura 1.5.2, nella figura 1.5.16 tali punti sono indicati, per semplicita
di rappresentazione, come sovrapposti in un unico punto 3A, conside-
rando che anche se la pressione di mandata ¢ diversa, in relazione ai
due diversi livelli di pressione, la corrispondente temperatura di fine
compressione e circa la stessa. Sempre per semplicita di rappresenta-
zione, inoltre, il punto 3A e il punto 2A all’aspirazione delle pompe
sono rappresentati insieme nella stessa posizione, anche se in realta la
temperatura del punto 3A e leggermente maggiore di quella del punto
2A. Si ricorda che il tratto 2A-3A, ove lo si volesse evidenziare, e rap-
presentato da un segmento verticale perché I'aumento di temperatura
e dovuto a energia (lavoro delle pompe) fornita dall’esterno.
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Figura 1.5.16. Rappresentazione completa delle curve caratteristiche di
scambio termico relative allo schema impiantistico di figura 1.5.1.

Nella zona (1) si ha il preriscaldatore di media pressione, dove I’acqua
di alimento si riscalda dal punto 3A (3A” in figura 1.5.1) fino al punto
4A in condizioni di liquido saturo, in parallelo con il primo stadio del
preriscaldatore di alta pressione, dove l'acqua di alimento si riscalda
sempre dal punto 3A (3A” in figura 1.5.1) fino al punto 5A, perma-
nendo in condizioni di liquido compresso in ordine alla pressione piu
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elevata. Come gia supposto durante la discussione della figura 1.5.2, si
assume che Ts, = Ty, cioe che lo scambio di calore tra gas e acqua di
ripartisca pressoché equamente nei due preriscaldatori. Pertanto, poi-
ché le temperature a monte e a valle dei due preriscaldatori di media
e di alta pressione sono le stesse, la curva caratteristica equivalente e
semplicemente rappresentata dalla congiungente i punti 3A e 4A.
Nella figura 1.5.16 sono anche rappresentate, con linee a tratto, le curve
caratteristiche dei singoli fluidi interessati nelle rispettive apparecchia-
ture di scambio termico.

Nella zona (2) si ha il surriscaldatore di media pressione, dove il
vapore saturo si surriscalda dal punto 4A’ (che si trova alla stessa tem-
peratura del punto 4A) fino al punto 4A”, in parallelo con il secondo
stadio del preriscaldatore di alta pressione, dove ’acqua di alimento si
riscalda dal punto 5A (che per ipotesi si trova anch’esso alla stessa tem-
peratura del punto 4A) fino al punto 6A in condizioni di liquido sa-
turo. Con la disposizione dei due scambiatori in parallelo si potrebbe
ipotizzare, in prima istanza, che la temperatura del punto 4A” possa
raggiungere lo stesso valore della temperatura del punto 6A, corri-
spondente alle condizioni di liquido saturo ad alta pressione. Tuttavia,
la temperatura del punto 4A” é stabilita dalla differenza di tempera-
tura di approccio tra gas e vapore di media pressione che, essendo re-
lativa ad un processo di scambio termico tra fluidi in fase gassosa, e di
norma maggiore della differenza di temperatura al pinch-point, percio
dovra essere T, 4 < Tgy4. Pertanto, nella zona (2) si avra una prima se-
zione di scambio termico con scambiatori di calore in parallelo, surri-
scaldatore di media pressione e un primo ramo del preriscaldatore di
alta pressione, dove entrambi i fluidi raggiungono la temperatura
T,,, seguita da una seconda sezione in serie con la precedente, dove
si completa il preriscaldamento dell’acqua di alimento fino al punto
6A in un secondo ramo del preriscaldatore di alta pressione.

Nella zona (3), infine, si ha il surriscaldatore di alta pressione, dove
il vapore saturo si surriscalda dal punto 7A fino al punto 8A, in paral-
lelo con il risurriscaldatore, dove il vapore di ritorno dalla turbina di
alta pressione si risurriscalda dal punto 9A fino al punto 10A. Nella
fattispecie si assume Tjgs = Tgy € Tgs < T,4 pertanto, come gia
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specificamente discusso, nella zona (3) si avra una prima sezione di
scambio termico con il solo primo ramo del risurriscaldatore, dove il
vapore risurriscaldato si porta dalla temperatura Ty, fino alla tempe-
ratura T,,4, seguita da una seconda sezione di scambio termico con
scambiatori di calore in parallelo, surriscaldatore e secondo ramo del
risurriscaldatore, dove entrambi i fluidi raggiungono la temperatura
Tgs = Tio4-

Sul lato gas rimane invariata la sequenza dei punti 1G-7G per coe-
renza con le figure 1.5.1 e 1.5.2, mentre vengono introdotti i punti 2G’
e 4G’ in corrispondenza delle variazioni di pendenza (ossia di capacita
termica) del fluido equivalente nei sistemi in parallelo SH_AP-RH e
SH_MP-PR2_AP.

1.6 Repowering di impianti a vapore

Nel passato numerose centrali termoelettriche a vapore convenzionali,
in Italia, in Europa e in altre parti del mondo, sono state oggetto di
interventi di rinnovamento e di potenziamento (“repowering”) me-
diante integrazione con turbine a gas. L’opportunita di un ripotenzia-
mento delle centrali termoelettriche a vapore basato sull’integrazione
con turbine a gas ha trovato giustificazione, in passato, nell’esigenza
di realizzare in tempi brevi nuova capacita di generazione elettrica in
relazione a una domanda crescente e in rapido sviluppo. Rispetto alla
realizzazione di nuove centrali termoelettriche a vapore, il ripotenzia-
mento di centrali esistenti, ovviamente inteso come soluzione contin-
gente, presentava i seguenti vantaggi:

- costi di installazione e tempi di realizzazione inferiori;
- rendimento piu elevato;

- disponibilita di infrastrutture e servizi gia esistenti;

- maggiore flessibilita operativa;

- minore impatto ambientale.
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Le soluzioni costruttive generalmente realizzate possono essere classi-
ficate in quattro tipologie:

1. repowering con riscaldamento dell’acqua di alimento o “feed-water
repowering”;

2. repowering con produzione di vapore a media pressione;

3. repowering con utilizzo dei gas di scarico come comburente nel ge-
neratore di vapore o “boiler repowering” o anche “hot-windbox re-
powering”;

4. repowering con trasformazione in ciclo combinato convenzionale.

Qui di seguito viene presentata una breve descrizione quattro citate
tipologie di repowering, per le quali si rimanda anche al testo:

Giovanni Lozza, “Turbine a Gas e cicli combinati”, Societa editrice
Esculapio, 3a Edizione, Bologna, 2016, pagg. 124-131.

o anche alla precedente edizione:

Giovanni Lozza, “Turbine a Gas e cicli combinati”, Societa editrice
Esculapio, 2a Edizione, Bologna, 2006, pagg. 5.47-5.53.

Repowering con riscaldamento dell’acqua di alimento (feed-water
repowering).
Il “teed-water repowering”, in breve, consiste nell'integrazione della
turbina a gas con la linea rigenerativa dell'impianto a vapore, realiz-
zando una parte del preriscaldamento dell’acqua di alimento a spese
del calore sensibile dei gas di scarico, come mostrato nella figura 1.6.1.
I gas di scarico della turbina a gas vengono inviati in uno scambia-
tore di calore recuperativo che sostituisce una parte degli scambiatori
rigenerativi alimentati con vapore spillato dalla turbina, opportuna-
mente intercettati e disattivati. Di norma, lo scambiatore recuperativo
sostituisce tutti gli scambiatori rigenerativi di alta pressione o una
parte di essi, a partire da quello a pressione pil elevata, ossia 'ultimo,
sul percorso dell’acqua di alimento. Raramente l'integrazione con lo
scambiatore recuperativo alimentato con i gas di scarico della turbina
a gas interessa anche la linea rigenerativa di bassa pressione, ossia
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scambiatori rigenerativi compresi tra il condensatore e il degasatore.
Nondimeno, considerata la maggiore portata d’acqua di alimento

evolvente nel circuito di bassa pressione, il preriscaldamento rigenera-

tivo in questo tratto di circuito richiedera una maggiore quantita di
vapore spillato.

) impianto a
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Figura 1.6.1. Repowering con riscaldamento dell’acqua di alimento (feed-
water repowering) (Figura tratta da: Giovanni Lozza, “Turbine a Gas e cicli
combinati”, Societa Editrice Esculapio, 3a edizione, Bologna, 15 febbraio
2016).

Questa soluzione di repowering presenta alcune caratteristiche di ri-
lievo, in particolare:

limitati interventi sulle strutture esistenti, in quanto l'integrazione
con la turbina a gas richiede solamente I'esecuzione di un circuito
di by-pass con l'inserimento dello scambiatore di calore recupera-
tivo a gas di scarico in parallelo agli scambiatori rigenerativi inter-
cettati, oltre alle modifiche al sistema di regolazione e controllo;

limitata influenza sulla disponibilita dell'impianto a vapore esi-
stente, in quanto la nuova sezione di impianto puo essere realizzata
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senza interferire con il funzionamento dell’'impianto a vapore, che
viene fermato solo al momento della realizzazione delle intercon-
nessioni con lo scambiatore di calore a recupero;

rapido passaggio al funzionamento autonomo delle singole sezioni
a gas e a vapore, in quanto il funzionamento disgiunto delle due
sezioni di impianto, quando una delle due deve essere fermata, ad
esempio, per esigenze di manutenzione, comporta solo il dirotta-
mento dell’acqua di alimento su uno dei due rami del circuito di by-
pass.

La sostituzione di parte del processo rigenerativo con il preriscalda-

mento dell’acqua di alimento a spese dei gas di scarico presuppone la

progressiva chiusura di spillamenti, che comporta il progressivo au-
mento della portata di vapore evolvente in turbina rispetto alle condi-
zioni di progetto e, quindi, un aumento crescente della potenza pro-
dotta dalla turbina. Esistono ovviamente limiti di diversa natura
all’laumento della potenza, e specificamente:

capacita della turbina a vapore, in particolare della sezione di bassa
pressione, di tollerare un eccessivo aumento di portata per 1'instau-
rarsi di condizioni soniche negli ultimi stadi, con conseguente
blocco della portata (choking);

capacita del condensatore di sopportare il sovraccarico determinato
della maggiore portata di vapore scaricata dalla turbina;

resistenza meccanica di componenti strutturali quali albero motore,
cuscinetti e supporti, collegamenti con 'utilizzatore;

capacita dell’alternatore di convertire in potenza attiva, per via
delle maggiori correnti erogate, la maggiore potenza prodotta dalla
turbina.

Da quanto sopra ¢ evidente che la chiusura degli spillamenti conse-
guente all'integrazione con la turbina a gas determina il funziona-

mento in condizioni diverse da quelle nominali di tutti i componenti

dell'impianto, generatore di vapore compreso.
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Per una maggiore comprensione degli effetti della chiusura di spil-
lamenti sui vari componenti dell'impianto a vapore si possono consi-
derare tre diversi assetti di riferimento dell'impianto a vapore nel si-
stema integrato con la turbina a gas:

A. funzionamento a portata di vapore surriscaldato costante;
B. funzionamento a portata di vapore al condensatore costante;

C. funzionamento a potenza costante.

A. Funzionamento a portata di vapore surriscaldato costante
Il generatore di vapore produce una quantita di vapore surriscaldato
uguale a quella nominale. Come gia osservato, la disattivazione degli
scambiatori rigenerativi sostituiti dal preriscaldatore recuperativo a
gas di scarico, con la chiusura dei corrispondenti spillamenti di vapore,
comporta un aumento della potenza della turbina e della potenza elet-
trica erogata dall’alternatore, oltre che un sovraccarico del condensa-
tore. Il risurriscaldatore del generatore di vapore, inoltre, e interessato
da una maggiore portata in conseguenza della chiusura degli spilla-
menti di vapore presenti a monte del risurriscaldamento®.

In questo caso, I'aumento della potenza della centrale termoelettrica
e determinato da due contributi: la potenza della turbina a gas inte-
grata con I'impianto a vapore e l'incremento della potenza dell’im-
pianto a vapore medesimo. A seconda del numero di spillamenti in-
tercettati 'aumento della potenza dell'impianto a vapore puo essere
considerevole, dell’ordine anche del 20+30%, ammesso che tale au-
mento di potenza, come gia osservato, sia tollerato dai componenti di
impianto piu direttamente interessati. La potenza della turbina a gas,
inoltre, e tanto maggiore quanto maggiore e il numero degli spilla-
menti intercettati, dovendo far fronte ad una maggiore richiesta di
energia termica per il preriscaldamento dell’acqua di alimento. Indi-
cate con Pcrg, Py e P; rispettivamente le potenze della centrale

5 Si osserva, al proposito, che negli impianti a vapore ¢ di norma prevista la possibilita
di operare con una potenza di picco maggiore del 10% circa rispetto alla potenza no-
minale, ottenuta mediante la chiusura dei primi spillamenti di alta pressione, per poter
intervenire in soccorso della rete in situazioni di emergenza.
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termoelettrica, dell'impianto a vapore e della turbina a gas, l'incre-
mento di potenza della centrale termoelettrica sara:

APCTE = PG + APV (1.61)

B. Funzionamento a portata di vapore al condensatore costante

La turbina a vapore scarica al condensatore una portata di vapore
uguale a quella nominale. In ordine alla chiusura degli spillamenti in-
tercettati dal by-pass dello scambiatore recuperativo, la portata di va-
pore surriscaldato immessa in turbina ¢ necessariamente minore di
quella di progetto, il che comporta una diminuzione della potenza
della turbina e, quindi, della potenza elettrica erogata dall’alternatore.
Tutti i componenti dell’impianto, ad eccezione del condensatore, ope-
rano in condizioni diverse, e a carico anche significativamente ridotto,
rispetto a quelle nominali.

Questo caso e di scarso interesse pratico perché 'aumento della po-
tenza della centrale termoelettrica determinato dall’introduzione della
turbina a gas & parzialmente compromesso dalla diminuzione della
potenza dell'impianto a vapore, che puo essere, in valore assoluto,
dello stesso ordine di grandezza dell’aumento di potenza del caso pre-
cedente. Rispetto al caso precedente, inoltre, la turbina a gas e caratte-
rizzata da una potenza inferiore essendo preposta al preriscaldamento
di una minore portata di acqua di alimento. In questo caso, I'incre-
mento di potenza della centrale termoelettrica sara:

APCTE = PG - APV (1.6.2)

essendo APy la variazione di potenza dell'impianto a vapore espressa
in valore assoluto.

C. Funzionamento a potenza costante

La turbina a vapore opera a potenza uguale a quella nominale, ma cio
non significa che operi in condizioni nominali poiché in ordine alla
chiusura degli spillamenti intercettati dal by-pass dello scambiatore
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recuperativo, la portata di vapore nelle varie sezioni della turbina e
diversa da quella di progetto. Di conseguenza, tutti i componenti
dell'impianto, ad eccezione dell’alternatore, operano in condizioni di-
verse da quelle nominali, ma con scostamenti inferiori e piu1 tollerabili
rispetto ai due casi precedenti.

Questo caso e di maggiore interesse pratico perché rappresenta il
miglior compromesso tra l'incremento di potenza della centrale ter-
moelettrica e il sovraccarico di alcuni componenti di impianto (turbina
di bassa pressione e condensatore) rispetto alle condizioni di progetto.
In questo caso, I'incremento di potenza della centrale termoelettrica
sara dato semplicemente dalla potenza della turbina a gas, vale a dire:

APCTE = PG (1.6.3)

Per una migliore comprensione di cio che avviene nella turbina a va-
pore, e di conseguenza dei componenti di impianto da cui dipende il
suo funzionamento, o che dal suo funzionamento dipendono, si consi-
deri I'esempio illustrato in figura 1.6.2, relativo ad una turbina a va-
pore in cui sono presenti 4 spillamenti (a). La figura a destra (b) riporta
una descrizione qualitativa dell’andamento della portata di vapore
nelle diverse sezioni della turbina per le tre diverse condizioni opera-
tive di riferimento a portata di vapore surriscaldato costante, a portata
di vapore al condensatore costante e a potenza costante. La figura ri-
porta in ascisse la generica posizione corrente lungo 1’asse della tur-
bina, che indica qualitativamente lo spazio percorso dal vapore nelle
tre sezioni di alta, media e bassa pressione della turbina. In ordinate e
indicato, sempre in termini qualitativi, 'incremento relativo della por-
tata massica di vapore nelle tre sezioni della turbina, rispetto alle con-
dizioni nominali, conseguente alla progressiva chiusura degli spilla-
menti di vapore. In condizioni nominali, ossia in assenza di repowe-
ring, I'intera turbina a vapore opera in condizioni di progetto con tutti
gli spillamenti aperti e la curva di portata relativa coincide, per defini-
zione, con ’asse delle ascisse.

Gli spillamenti di vapore, seguendo 1'espansione del vapore, sono
effettuati, nell’ordine, il primo allo scarico della turbina di alta
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pressione, il secondo in una sezione intermedia della turbina di media
pressione, il terzo allo scarico della turbina di media pressione e il
quarto in una sezione intermedia della turbina di bassa pressione.
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Figura 1.6.2. Schema di turbina a vapore con 4 spillamenti (a) e andamento
qualitativo della portata di vapore nelle tre diverse condizioni operative di
riferimento (b).

Nel caso di repowering con portata di vapore surriscaldato costante,
la portata di vapore e quella nominale, a meno degli effetti della con-
tropressione allo scarico, in tutta la turbina di alta pressione (tratto A).
La chiusura del primo spillamento allo scarico della turbina di alta
pressione determina un aumento della portata di vapore nel risurri-
scaldatore e nella prima sezione della turbina di media pressione
(tratto Al), fino al secondo spillamento nella turbina di media pres-
sione. La chiusura del secondo spillamento, intermedio nella turbina
di media pressione, determina un aumento della portata di vapore a
valle nella seconda sezione della turbina di media pressione (tratto
A?2), fino al terzo spillamento allo scarico della turbina di media pres-
sione. La chiusura del terzo spillamento, allo scarico della turbina di
media pressione, determina un aumento della portata di vapore a
valle, nella prima sezione della turbina di bassa pressione (tratto A3),
fino al quarto spillamento nella turbina di bassa pressione. La chiusura
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del quarto spillamento, intermedio nella turbina di bassa pressione,
determina un aumento della portata di vapore a valle nella seconda
sezione della turbina di bassa pressione (tratto A4); da qui in poi, la
portata di vapore rimane costante fino allo scarico al condensatore. La
sequenza dei gradini rappresentativi delle variazioni di portata corri-
spondenti alla progressiva chiusura dei quattro spillamenti mostra, in
termini qualitativi, il progressivo sovraccarico della turbina a vapore
e, quindi, del condensatore. E infine evidente, sempre in termini qua-
litativi, I'incremento di potenza dell'impianto a vapore che ne conse-
gue.

Nel caso di repowering con portata di vapore al condensatore co-
stante, si ha la portata nominale solo dell’ultimo tratto della turbina di
bassa pressione dopo il quarto spillamento (tratto B4). Se gli spilla-
menti di vapore fossero tutti aperti, come in assenza di repowering, la
portata di vapore sarebbe quella di progetto in tutto il treno di alta,
media e bassa pressione; in ordine alla chiusura dell'ultimo spilla-
mento (spillamento n. 4) la portata a monte sara minore di quella di
progetto (tratto B3). Retrocedendo a monte, in ordine alla chiusura del
terzo spillamento la portata di vapore sara ancora minore rispetto a
quella di progetto (tratto B2), e cosi via con la progressiva chiusura a
monte del secondo spillamento (tratto B1) e del primo spillamento
(tratto B). In questo caso, la sequenza dei gradini rappresentativi delle
variazioni di portata corrispondenti alla progressiva chiusura dei
quattro spillamenti mostra, in termini qualitativi, la sensibile ridu-
zione di carico della turbina di alta pressione con la progressiva ripresa
di carico, fino al raggiungimento delle condizioni nominali solo nella
seconda sezione della turbina di bassa pressione; il generatore di va-
pore opera, di conseguenza, in marcate condizioni di carico ridotto ri-
spetto alle condizioni nominali. E infine evidente, in termini qualita-
tivi, la riduzione di potenza dell'impianto a vapore che ne consegue.

Nel caso di repowering a potenza dell'impianto a vapore costante,
la variazione della portata di vapore in turbina deve essere necessaria-
mente intermedia tra quelle dei due casi precedenti, come qualitativa-
mente rappresentato dai tratti C, C1, C2, C3, C4. Come si evince
dall’andamento della portata di vapore rappresentato dai tratti C-C4,
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pur essendo la potenza complessiva della turbina a vapore costante,
essa non opera in condizioni nominali se non, nella fattispecie, nel solo
tratto C2, risultando in progressivo sovraccarico a valle, nei tratti C3 e
C4, e sotto-carico, rispetto alle condizioni di progetto, a monte, nei
tratti C1 e C. Ne segue, evidentemente, che il generatore di vapore
opera a carico ridotto rispetto alle condizioni nominali, dovendo pro-
durre portate di vapore surriscaldato e risurriscaldato minori di quelle
di progetto, mentre il condensatore opera in condizioni di sovracca-
rico, rispetto alle condizioni di progetto, per la maggiore portata di va-
pore scaricata dalla turbina.

Questa soluzione di repowering non e particolarmente efficiente,
poiché il potenziale termodinamico dei gas di scarico della turbina a
gas non e sfruttato al meglio delle possibilita. Infatti, per quanto i gas
di scarico della turbina a gas siano dell’ordine almeno di 500 °C, nel
caso di turbine a gas industriali, la temperatura dell’acqua di alimento
alla fine del processo rigenerativo e al pit, in genere, intorno a 300 °C,
con una differenza rispetto alla temperatura dei gas dell’ordine di
200 °C. Inoltre, la temperatura dell’acqua di alimento all'ingresso dello
scambiatore di calore a recupero, se questo sostituisce l'intera linea ri-
generativa di alta pressione®, e praticamente quella all'uscita del de-
gasatore, corrispondente alla temperatura di saturazione alla pres-
sione vigente nel degasatore, di norma dell’ordine 150-180 °C, per
pressioni al degasatore comprese nel campo 5-10 bar. Di conseguenza,
la temperatura dei gas all"uscita dello scambiatore di calore a recupero
e di almeno una decina di gradi piu elevata.

Repowering con produzione di vapore a media pressione

Il repowering con produzione di vapore a media pressione consiste
nell’integrazione della turbina a gas con un generatore di vapore a re-
cupero a un livello di pressione, come mostrato nella figura 1.6.3.

4 Costituita dagli scambiatori rigenerativi a superficie compresi tra il degasatore e il
generatore di vapore.
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Figura 1.6.3. Repowering con produzione di vapore a media pressione (Fi-
gura tratta da: Giovanni Lozza, “Turbine a Gas e cicli combinati”, Societa
Editrice Esculapio, 3a edizione, Bologna, 15 febbraio 2016).

Nel caso specifico mostrato in figura 1.6.3, il generatore di vapore a
recupero, alimentato con acqua prelevata direttamente dal degasatore
mediante una apposita pompa di alimento, produce vapore surriscal-
dato alla pressione del vapore risurriscaldato dell'impianto a vapore
esistente, con cui viene miscelato e insieme ad esso inviato alla turbina
di media pressione. E appena il caso di ricordare che questo livello di
pressione e ottimale per un generatore di vapore a recupero a un li-
vello di pressione. In questo caso, la linea rigenerativa dell’impianto a
vapore esistente non viene interrotta; nondimeno, considerata la mag-
giore portata d’acqua di alimento evolvente nel circuito di bassa pres-
sione, il preriscaldamento rigenerativo in questo tratto di circuito ri-
chiedera una maggiore quantita di vapore spillato.

L’immissione di vapore aggiuntivo nella turbina di media pres-
sione determina un aumento della potenza dell’impianto a vapore, per
cui l'incremento di potenza della centrale termoelettrica sara dato
dalla somma della potenza della turbina a gas e dell’aumento di po-
tenza dell’'impianto a vapore, ossia:
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APcrg = Pg + APy (1.6.4)

L’aumento di potenza dell'impianto a vapore, d’altra parte, e condi-
zionato dagli stessi limiti gia discussi concernenti la capacita della tur-
bina a vapore e del condensatore di tollerare un eccessivo aumento di
portata e la capacita dei componenti meccanici ed elettrici di soppor-
tare i sovraccarichi derivanti dalla maggiore potenza prodotta dalla
turbina. Ove fosse necessario, pertanto, la produzione di vapore surri-
scaldato puo essere opportunamente diminuita in modo da ridurne la
portata all’'ingresso della turbina di alta pressione.

Questa soluzione e piu efficiente del feed-water repowering, poiché
'energia termica recuperata dai gas di scarico della turbina a gas e uti-
lizzata per produrre vapore ad alta temperatura, invece che per preri-
scaldare I’acqua di alimento. Anche in questo caso, tuttavia, I'acqua di
alimento all’ingresso del generatore di vapore a recupero proviene dal
degasatore, a temperature dell’ordine di 150-180 °C, con conseguenti
valori ancora elevati della temperatura dei gas reflui rilasciati in atmo-
sfera.

Una soluzione di questo tipo e stata adottata nella centrale termoe-
lettrica ENEL “Alessandro Volta”, di Montalto di Castro entrata in
esercizio nel 1992. La centrale e costituita da 4 gruppi a vapore poli-
combustibile da 660 MW, che possono essere alimentati con olio com-
bustibile o con gas naturale. Ciascuno dei quattro gruppi a vapore e
integrato con due turbine a gas da 120-125 MW ciascuna (Nuovo Pi-
gnone-General Electric da 125 MW e Fiat-Westinghouse da 120 MW),
con una potenza di ciascun gruppo combinato di 900 MW e della cen-
trale termoelettrica nel complesso di 3600 MW, all’epoca la pit1 grande
d’Europa. A partire dal 2005 la produzione di energia elettrica e stata
progressivamente ridimensionata a causa degli elevati costi di produ-
zione dell’energia elettrica legati principalmente ai combustibili utiliz-
zati. Nel 2016 I'ENEL ha avviato un concorso di idee per la riqualifica-
zione del sito a scopo turistico e nel 2019 sono state avviate le proce-
dure di demolizione.
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Repowering con utilizzo dei gas di scarico della turbina a gas come
comburente nel generatore di vapore (“boiler repowering” o “hot-
windbox repowering”)
Il “boiler repowering”, con notazione in breve, consiste nell’integra-
zione della turbina a gas con il generatore di vapore a combustione, in
modo da utilizzare i gas di scarico della turbina a gas come combu-
rente al posto dell’aria atmosferica, come mostrato nella figura 1.6.4.
Questa modalita di integrazione della turbina a gas comporta signi-
ficativi interventi di modifica del generatore di vapore, in particolare:

- modifica delle “casse d’aria” (windbox);

- sostituzione dei bruciatori;

- modifica delle pareti frontali in prossimita dei bruciatori;
- modifica delle superfici di scambio termico.

Questi interventi impongono la fermata del generatore di vapore, e
quindi quella dell'intero impianto a vapore, per una durata prolungata
causando, di conseguenza, una riduzione della disponibilita dell’im-
pianto durante 1'esecuzione dei lavori.

: impianto a
al camino vapore

2 e e

A
e

disattivazione alimento aria

11
comburente alla caldaia -
2 pud essere mantenuta per
riserva o integrazione

turbina a gas aggiunta

gas ’
combusti

Figura 1.6.4. Repowering con utilizzo dei gas di scarico come comburente
(hot windbox o boiler repowering). (Figura tratta da: Giovanni Lozza,
“Turbine a Gas e cicli combinati”, Societa Editrice Esculapio, 3a edizione,
Bologna, 15 febbraio 2016).
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L"utilizzo dei gas di scarico della turbina a gas come comburente per
la combustione nel generatore di vapore fa venir meno la possibilita di
completare il raffreddamento dei gas evolventi nel generatore di va-
pore nel preriscaldatore Ljungstrom dell’aria comburente. D’altra
parte, a conclusione del processo di scambio termico con l'acqua, a
valle degli economizzatori (preriscaldatori dell’acqua di alimento) i
gas di combustione presentano una temperatura ancora elevata,
dell’ordine di 400+450 °C, per cui e necessario effettuare un ulteriore
recupero di energia termica sostitutivo del preriscaldamento dell’aria.
In tal senso, il raffreddamento finale dei gas viene effettuato per mezzo
di uno scambiatore di calore recuperativo che, come nel caso del feed-
water repowering, sostituisce una parte degli scambiatori rigenerativi
alimentati con vapore spillato dalla turbina, opportunamente intercet-
tati e disattivati. Per ragioni che saranno chiarite nel seguito, lo scam-
biatore recuperativo potrebbe sostituire, in questo caso, anche parte
degli scambiatori della linea rigenerativa di bassa pressione.

Questa soluzione di repowering consente di ottenere rendimenti
complessivi dell'impianto combinato sensibilmente piu elevati ri-
spetto alle precedenti soluzioni basate sul feed-water repowering e sul
repowering con produzione di vapore a media pressione. Essa, infatti,
e termodinamicamente piu efficiente perché i gas di scarico della tur-
bina a gas introdotti nella camera di combustione del generatore di va-
pore, dove la loro temperatura viene ulteriormente elevata durante la
combustione, sono sfruttati nei processi di scambio termico alle tem-
perature piu elevate.

Tuttavia, I"utilizzo dei gas di scarico della turbina a gas come com-
burente presenta alcuni aspetti negativi che comportano significative
modifiche costruttive e funzionali del generatore di vapore. Mentre
|’aria comburente entra nelle casse d’aria (windbox) che distribuiscono
I’aria nei bruciatori a temperature dell’ordine di 300 °C, i gas di scarico
della turbina a gas che sostituiscono l’aria comburente entrano nelle
casse d’aria a temperature molto piu elevate, dell’ordine di 500 °C e
oltre. Cio implica, come premesso, la modifica delle casse d’aria con la
sostituzione dei refrattari protettivi e la sostituzione dei bruciatori.
Inoltre, il minore contenuto di ossigeno dei gas di scarico rispetto
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all’aria, con la presenza di un maggiore contenuto di gas inerti, deter-
mina una minore temperatura delle flamme; la conseguenza, sul piano
funzionale, e la sensibile diminuzione dello scambio termico per irrag-
giamento in camera di combustione¥, con la conseguente diminuzione
della produzione di vapore nei tubi vaporizzatori che si affacciano di-
rettamente in camera di combustione. Per contro, a causa della minore
quantita di calore scambiato in camera di combustione, la temperatura
dei gas combusti risulta piu elevata, rispetto alle condizioni di pro-
getto, nelle apparecchiature di scambio termico successive, in partico-
lare nei surriscaldatori, nei quali, peraltro, si ha una minore portata di
vapore per la minore produzione nei vaporizzatori. Cio comporta il
depotenziamento del generatore di vapore rispetto alle prestazioni no-
minali e la necessita di interventi strutturali sulle superfici di scambio
termico dei surriscaldatori, ed eventualmente dei risurriscaldatori, per
il riequilibrio del carico termico. Infine, la commutazione al funziona-
mento separato dell'impianto a vapore, ad esempio nel caso di fermata
della turbina a gas per motivi di guasto o di manutenzione program-
mata, non consente piu il funzionamento nelle condizioni nominali
originarie a causa delle modifiche costruttive apportate al generatore
di vapore.

Per le ragioni suesposte, il depotenziamento del generatore di va-
pore comporta I'ammissione in turbina di una minore portata di va-
pore rispetto alle condizioni nominali, per cui l'intercettazione degli
spillamenti di vapore che alimentano gli scambiatori di calore rigene-
rativi implica minori sovraccarichi della turbina medesima e del con-
densatore rispetto al feed-water repowering. Per questo motivo, ove il
bilancio energetico dellintero sistema lo consentisse, lo scambiatore
recuperativo alimentato dai gas di scarico della turbina a gas potrebbe
sostituire, come anticipato, anche parte degli scambiatori della linea
rigenerativa di bassa pressione. Di conseguenza, in ordine all’inci-
denza degli spillamenti intercettati sulla potenza della turbina a va-
pore, la potenza dell'impianto a vapore puo risultare maggiore di

#7 Si rammenta che lo scambio termico per irraggiamento dipende, secondo la legge di
Stefan-Boltzmann, dalla quarta potenza della temperatura assoluta.
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quella nominale (in assenza di repowering) nonostante il depotenzia-
mento del generatore di vapore.

Repowering con trasformazione in ciclo combinato convenzionale
Il repowering con trasformazione in ciclo combinato convenzionale,
infine, e basato su un drastico intervento sull'impianto a vapore esi-
stente di cui si riutilizzano, come mostrato nella figura 1.6.5, il gruppo
turbo-alternatore e il condensatore. Il generatore di vapore a combu-
stione viene sostituito da un generatore di vapore a recupero, essen-
zialmente a due livelli di pressione, mentre il circuito rigenerativo
viene completamente disattivato, perché, come piu volte sottolineato,
la rigenerazione non comporta benefici, anzi € controproducente, negli
impianti combinati convenzionali a semplice recupero.

turbina a gas e caldaia a

recupero (es: 2 livelli RH) A
aggiunte @‘ @é‘

>Qe

2 sl ™

A

A

componenti disattivati

nim

Figura 1.6.5. Repowering con trasformazione in ciclo combinato conven-
zionale. (Figura tratta da: Giovanni Lozza, “Turbine a Gas e cicli combi-
nati”, Societa Editrice Esculapio, 3a edizione, Bologna, 15 febbraio 2016).

Un repowering di questo tipo ha avuto rilevanza per molti impianti a
vapore di media potenza, ad esempio i vecchi gruppi termoelettrici da
160 MW, spesso alimentati a olio combustile, ancora presenti in molte
centrali termoelettriche ma oramai fermi perché antieconomici e,
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soprattutto, perché privi di dispositivi di abbattimento degli inqui-
nanti e purificazione dei gas di combustione.

Sul piano tecnico, e opportuno considerare un aspetto di rilievo
concernente il funzionamento della turbina a vapore in un assetto com-
pletamente diverso rispetto a quello di progetto riferito all'impianto a
vapore preesistente. In origine, infatti, 'impianto a vapore e dotato di
un circuito rigenerativo alimentato con vapore estratto dalla turbina,
per cui la portata massica di vapore evolvente in turbina diminuisce
progressivamente lungo l’espansione a causa degli spillamenti.

Il riutilizzo della turbina nel ciclo combinato presuppone un anda-
mento opposto della portata di vapore lungo I'espansione, sia per 1’as-
senza degli spillamenti di vapore, sia per la doppia ammissione ai due
livelli di pressione. In prima istanza si potrebbe ritenere che le caratte-
ristiche costruttive e funzionali della turbina (in particolare le caratte-
ristiche geometriche e fluidodinamiche), ottimali per il funzionamento
in assetto rigenerativo, siano incompatibili con il funzionamento in as-
setto non rigenerativo a doppia ammissione. Tuttavia, occorre ricor-
dare che l'impianto combinato opera con pressioni massime del va-
pore (100+120 bar) sensibilmente inferiori a quelle tipiche degli im-
pianti a vapore convenzionali (160+180 bar), per cui nel nuovo assetto
in ciclo combinato la turbina a vapore dovra operare con una pressione
massima del vapore inferiore rispetto alle condizioni di progetto
dell'impianto a vapore preesistente. D’altra parte, 1'esigenza di eser-
cire la turbina in modo ottimale, massimizzando il suo rendimento
nelle nuove condizioni operative, impone di operare in condizioni di
similitudine fluidodinamica, vale a dire mantenendo costante la por-
tata ridotta, che, come si ricordera, ¢ data dalla relazione:

m, @ (1.6.5)
Po

dove m,, Ty e pg sono rispettivamente la portata massica, la tempera-

tura totale e la pressione totale (temperatura e pressione massima) del

vapore all'ingresso della turbina. Supposta invariata la temperatura

massima del vapore, la riduzione della pressione massima implica una

201



proporzionale riduzione della portata massica di vapore, al fine di con-
servare il valore della portata ridotta. La riduzione della portata mas-
sica di vapore all’ingresso della turbina consente percio di tollerare la
chiusura degli spillamenti e I'ammissione intermedia del vapore se-
condario, seppure operando con un assetto dell’espansione comunque
diverso rispetto alle condizioni di progetto.

1.7 Turbine a gas a ciclo misto gas-vapore

Gli impianti combinati con turbine a gas e a vapore sono basati, come
si e visto, sull’integrazione di due impianti distinti, I'impianto di tur-
bina a gas e I'impianto a vapore, i cui cicli termodinamici sono percio
separati e indipendenti, ancorché integrati. Questa soluzione ben si
adatta agli impianti di grande e media potenza ma non e attuabile in
applicazioni di piccola potenza perché gli effetti di scala penalizzano
fortemente le prestazioni di entrambe le sezioni a gas e, in particolare,
avapore. Gli impianti di potenza inferiore proposti dai vari costruttori,
generalmente basati su turbine a gas di derivazione aeronautica, pre-
sentano infatti potenze di norma maggiori di 20-25 MW, con qualche
eccezione relativa a soluzioni particolari con potenza dell’ordine di 10-
15 MW.

Una soluzione spesso adottata per applicazioni di potenza minore
di 10-15 MW, specie nel passato, ma ancora praticata, € quella che con-
siste nella realizzazione di un ciclo misto gas-vapore, basato su un si-
stema integrato turbina a gas-generatore di vapore a recupero, dove
pero il vapore prodotto per mezzo dell’energia termica recuperata dai
gas di scarico non viene inviato in una turbina a vapore separata ma
viene iniettato nella camera di combustione dell'impianto di turbina a
gas e fatto espandere nella stessa turbina come parte integrante dei
prodotti della combustione. Il vapore prodotto, quindi, non evolve se-
condo un ciclo termodinamico separato, ma si integra nel ciclo della
turbina a gas costituendo, appunto, un ciclo misto.

La figura 1.7.1 fornisce una rappresentazione schematica dell’im-
pianto di turbina a gas con iniezione di vapore.
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Figura 1.7.1. Schema concettuale di un impianto di turbina a gas con inie-
zione di vapore.

La peculiarita dell'impianto di turbina a gas a ciclo misto, rispetto
all'impianto combinato convenzionale, e rappresentata dalla drastica
semplificazione impiantistica derivante dall’eliminazione di alcuni tra
i principali componenti dell'impianto a vapore, quali la turbina, il con-
densatore e il degasatore. Resta solamente il generatore di vapore a
recupero, che in questa tipologia di impianto e ad un solo livello di
pressione.

L’impianto di turbina a gas a ciclo misto e anche noto, pit comune-
mente, come impianto di turbina a gas con iniezione di vapore, o anche
impianto a ciclo Cheng, dal nome del suo inventore che lo brevetto nel
1976, o ancora impianto STIG®. Il termine STIG, acronimo di “Steam
injected gas turbine”, ¢ un marchio della General Electric e percio de-
nota solo turbine a gas a ciclo misto di questa marca.

Il vapore viene introdotto nella camera di combustione ad una pres-
sione adeguata, solitamente maggiore del 25+40% della pressione vi-
gente in camera di combustione, secondo due possibili modalita diffe-
renti: premiscelato con il combustibile gassoso, oppure con 1'aria pri-
maria all'ingresso della camera di combustione. In entrambi i casi,
I'iniezione di vapore determina una diminuzione della temperatura
della fiamma nella zona di combustione primaria, dove si hanno rap-
porti aria/combustibile prossimi al valore stechiometrico o perfino di-
fetto d’aria, con conseguente riduzione della produzione di NOx. La
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tecnica dell’iniezione di vapore (o di acqua in fase liquida), e stata ed
e ancora utilizzata proprio ai fini della riduzione degli NOx, ma men-
tre in queste applicazioni il rapporto massico vapore/aria* ¢ dell’or-
dine del 2+3%, nel caso dei cicli misti si puo arrivare, fino a valori
dell’ordine del 20+25%. Il limite superiore e sostanzialmente determi-
nato, innanzitutto, dalla capacita produttiva del generatore di vapore
in relazione ai vincoli di bilancio energetico stabiliti dall’accoppia-
mento delle curve caratteristiche di scambio termico al pinch-point; in
successione subentrano altri ordini di problemi, tra cui in particolare:

1) sollecitazioni meccaniche dovute all’aumento della potenza otte-
nuto con l'iniezione di vapore rispetto alla soluzione a ciclo sem-
plice, nel caso si utilizzino turbine a gas esistenti piuttosto che tur-
bine a gas specificamente concepite;

2) stabilita fluidodinamica del compressore e blocco sonico (choking)
della turbina;

3) stabilita della combustione;

4) azione chimica e meccanica dei sali disciolti nell’acqua utilizzata
per la produzione del vapore;

5) consumo di acqua.

Alcuni di questi problemi vengono qui di seguito brevemente analiz-
zati.

Aspetti critici dell’iniezione di vapore nelle turbine a gas

Come si mostrera pit1 approfonditamente nel seguito, 'iniezione di va-
pore nelle usuali quantita tipiche delle turbine a gas a ciclo misto, pro-
duce un significativo aumento di potenza, che nell’accoppiamento
della turbina con 'utilizzatore si traduce, a pari velocita di rotazione
della macchina, in un significativo incremento della coppia motrice.
Cio pone problemi di tipo strutturale, specie all’albero di trasmissione,
ai cuscinetti e agli organi di accoppiamento con l'utilizzatore, come per
esempio gli eventuali riduttori di velocita.

8 Con riferimento all’aria evolvente nel compressore.
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L’incremento di portata in turbina pone invece, indirettamente,
problemi di instabilita fluidodinamica del compressore, oltre a un pos-
sibile blocco sonico nella stessa turbina. Questi aspetti possono essere
facilmente compresi analizzando, per mezzo delle curve caratteristi-
che del compressore e della turbina, come si modifica il punto di equi-
librio del sistema compressore-turbina. Allo scopo, la figura 1.7.2 mo-
stra, in termini qualitativi, le curve caratteristiche ridotte di un sistema
accoppiato compressore-turbina.

Le due curve caratteristiche riportano in ascisse le portate ridotte

vTo1 vTos3

del compressore m, e della turbina m,
Po1 Pos

rispettivamente, men-

tre in ordinate e riportato il rapporto di compressione f che, a meno
delle perdite di carico, e lo stesso per entrambe le macchine. Nelle
espressioni delle portate ridotte, m, e m, sono le portate di aria e di
gas evolventi rispettivamente nel compressore e nella turbina, Ty, e
Po1, Toz € Po3, le temperature e le pressioni totali rispettivamente all’in-
gresso del compressore e della turbina. Nei piani caratteristici sono ri-
portate piul curve parametrate in funzione della velocita ridotta (o ve-

LR . . n . n .
locita termodinamica) = per il compressore e della turbina.
VTo1 JTo3
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Figura 1.7.2. Curve caratteristiche ridotte di un sistema compressore-tur-
bina. (a) compressore — (b) turbina.

Le curve caratteristiche del compressore sono tanto piu ripide quanto
maggiore e il numero di stadi del compressore, il che significa che il
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compressore e tanto piu sensibile alle variazioni di portata quanto
maggiore e, appunto, il numero degli stadi. Esse sono delimitate verso
I'alto dalla curva di stallo e pompaggio, che rappresenta il limite di
funzionamento stabile del compressore.

All’aumentare della portata le curve caratteristiche della turbina
tendono tutte a diventare verticali. In queste condizioni, I'invarianza
della portata denota il raggiungimento delle condizioni soniche con il
conseguente blocco della portata (choking). Ove cio avvenga, tali con-
dizioni si manifestano negli ugelli dello statore del primo stadio della
turbina e percio non sono influenzate dalla velocita di rotazione dei
rotori a valle. Per questo motivo tutte le curve caratteristiche tendono
a sovrapporsi sulla stessa verticale.

Si supponga che il punto “N” rappresenti, per specificati valori
della velocita ridotta del compressore e della turbina, il punto di fun-
zionamento nominale in assenza di iniezione di vapore, a cui corri-
spondono determinati valori del rapporto di compressione, uguali per
le due macchine, e delle relative portate ridotte. L'iniezione di vapore
in camera di combustione determina un aumento della portata in tur-
bina, quindji, il punto di funzionamento sulla curva caratteristica della
turbina si sposta dal punto “N” al punto “I”, a cui corrisponde un rap-
porto di compressione piu elevato. All’'omologo punto “I” sulla curva
caratteristica del compressore, stabilito dal nuovo valore del rapporto
di compressione, corrisponde invece una portata ridotta nel compres-
sore minore; quindi, in sintesi, un aumento della portata in turbina de-
termina un aumento del rapporto di compressione e una diminuzione
della portata nel compressore. D’altra parte, cio che e piu significativo
e che al diminuire della portata nel compressore ci si avvicina alle con-
dizioni di instabilita (curva di stallo e pompaggio), eventualita che
deve essere scongiurata ponendo un limite adeguato alla massima
quantita di vapore iniettabile in camera di combustione.

Un altro limite alla quantita di vapore iniettabile in camera di com-
bustione e imposto dal raggiungimento delle condizioni di “choking”
con il blocco sonico della portata in turbina. In tal caso esiste un limite
intrinseco alla quantita di vapore iniettabile stabilito dalle caratteristi-
che della turbina.
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L’acqua utilizzata per la produzione del vapore deve essere trattata
in maniera molto spinta in modo da eliminare pressoché completa-
mente la presenza di sali e la formazione di ossidi contenenti specie
chimiche indesiderate (Cl, Na, K, Pb, V, Ca, Mg, Si, S, ecc.). La General
Electric, per esempio, per le proprie turbine STIG ha stabilito un limite
massimo della concentrazione dei solidi disciolti pari a 200 ppb (parti
per miliardo).

Un altro aspetto da considerare ¢ il consumo di acqua di cui si fara
una valutazione pitt avanti. Il consumo di acqua rappresenta un ulte-
riore problema poiché, diversamente dagli impianti combinati conven-
zionali con impianti a vapore a circuito chiuso, negli impianti a ciclo
misto il vapore viene scaricato in atmosfera insieme ai prodotti di com-
bustione. Il suo eventuale recupero ai fini del riciclo puo essere attuato
solo attraverso un processo di condensazione raffreddando ulterior-
mente i gas reflui; si tratta comunque di un recupero parziale poiché
la quantita di vapore che puo essere condensata dipende dalla tempe-
ratura finale del raffreddamento.

Potenza degli impianti di turbina a gas con iniezione di vapore

Si osserva innanzitutto che ad un incremento Am della portata di gas
evolvente in turbina, determinato dalla portata di vapore introdotta in
camera di combustione, corrisponde un incremento AP della potenza
della turbina senza un corrispondente aumento della potenza del com-
pressore. L’aumento relativo di potenza, rispetto alla potenza nomi-
nale in assenza di iniezione d’acqua e all’incirca pari a quattro volte
I’aumento relativo di portata. Si ha cioe:

—=4— (1.7.1)

La relazione (1.7.1) si giustifica facilmente considerando che il vapore
surriscaldato che espande in turbina ha un calore specifico circa dop-
pio rispetto a quello dei prodotti di combustione, quindi, espandendo
tra le stesse pressioni e temperature iniziali e finali I'unita di massa di
vapore produce un lavoro circa doppio rispetto a quello prodotto
dall’unita di massa di gas. D’altra parte, nelle moderne turbine a gas il
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compressore assorbe circa la meta della potenza prodotta dalla turbina
per cui la potenza effettivamente prodotta dalla turbina e circa doppia
rispetto alla potenza resa disponibile alla flangia di accoppiamento con
I'utilizzatore. Il concetto puo essere spiegato piti chiaramente ricor-
rendo al semplice esempio che segue.

Sia dato un impianto di turbina a gas in cui sia prevista l'iniezione
di vapore in camera di combustione. In condizioni nominali senza inie-
zione di vapore la turbina a gas presenta le seguenti caratteristiche di
potenza:

Pr =200 MW potenza della turbina (dell’espansore)
Pc =100 MW potenza del compressore

P, = Pp — P = 100 MW potenza effettiva disponibile all"utilizza-
tore

Si effettui ora I'iniezione di vapore in camera di combustione, in quan-
tita pari al 25% della portata di aria 1, evolvente nel compressore, sia
cioe m,, = 0,25m,, che puo essere qui considerata come un valore li-
mite di riferimento. Trascurando il contributo della portata di combu-
stibile m,, la portata di gas my evolvente in turbina si puo considerare,
in prima approssimazione (cio che interessa in questo esempio sono
gli ordini di grandezza), pressoché coincidente con quella evolvente
nel compressore, ossia m, = m,. Aumentando percio la portata evol-
vente in turbina del 25% la potenza aumenta di circa il 50%, poiché,
come detto, il vapore ha un calore specifico circa doppio rispetto a
quello dei gas in assenza di iniezione di vapore. Essendo la potenza
della turbina (dell’espansore) pari a 200 MW, "'aumento di potenza
APr dovuto all’iniezione di vapore sara di circa 100 MW, quindi, in
queste condizioni, la potenza dell’espansore aumentera fino a circa 300
MW. D’altra parte, il compressore non ¢ interessato all’iniezione di va-
pore quindi la sua potenza sara sempre di 100 MW, per cui I'aumento
di potenza della turbina si traduce interamente in potenza disponibile
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all'utilizzatore®. In sintesi, con I'iniezione di vapore il bilancio energe-
tico all’asse della turbina si modifica come segue:

APr =100 MW aumento di potenza della turbina
(dell’espansore)

Pr = Pr + AP; = 300 MW potenza della turbina con iniezione di
vapore

P; = P; =100 MW potenza del compressore con inie-

zione di vapore

P, = Pr — P. = 200 MW potenza effettiva disponibile con inie-
zione di vapore

AP, =P, — P, =100 MW aumento della potenza disponibile

Come si vede dall’esempio, a fronte dell'iniezione di una portata di
vapore pari al 25% della portata di gas si ha praticamente il raddoppio
della potenza disponibile, ossia un aumento di potenza del 100% ri-
spetto alle condizioni di riferimento senza iniezione di vapore, pari
quindi a quattro volte I'aumento percentuale della portata evolvente
in turbina.

L’incremento di potenza che si potrebbe ipoteticamente conseguire
con l'iniezione di una portata di vapore nei limiti considerati, ossia
dell’ordine del 25% della portata di gas, che come e stato evidenziato
e dell’ordine del 100%, e circa doppio rispetto a quello tipico degli im-
pianti combinati a semplice recupero basati su turbine a gas industriali
(dell’ordine del 50%), o perfino triplo rispetto agli impianti combinati
basati su turbine a gas di derivazione aeronautica (dell’ordine del
30+35%). Cio si spiega considerando che il vapore viene introdotto in
camera di combustione alla temperatura di produzione nel generatore
di vapore, quindi partecipa, come fluido inerte, al processo di combu-
stione nella camera di combustione della turbina a gas, dove la sua

# In realta cio non e esatto perché come si ¢ visto 'aumento di portata in turbina &
causa di una contropressione che determina un aumento del rapporto di compres-
sione. Cid, come gia osservato, determina a sua volta uno spostamento del punto di
funzionamento del compressore che si trovera ad operare con una portata minore.

209



temperatura aumenta fino al valore previsto all'ingresso della turbina.
Volendo fare un paragone con I'impianto combinato convenzionale, si
potrebbe considerare questo aspetto come analogo alla combustione
supplementare.

Rendimento degli impianti di turbina a gas con iniezione di vapore
A fronte di un maggiore lavoro specifico rispetto agli impianti combi-
nati basati su medesime turbine a gas, gli impianti a ciclo misto pre-
sentano rendimenti inferiori. Cio € dovuto essenzialmente a tre diversi
fattori di influenza:

1) maggiore consumo di combustibile dovuto al riscaldamento del
vapore in camera di combustione fino al raggiungimento della
temperatura massima del ciclo;

2) perdite per calore sensibile e latente al camino;

3) perdite per miscelamento in camera di combustione e allo scarico.

Maggiore consumo di combustibile
Come gia discusso, negli impianti combinati convenzionali a semplice

recupero, ad una maggiore potenza della sezione a vapore, a parita di
potenza della sezione a gas, corrisponde un aumento del rendimento,
mentre questo diminuisce se si introduce la combustione supplemen-
tare nel generatore di vapore.

Nella fattispecie degli impianti a ciclo misto, il vapore entra in tur-
bina, quale frazione dei prodotti di combustione, a temperature pari a
quelle tipiche delle turbine e gas, molto maggiori di quelle che tipica-
mente si hanno all’ammissione delle turbine a vapore. Percio, il vapore
prodotto nel generatore di vapore a recupero viene surriscaldato in ca-
mera di combustione a spese di un maggior consumo di combustibile.
Cio equivale, come detto, ad effettuare una combustione supplemen-
tare, che rispetto ad un impianto combinato a semplice recupero da
luogo alla produzione di una maggiore potenza a fronte pero di una
diminuzione del rendimento.

I recupero dell’energia termica allo scarico della turbina a gas, con
il conseguente aumento della potenza, determina, in ogni caso, un
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significativo aumento del rendimento rispetto alla turbina a gas a ciclo
semplice di riferimento.

Perdite per calore sensibile e latente al camino

Negli impianti combinati convenzionali a semplice recupero, sono pre-
senti entrambe le perdite per calore sensibile al camino e per calore
latente al condensatore. Tali perdite possono essere facilmente quanti-
ficate, come ordine di grandezza ricorrendo al semplice esempio che

segue.

Sia dato un impianto combinato a semplice recupero di media tec-
nologia che presenta le seguenti caratteristiche di potenza e rendi-
mento:

e = 0,51 rendimento dell'impianto combi-
nato

ne = 0,34 rendimento dell'impianto di tur-
bina a gas

E; =100 MW potenza del combustibile che ali-
menta la turbina a gas

P =51 MW potenza dell'impianto combinato

P; =34 MW potenza dell'impianto di turbina a
gas

Q.6 = Eg — P; = 66 MW potenza termica rilasciata dalla

turbina a gas entrante nel GVR

Py, = Pc — P; =17 MW potenza dell'impianto a vapore
v = Py/Qyc = 0,26 rendimento dell’'impianto a vapore
Ngvr = 0,80 rendimento del generatore di va-

pore a recupero

Qv =17 gur 0,6 = 52,8 MW potenza termica entrante nel ciclo a
vapore
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Per semplificare si trascura linfluenza del rendimento organico
dell'impianto a vapore. Le perdite, distribuite tra calore sensibile e ca-
lore latente, sono quindi le seguenti:

Qror = Eg — Pic = 49 MW perdite complessive

Qcs = Q26(1 —ng4pr) = 13,2 MW perdite per calore sensibile al ca-
mino

Qcr = Qror — Qcs = 35,8 MW perdite per calore latente al con-
densatore

o anche:

Qcr = Qv = Q1y — Py, = 358 MW perdite per calore latente al con-
densatore

Di tutta I’energia primaria messa a disposizione della turbina a gas, e
quindi dell'intero impianto combinato, il 13,2% e perduto al camino
sotto forma di calore sensibile, il 35,8% al condensatore sotto forma di
calore latente di condensazione del vapore scaricato dalla turbina.

Nel caso degli impianti a ciclo misto le due tipologie di perdita sono
entrambe associate ai gas di scarico, ma mentre nel caso del ciclo com-
binato il vapore e scaricato al condensatore in condizioni di vapore sa-
turo-umido a temperatura di poco maggiore di quella ambiente, nel
caso del ciclo misto il vapore e scaricato dal generatore di vapore a
recupero in atmosfera in condizioni di vapore surriscaldato, alla sua
pressione parziale nei gas, a temperatura molto piu elevata. Pertanto,
alla perdita per calore latente associata al vapore, ove questo conden-
sasse in atmosfera a temperatura ambiente, si somma la perdita per
calore sensibile dovuta al suo raffreddamento in atmosfera fino alla
temperatura ambiente.

Perdite per miscelamento in camera di combustione e allo scarico

Negli impianti a ciclo misto e presente un altro ordine significativo di
perdite, non presenti negli impianti combinati convenzionali e non ri-
levabile da semplici considerazioni basate sul primo principio della
termodinamica. Si tratta delle perdite per miscelamento del vapore con
altre specie gassose, processo notoriamente irreversibile, in camera di
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combustione e allo scarico in atmosfera. Tali perdite corrispondono
quantitativamente al lavoro isotermo idealmente ottenibile dall’espan-
sione delle specie miscelate dalla loro pressione parziale iniziale a
quella finale dopo il miscelamento.

Come detto, il vapore viene iniettato in camera di combustione a
una pressione maggiore di quella vigente all’interno di essa (in un rap-
porto 1,25+1,40) ed essendo il vapore allo stato puro la sua pressione
parziale coincide con la sua pressione totale. Una volta introdotto in
camera di combustione il vapore si miscela con le altre specie presenti,
quindi, dopo il miscelamento la sua pressione parziale sara minore
della pressione vigente nella camera di combustione, il cui valore to-
tale, per la legge di Dalton, ¢ la somma delle pressioni parziali di tutte
le specie presenti, supposto per semplicita che esse seguano il compor-
tamento volumetrico del gas perfetto. L’esempio seguente serve a chia-
rire meglio il concetto.

Si consideri il volume di controllo mostrato in figura 1.7.3 dove vige
una pressione p, = 10 bar, in cui vengono introdotti aria a 10 bar e
vapore a 13 bar®.

miscela aria-vapore
X, = 0,80 (u, = 0,866)
X, = 0,20 (p, =0,134)

aria
p = 10 bar Pa = 8 bar
3 Py = 2 bar
volume Po = Pa +Pv» = 10 bar
vapore di controllo  p———>

p = 13 bar po = 10 bar
—_—

Figura 1.7.3. Processo di miscelamento aria-vapore in date proporzioni.

Da un punto di vista quantitativo, si supponga che dopo il miscela-
mento le frazioni molari dell’aria e del vapore siano rispettivamente

0 L’esempio puo essere riferito alla camera di combustione di una turbina a gas in cui
la pressione operativa di 10 bar e imposta dalla pressione dell’aria in ingresso, consi-
derando, per semplificare, il solo miscelamento tra aria e vapore, prescindendo cioe
dalle variazioni di composizione dovute alle reazioni di combustione.
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pari a 0,80 e a 0,20. A tali frazioni molari, poste pari a 28,96 kg/kmol
ea 18 kg/kmolle masse molari medie dell’aria e del vapore, corrispon-
dono frazioni massiche a fine mescolamento rispettivamente pari a
0,866 e a 0,134. Facendo le debite proporzioni, per una massa unitaria
di aria all'ingresso del volume di controllo si ha una massa di vapore
paria 0,134/0,866 = 0,155, quindi nel volume di controllo viene iniet-
tata una quantita di vapore pari al 15,5% della massa d’aria entrante.

Poiché la pressione totale vigente all'interno del volume di con-
trollo non cambia, tutto avviene come se 1’aria subisse un’espansione
dalla pressione iniziale di 10 bar alla pressione parziale di 8 bar, data
dal prodotto della sua frazione molare per la pressione totale vigente
in camera di combustione. Parimenti, il vapore & come se subisse
un’espansione dalla pressione iniziale di 13 bar alla pressione parziale
di 2 bar, data sempre dal prodotto della sua frazione molare per la
pressione totale vigente in camera di combustione. I mancati lavori di
espansione dell’aria da 10 bar a 8 bar e, soprattutto, del vapore da
13 bar a 2 bar, rappresentano quantitativamente le irreversibilita del
processo.

Analoghe irreversibilita si hanno per il vapore contenuto nei gas di
scarico all'uscita del generatore di vapore che, portandosi in equilibrio
con "ambiente una volta rilasciato in atmosfera, espande dalla sua
pressione parziale iniziale, stabilita dalla composizione di gas, a quella
finale del vapore presente nell’atmosfera.

Analisi comparativa delle prestazioni di impianti di turbina a gas
con iniezione di vapore

Qui di seguito vengono confrontate le prestazioni caratteristiche di la-
voro specifico e rendimento di impianti di turbine a gas con iniezione
di vapore con le corrispondenti turbine a gas operanti in ciclo semplice
e con impianti combinati basati sulle stesse turbine a gas.

L’analisi e basata sulle curve caratteristiche di prestazione riportate
nella figura 1.7.4 per quanto riguarda le turbine a gas a ciclo semplice
e nella figura 1.7.5 per quanto riguarda le turbine a gas con iniezione
di vapore e gli impianti combinati.
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Figura 1.7.4. Curve caratteristiche di prestazione lavoro specifico-rendi-
mento di turbine a gas a ciclo semplice di diversa tecnologia. (Figura tratta
da: Giovanni Lozza, “Turbine a Gas e cicli combinati”, Societa Editrice
Esculapio, 3a edizione, Bologna, 15 febbraio 2016).
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Figura 1.7.5. Curve caratteristiche di prestazione lavoro specifico-rendi-
mento di turbine a gas con iniezione di vapore e impianti combinati basati
su turbine a gas di cui in figura 1.7.4. (Figura tratta da: Giovanni Lozza,
“Turbine a Gas e cicli combinati”, Societa Editrice Esculapio, 3a edizione,
Bologna, 15 febbraio 2016).
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Le curve caratteristiche di prestazione mostrate in figura 1.7.4 ripor-
tano sinteticamente i valori del rendimento e del lavoro specifico della
turbina a gas in funzione del rapporto di compressione, indicato come
parametro corrente sulle curve in oggetto. La tangente verticale alle
curve individua il valore del rapporto di compressione relativo alle
condizioni di massimo lavoro specifico utile, mentre la tangente oriz-
zontale, ove esistente, individua il valore del rapporto di compressione
relativo alle condizioni di massimo rendimento. Nella figura sono ri-
portate 4 curve distinte corrispondenti a “grandi unita”>' di diversa
tecnologia, rispettivamente di tecnologia “H” (T4 = 1600 °C), “G”
(Trax = 1400 °C), “F” (Typax = 1280 °C), “E” (Typax = 1100 °C).

La figura 1.7.5 mostra le curve caratteristiche, rappresentate con gli
stessi criteri, di impianti combinati a 2 livelli di pressione e di un im-
pianto a ciclo misto (qui indicato come ciclo STIG) basati su turbine a
gas di tecnologia “F”, oltre alla curva caratteristica di un impianto a
ciclo misto basato su turbine a gas di piccola potenza di tecnologia “E”.
Oltre al rapporto di compressione, sulle curve caratteristiche degli im-
pianti a ciclo misto e rappresentato, come parametro corrente, il rap-
porto massico tra le portate di acqua (vapore) e di aria m,,/m,, indi-
cato in figura con la notazione G,,/G,. Il valore del rapporto G, /G,
riportato sulle curve caratteristiche e quello massimo possibile in rela-
zione al corrispondente valore del rapporto di compressione: al dimi-
nuire del rapporto di compressione, infatti, aumenta la temperatura di
fine espansione in turbina e, quindi, la quantita di calore recuperabile
dai gas di scarico.

La figura 1.7.5 evidenzia la notevole differenza tra le prestazioni
dell'impianto combinato e dell'impianto a ciclo misto. Rispetto all’im-
pianto combinato, infatti, I'impianto a ciclo misto presenta rendimenti
minori di 5+6 punti percentuali, che si giustificano con le maggiori per-
dite di cui si e discusso precedentemente. Il lavoro specifico, invece, e
sensibilmente maggiore, sempre per le gia esposte ragioni. A titolo di
esempio, dalla figura 1.7.4 si vede che con riferimento a turbine di

51 Si intendono turbine a gas di grande taglia in relazione ai limiti della tecnologia
considerata.
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tecnologia “F” il massimo lavoro specifico utile si ottiene per valori del
rapporto di compressione nel campo 15+18 e vale indicativamente
370 kJ/kg. Dalla figura 1.7.5 si vede inoltre che per gli stessi valori del
rapporto di compressione il lavoro specifico vale circa 560 kJ/kg per
I'impianto combinato e circa 650 kJ/kg per I'impianto a ciclo misto.

L’incremento relativo di potenza dell'impianto combinato risulta
pertanto:

__560-—370__0514
370

uic

APy Al
Pre 1

ure

mentre I'incremento relativo di potenza dell'impianto a ciclo misto ri-
sulta:

__650-—370__0757
370

ucm

APcy Al
Pre 1

ure

L’incremento percentuale di potenza dell'impianto combinato e
dell’ordine del 50%, valore conforme a quanto gia mostrato nel corso
dello studio degli impianti combinati, mentre quello relativo all'im-
pianto a ciclo misto, dell’ordine del 75%, € sensibilmente maggiore; an-
che questo risultato e in accordo con quanto precedentemente di-
scusso, ricordando che per gli impianti a ciclo misto I'incremento rela-
tivo di potenza puo raggiungere, eventualmente, perfino il valore uni-
tario (incremento percentuale del 100%, ovvero raddoppio della po-
tenza).

Valutazione del consumo di acqua

Un aspetto non trascurabile degli impianti a ciclo misto e il consumo
di acqua, considerato che il vapore iniettato in turbina e rilasciato dal
generatore di vapore non viene di norma recuperato. Si puo definire
al proposito un indice di consumo specifico di acqua espresso dalla
portata d’acqua per unita di potenza m,, /P ovvero alla massa d’acqua
per unita di lavoro prodotto m,, /L . Se si dividono numeratore e deno-
minatore di queste espressioni rispettivamente per la portata o per la
massa di aria evolvente nel compressore si ha:
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_ T _ (1.7.2)

P~ P !
mg
ovvero:
Dw_ e _ 2 (1.7.3)
L L l . .

Il consumo specifico di acqua e dell’ordine di 0,3 + 0,6 (kgy,/s)/MW
ovvero, 0,3 + 0,6 kg,,/M]. Se si esprime il lavoro in MW h invece che in
M], il secondo membro dell’equazione (1.7.3) deve essere moltiplicato
per 3600 s/h, per cui si ha:

&)
m
TW = 3600% (1.7.4)

Con le unita di misura corrispondenti alla formulazione (1.7.4) il con-
sumo specifico di acqua e dell’'ordine di 1 + 2 kg,,/kWh o anche, posta
pari a 1000 kg/m3 la densita dell’acqua, 1 + 2 m3,/MWh. Cio signi-
fica, per esemplificare, che un impianto di turbina a gas con iniezione
di vapore della potenza di 1 MW consuma una quantita di acqua
dell’ordine di 1 + 2 m3,/h.

Esempio 1

Si consideri ancora la curva caratteristica dell’'impianto a ciclo misto di
tecnologia “F” di cui in figura 1.7.5. Nel precedentemente esempio di
valutazione dell'incremento relativo di potenza si e visto che per un
rapporto di compressione dell’ordine di 15+18 il lavoro specifico utile
e paria circa 650 kJ/kg (0,650 M]/kg). Nella stessa curva caratteristica
sono riportati i valori del rapporto m,,/m,, indicato in figura con la
notazione G,,/G,, che per i dati rapporti di compressione risulta pari a
circa 0,230 kg,,/kg,. Il consumo specifico d’acqua risulta pertanto:
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m, (%) 0,230

L l

0,650
ovvero
o,

mW
— = 3600
L

kgw
= 0,354 —
MJ
0,230 kg, m3d,
=3600——= 1,27 —— = 1,27
650 " kWh " MWh

In altri termini, I'impianto consuma una quantita di acqua pari a

1,27 m3,/h per MW.

Esempio 2

Si consideri ora la curva caratteristica dell'impianto a ciclo misto di
tecnologia “E” di cui in figura 1.7.5, considerando, per confronto, un

consumo di acqua sempre pari a 0,230 kg,,/kg,. In queste condizioni,

come risulta dalla curva caratteristica, il lavoro specifico utile ¢ pari a
circa 425 kJ/kg (0,425 MJ/kg). 11 consumo specifico d’acqua risulta

pertanto:

L I 0425
ovvero
my
m
= 3600M

m, _%z 0,230

= 3600

kgw
= 0,541 —
) M]
0,230 kg, m3,
=195 ——=195
425 "7 kWh T MWh

In questo caso l'impianto consuma una quantita di acqua pari a

1,95 m3 /h per MW.
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Capitolo 2

Produzione combinata di
energia elettrica e termica o
cogenerazione

2.1 Elementi introduttivi e generalita sulla
cogenerazione

Le attivita produttive in genere, sia industriali che civili, presentano
fabbisogni di energia elettrica e di energia termica, soprattutto di pro-
cesso e per climatizzazione, che generalmente vengono soddisfatti con
produzione separata, acquisendo 1'energia elettrica da una rete pub-
blica e producendo autonomamente 1'energia termica'. In questo caso,
I'energia elettrica viene prevalentemente prodotta mediante impianti
motori termici di grande potenza (impianti a vapore, impianti di tur-
bine e gas, impianti combinati gas-vapore) e, in minor misura da im-
pianti a fonti rinnovabili.

A seconda della tipologia e del livello tecnologico, gli impianti mo-
tori termici sono notoriamente caratterizzati da rendimenti di conver-
sione con valori che vanno dal 30+35% nel caso degli impianti piu ob-
soleti, al 55+60% nel caso degli impianti combinati di pit moderna con-
cezione. Ne segue che una quota dell’energia primaria fornita a tali
impianti, dell’ordine del 40+70% passando dagli impianti piu efficienti

1 O acquisendo anche questa da una rete di distribuzione, generalmente pubblica,
come nel caso del teleriscaldamento.
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a quelli meno efficienti, non viene convertita in effetto utile ma rila-
sciata nell’ambiente sotto forma di energia termica. Si tratta, media-
mente, di una quantita maggiore del 50% dell’energia primaria utiliz-
zata, che potrebbe essere in gran parte recuperata per produrre un ef-
fetto utile sotto forma di energia termica. In tal senso, un approccio pitt
efficiente alla produzione separata delle due forme di energia consiste
nel realizzare una produzione combinata di energia elettrica e di ener-
gia termica, mediante un unico sistema integrato cosiddetto di “coge-
nerazione”.

Un impianto di cogenerazione e percio un impianto di generazione
che produce in sequenza energia elettrica e un'altra forma di energia
termica utile (come calore diretto, vapore o fluidi caldi in genere) in
modo piu efficiente rispetto alla produzione separata di entrambe le
forme di energia. Insieme all’energia elettrica, ad esempio, gli impianti
di cogenerazione potrebbero produrre vapore per i piu svariati usi di
processo tipici del settore secondario (industria metallurgica, chimica,
petrolchimica, cartaria, alimentare e manifatturiera in genere), o fluidi
caldi (vapore, acqua calda o altri fluidi caldi) per applicazioni tipiche
del settore terziario (climatizzazione in edifici commerciali o residen-
ziali, impianti sportivi, ecc.) Gli impianti di cogenerazione pit piccoli
potrebbero produrre principalmente acqua calda per il riscaldamento
domestico o altre applicazioni utili di tipo commerciale, residenziale,
ecc. Di fatto, non ci sono limiti di dimensione per qualificare gli im-
pianti di cogenerazione.

Cio premesso, con il termine “Cogenerazione” si intende quindi la
produzione combinata di energia meccanica/elettrica e termica (in in-
glese Combined Heat and Power, CHP). In breve, la cogenerazione
puo essere definita come:

- “l'insieme delle operazioni volte alla produzione di energia mecca-
nicalelettrica e calore, entrambi considerati effetti utili, partendo da una
qualsivoglia sorgente di energia”.

Il processo di cogenerazione deve realizzare:

- “un pin razionale uso dell’energia primaria rispetto a processi che produ-
cono separatamente le due forme di energia”.
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La produzione di energia meccanica/elettrica e termica deve avvenire:
- "in modo sostanzialmente interconnesso in cascata” .

La cogenerazione beneficia in Italia di incentivi di vario tipo, anche
economici, poiché essa rappresenta una importante opportunita di ri-
sparmio energetico. Possono accedere agli incentivi gli impianti che
soddisfano determinati requisiti di prestazione energetica. L’attuale
normativa, che verra approfondita nel seguito, regolamenta la cosid-
detta “Cogenerazione ad Alto Rendimento” (CAR), introdotta dal
D.M. 05/09/2011.

La definizione di Cogenerazione Alto Rendimento considera I’energia
elettrica/meccanica come “cogenerativa” se la sua produzione e una
funzione derivata del “calore utile” richiesto dal processo di valle. In
altri termini, “funzione primaria dell impianto di cogenerazione é la produ-
zione di energia termica, mentre l'energia elettrica costituisce un sottopro-
dotto ineluttabile della produzione dell’energia termica”.

I ruoli dell'energia elettrica e termica sono pertanto invertiti rispetto
alle precedenti normative (AEEG 42/02, CIP 6/92, CIP 43/90) che con-
sideravano invece l'energia termica come sottoprodotto ineluttabile
della produzione di energia elettrica.

Componenti di un sistema di cogenerazione

Qualunque sia la configurazione, la dimensione e 1’applicazione, un
impianto di cogenerazione include sempre i seguenti componenti es-
senziali:

1. Motore primo
- Motore alternativo a combustione interna
- Turbina a gas
- Impianto combinato
- Microturbina a gas
- Turbina a vapore
- Cella a combustibile
- Motore Stirling
2. Generatore elettrico
3. Sistema di recupero termico
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4. Sistema di regolazione

Nel seguito vengono richiamati gli aspetti e le caratteristiche peculiari
degli impianti di cogenerazione in relazione alle modalita di integra-
zione delle due sezioni elettrica/meccanica e termica e alle caratteristi-
che dei componenti essenziali.

Classificazione dei sistemi di cogenerazione

Gli impianti di cogenerazione possono essere inquadrati in due prin-
cipali categorie, distinte in relazione alla "collocazione" della sezione
di produzione dell'energia elettrica/meccanica (di norma basata su un
ciclo termodinamico) nel sistema di cogenerazione:

1. Sistemi "topping cycle", in cui la sezione meccanica/elettrica ¢ in te-
sta, mentre la sezione termica ¢ a valle in cascata.

2. Sistemi "bottoming cycle", in cui, viceversa, 'energia termica e pro-
dotta in testa all'intero processo cogenerativo mentre l'energia
meccanica ¢ prodotta mediante un recupero di energia termica a
valle in cascata.

Sistemi “topping cycle”

Gli impianti "topping cycle" si possono a loro volta inquadrare in due
diverse categorie (la differenza e sostanziale sia in relazione alle carat-
teristiche operativo-funzionali che alla normativa CAR):

1. impianti basati su motori a combustione interna come le turbine a
gas e i motori alternativi ad accensione per compressione (diesel)
o comandata (otto);

2. impianti a combustione esterna basati su turbine a vapore.

Si inquadrano nella prima categoria, pit1 in generale, tutti gli impianti
in cui la produzione di energia termica avviene attraverso un recupero
a valle del motore primo senza che la produzione di energia termica
interferisca apprezzabilmente con quella di energia elettrica/mecca-
nica. Appartengono a questa categoria anche gli impianti basati su
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tecnologie innovative come le celle a combustibile (basate su processi
elettrochimici e non su cicli termodinamici) e i motori Stirling.

Gli impianti della seconda categoria possono ulteriormente essere
classificati in relazione alla tipologia di turbina a vapore:

1. turbine a vapore a condensazione e spillamento (extraction-con-
densing);

2. turbina a vapore a contropressione (back-pressure).

In realta si possono avere anche turbine a vapore di configurazione
mista, a contropressione e spillamento.

Gli impianti di cogenerazione basati sui cicli combinati gas-vapore
si possono inquadrare in entrambe le categorie a seconda della confi-
gurazione della sezione a vapore.

Sistemi “bottoming”

Gli impianti "bottoming" sono meno comuni e sono tipicamente utiliz-
zati nell'industria pesante (produzione dell'acciaio, del vetro, del ce-
mento, dei laterizi, ecc.).

In questi casi si ha un processo produttivo ad alta temperatura (con
l'utilizzo di forni) a monte con recupero di calore a valle che viene con-
vertito in energia elettrica/meccanica mediante un ciclo termodina-
mico, solitamente a vapore d'acqua, ma anche con turbine a gas (es.
turbo-expander utilizzati nell'industria petrolchimica e metallurgica)
e a fluido organico.

Criteri di scelta
I criteri di scelta del sistema cogenerativo piu idoneo per una determi-
nata applicazione sono influenzati principalmente dai seguenti fattori:

- potenzialita termica ed elettrica

- esigenze dell'utenza in termini di energia elettrica e termica (profilo
di distribuzione dei carichi elettrico e termico)

- tipo di combustibile utilizzato o disponibile

- flessibilita e capacita di regolazione

- temperatura di riferimento dell’'utenza

- mercato (tariffe) dell'energia elettrica
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affidabilita

- aspetti gestionali
- vincoli legislativi e normativi

Modi operativi

Un impianto di cogenerazione puo operare in modi diversi che dipen-
dono essenzialmente dagli stessi parametri che ne influenzano la
scelta. Un modo di operare dell'impianto di cogenerazione e caratte-

rizzato dal criterio su cui si basa la regolazione della produzione di

energia elettrica/meccanica e di energia termica utile.

Piti comunemente, l'impianto di cogenerazione puo operare se-

condo i seguenti criteri o modi:

a.

b.

e.

f.

Accoppiamento con il carico termico (heat-match mode)

Accoppiamento con il carico termico di base (base thermal load
matching mode)

Accoppiamento con il carico elettrico (electricity-match mode)

Accoppiamento con il carico elettrico di base (base electrical load
matching mode)

Modo misto (mixed-match mode)

Funzionamento in "isola" (stand-alone mode)

Qui di seguito viene riportata una breve descrizione delle modalita
operative sopra citate.

a.

Accoppiamento con il carico termico

L'impianto di cogenerazione si accorda con il profilo termico
dell'utenza ("termico segue"), producendo istante per istante l'e-
nergia termica richiesta dall'utenza.

In questo caso non e generalmente possibile soddisfare anche la
richiesta di energia elettrica dell'utenza (in eccesso o in difetto) e
la compensazione avviene attraverso gli scambi con la rete.

Accoppiamento con il carico termico di base
L'impianto di cogenerazione produce I'energia termica di base ri-

chiesta dall'utenza (carico termico minimo), mentre la
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modulazione avviene con sistemi ausiliari di produzione di ener-
gia termica.

In questo caso 1'impianto funziona al carico nominale (questa so-
luzione e tipica di impianti poco flessibili, come per esempio im-
pianti a biomasse, e a combustibili solidi in genere). Per I'energia
elettrica valgono le stesse considerazioni del punto precedente.

c.  Accoppiamento con il carico elettrico
L'impianto di cogenerazione si accorda con il profilo elettrico
dell'utenza ("elettrico segue"), producendo istante per istante, 1'e-
nergia elettrica richiesta dall'utenza.
In questo caso non e generalmente possibile soddisfare la richiesta

di energia termica dell'utenza (in eccesso o in difetto) e la compen-
sazione avviene attraverso sistemi ausiliari di produzione termica,
di accumulo termico, di dissipazione termica.

d. Accoppiamento con il carico elettrico di base

L'impianto di cogenerazione produce l'energia elettrica di base ri-
chiesta dall'utenza (carico elettrico minimo), mentre la modula-
zione avviene attraverso gli scambi con la rete elettrica.
Anche in questo caso I'impianto funziona al carico nominale (so-
luzione sempre tipica di impianti poco flessibili).

Per l'energia termica valgono le stesse considerazioni del punto
precedente.

e. Modo misto
In certi periodi di tempo si realizza I'accoppiamento elettrico in al-
tri periodi l'accoppiamento termico, fondamentalmente in rela-
zione ai costi del combustibile e alle tariffe di cessione e acquisto
dell'energia elettrica.

f.  Funzionamento in "isola”
L'impianto funziona senza nessuna interazione con l'esterno ed e
verosimilmente dotato di sistemi di accumulo dell'energia (elet-
trica e termica). Per vari aspetti € simile al modo c).

Dal punto di vista puramente energetico, in generale, i modi a) e b)
sono quelli che consentono la migliore utilizzazione del combustibile
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(il migliore rendimento complessivo). Tuttavia, poiché essi implicano
un continuo scambio di energia elettrica con la rete, sul piano econo-
mico non sono, in genere, la migliore soluzione operativa poiché puo
capitare di dover acquistare energia elettrica a tariffe elevate in "ore
piene" (di picco) e/o di doverla cedere (vendere) a tariffe basse in "ore
vuote" (bassa domanda).

Il modo di funzionare dell'impianto, in tal senso, deve essere gestito
in modo da ottimizzare, a seconda dei casi e della pitt opportuna con-
venienza, il rendimento del sistema complessivo, le richieste di energia
elettrica e termica dell'utenza, il profitto economico in relazione alla
variazione nel tempo delle tariffe elettriche.

Il sistema, pertanto, non deve essere gestito secondo regole rigide e
predeterminate ma in modo flessibile e adeguato alle esigenze del mo-
mento, secondo criteri basati sulla programmazione multi-obbiettivo e
attuati spesso in "modo misto" con opportuni software di gestione.

Motori primi

Come precedentemente specificato, gli impianti di cogenerazione pos-
sono essere basati su un’ampia varieta di motori primi, individuati
dalle seguenti tecnologie:

- Motore alternativo a combustione interna
- Turbina a gas

- Impianto combinato

- Microturbina a gas

- Turbina a vapore

- Cella a combustibile

- Motore Stirling

Motori alternativi a combustione interna
Sono utilizzati principalmente negli impianti cogenerativi di piccola e
media potenza. Si hanno due tipi principali di MCI alternativi:

1. ad accensione comandata o per scintilla (a ciclo Otto)

2. ad accensione spontanea o per compressione (a ciclo Diesel)
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In entrambi i casi I'energia termica e prodotta principalmente attra-
verso il recupero di calore dai gas di scarico, ad alta temperatura (400-
450 °C), e dall'acqua (o aria) di refrigerazione (85-90 °C). Nei motori di
potenza piu elevata anche attraverso il raffreddamento dell'olio di lu-
brificazione.

Motori ad accensione comandata
I motori a ciclo Otto per applicazioni cogenerative presentano le se-
guenti caratteristiche generali:

velocita di rotazione: 750-3.000 rpm (in funzione della potenza)

potenza: 10-1.500 kW (con alcune soluzioni di potenza
minore, fino a 1 kW)

rendimento: 25-35%
combustibili: benzina, GPL, gas naturale, biogas, syngas,
etanolo.

Motori ad accensione per compressione
Si possono inquadrare in due principali categorie:

- adue tempi
- aquattro tempi

I motori a quattro tempi possono essere a loro volta distinti in due ca-
tegorie:

- amedia velocita

- ad alta velocita

Motori Diesel a due tempi
Sono grandi motori "lenti" derivati dai motori navali e presentano le
seguenti caratteristiche generali:

velocita di rotazione: <200 rpm
potenza: 1-50 MW

rendimento: 45-53%
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combustibili: gasolio, olio combustibile denso (HFO, heavy
fuel oil), olio combustibile leggero (LFO, ligth
fuel oil), GPL, gas naturale, syngas.

Motori Diesel a quattro tempi a media velocita

Sono motori di media potenza derivati da motori per trazione stradale
o ferroviaria o anche per propulsione di imbarcazioni di medio dislo-
camento e presentano le seguenti caratteristiche generali:

velocita di rotazione: 400-1.000 rpm

potenza: 0,5-20 MW
rendimento: 35-48%
combustibili: gasolio, olio combustibile leggero, olio combu-

stibile denso, GPL, gas naturale, syngas.

Motori Diesel a quattro tempi ad alta velocita
Sono motori di potenza medio-bassa generalmente derivati da motori
per trazione stradale e presentano le seguenti caratteristiche generali:

velocita di rotazione: 1.000-2.000 rpm

potenza: 100-2.000 kW
rendimento: 35-40%
combustibili: gasolio, olio combustibile leggero, GPL, gas

naturale, syngas.

Turbine a gas
Esistono principalmente due tipologie di turbine a gas a ciclo semplice
(ciclo Joule-Brayton):

1. turbine a gas di derivazione aeronautica (aero-derivative gas tur-
bines)

2. turbine a gas industriali (heavy duty o heavy frame gas turbines)

Le prime hanno potenze massime fino a circa 60 MW, rendimenti nel
campo 35-42% e rapporti di compressione elevati (25-40), per poter
conseguire rendimenti pitu elevati.
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Le seconde hanno potenze anche dell’ordine di 500 MW, rendi-
menti nel campo 25-42% (in funzione della potenza e della tecnologia)
e rapporti di compressione inferiori (10-23), ottimizzati per le condi-
zioni di massimo lavoro utile.

Le macchine di elevata potenza (oltre 100 MW) sono poco utilizzate
nel campo della cogenerazione, dove sono richieste, di norma, potenze
inferiori.

Esistono anche altre tipologie di turbine a gas basate su cicli piu
complessi.

Combustibili: gassosi (gas naturale, syngas, ecc.), liquidi leg-
geri pregiati (avio, kerosene, gasolio, ecc.)

Turbine a gas a cicli complessi
Altre tipologie di turbine a gas a ciclo pitt complesso sono:

- turbine a gas a ciclo "Cheng" (con iniezione di vapore)
- turbine a gas a ciclo rigenerato

- turbine a gas con compressione inter-refrigerata e con doppia com-
bustione

Possono essere a uno o due assi.

Le turbine a gas a ciclo "Cheng" sono tipicamente caratterizzate da
potenze inferiori a 10 MW.

Le turbine a gas a ciclo rigenerato sono tipicamente caratterizzate
da potenze inferiori a 5 MW. Il ciclo rigenerato ¢ tipico delle microtur-
bine a gas.

Le turbine a gas con compressione inter-refrigerata e con doppia
combustione sono tipicamente turbine di potenza medio alta (100-300
MW).

Impianti combinati
Sono basati essenzialmente sulle turbine a gas, di entrambe le tipologie
(aero-derivate e industriali).

L'energia termica utile per scopi cogenerativi puo essere ottenuta
prelevando vapore in vari punti a seconda del livello di temperatura e
pressione richiesto (dai corpi cilindrici di alta, media e bassa pressione
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nel caso di impianti a piu livelli di pressione) o anche dalla turbina a
vapore.

Microturbine a gas
Sono turbine a gas derivate dalle piccole turbine a gas utilizzate per
alimentare i servizi ausiliari a bordo degli aeromobili.

Utilizzano compressori e turbine monostadio a flusso radiale (simili
ai turbocompressori per la sovralimentazione dei MCI alternativi).

Sono di norma basate su cicli rigenerati per ottenere rendimenti re-
lativamente elevati (intorno al 30%) dovendo operare a temperature
massime non elevate (900-1.000 °C).

In generale sono macchine a due assi con due turbine distinte:

- generatore di gas caldi (gruppo turbina-compressore)
- turbina di potenza (gruppo turbina-alternatore)

Le potenze variano nel campo 25-250 kW.

Potenze piu elevate possono essere ottenute realizzando sistemi
modulari.

La velocita di rotazione puo arrivare a 120.000 rpm.

Utilizzano gli stessi combustibili delle turbine a gas convenzionali.

Impianti con turbine a vapore

Sono il motore primo pitt comunemente utilizzato nella cogenerazione
industriale e nel teleriscaldamento, potendo soddisfare svariate esi-
genze di pressione e temperatura.

Esse possono essere, come detto, a condensazione e spillamento o a
contropressione, o anche a contropressione con spillamento. Gli spil-
lamenti possono essere molteplici in modo da soddisfare diverse esi-
genze di pressione e temperatura delle utenze termiche.

Le potenze variano nel campo 2-80 MW. Esistono turbine a vapore
di potenza inferiore (anche qualche decina di kW) ma hanno presta-
zioni scadenti e sono antieconomiche, poiché il rendimento della tur-
bina e fortemente influenzato dalla taglia.

Gli impianti a vapore cogenerativi sono del tutto simili, per confi-
gurazione, agli impianti a vapore per sola produzione elettrica, con
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complessita crescente con la taglia. Essi presentano rendimenti (riferiti
alla sola produzione elettrica) che dipendono dal tipo di turbina. In
particolare, gli impianti con turbine a contropressione hanno rendi-
menti inferiori poiché il ciclo termodinamico ha rendimenti inferiori
per via della maggiore pressione/temperatura allo scarico.

L'impianto di cogenerazione con turbine a vapore a contropres-
sione, d'altra parte, ha un maggiore rendimento complessivo (riferito
a entrambi gli effetti utili) per ragioni che verranno chiarite nel seguito.

Rispetto agli impianti con turbine a condensazione e spillamento,
tuttavia, gli impianti con turbine a vapore a contropressione hanno un
minore rapporto elettricita/calore.

combustibili: gasolio, olio combustibile denso, olio combu-
stibile leggero, gas di processo, gas naturale,
syngas, combustibili solidi fossili e rinnovabili.

Pile a combustibile (fuel cell)
Le pile a combustibile convertono l'energia potenziale chimica del
combustibile (idrogeno o combustibili gassosi ricchi di idrogeno) in
energia elettrica. La conversione avviene per via elettrochimica e non
attraverso un ciclo termodinamico.

Le pile a combustibile sono alimentate essenzialmente con idrogeno
o con combustibili gassosi ricchi di idrogeno. Alcune tipologie richie-
dono esclusivamente idrogeno puro, altre possono essere alimentate
con syngas contenente anche monossido e biossido di carbonio, oltre
che idrogeno. Esse rappresentano una tecnologia emergente e sono ri-
volte ad applicazioni di nicchia.

Un sistema di generazione con pile a combustibile e costituito da tre
componenti fondamentali:

- Un reformer per la produzione di idrogeno a partire da altri com-
bustibili o vettori di idrogeno (metano, propano, metanolo, etanolo,
dimetiletere, ecc.). Il reformer non e necessario se si dispone di idro-
geno prodotto in altri modi (ad esempio tramite elettrolizzatori ali-
mentati con energia elettrica da fonti rinnovabili).
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In ogni caso e necessario un sistema per la produzione dell'idro-
geno.

- La pila a combustibile (stack) dove l'idrogeno e I'ossigeno (conte-
nuto nell'aria di alimentazione) reagiscono mediante opportune
reazioni elettrochimiche.

- L'energia elettrica ¢ prodotta in corrente continua, pertanto, ¢ ne-
cessario un inverter per la sua conversione in corrente alternata.

Esistono diverse tecnologie delle celle a combustibile gia sul mercato e
in via di sviluppo. Esse differiscono per il tipo di elettrolita utilizzato
e per la temperatura di funzionamento:

- Celle a combustibile ad acido fosforico
(phosphoric acid fuel cells, PAFC)

- Celle a combustibile a elettrolita polimerico
(proton exchange membrane fuel cells, PEMFC)

- Celle a combustibile a carbonati fusi
(molten carbonate fuel cells, MCFC)

- Celle a combustibile a ossidi solidi
(solid oxide fuel cells, SOFC)

Celle a combustibile ad acido fosforico:

- Operano a temperature di circa 150 °C

- Potenze degli stacks fino a 200 kW

- Sono state le prime disponibili a livello commerciale

Celle a combustibile a elettrolita polimerico:

- Operano a temperature di circa 80 °C

- Le potenze degli stacks vanno da pochi kW a circa 250 kW

- Si prestano per svariati usi civili, come per esempio sistemi di bac-
kup e di autotrazione, e militari, in applicazioni fisse, mobili e per
la propulsione navale (es. sommergibile italo-tedesco U-212A)

Celle a combustibile a carbonati fusi:
- Operano a temperature di circa 600-650 °C
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- Sono concepite per usi industriali di grande potenza (fino a 50-100
MW) ma finora non hanno ancora applicazioni commerciali signi-
ficative

- Cicli combinati basati sulle MCFC possono conseguire rendimenti
di circa 80%

Celle a combustibile a ossidi solidi:

- Operano a temperature nel campo 600-1000 °C

- Le potenze degli stacks sono per ora limitate a 20-25 kW, in prospet-
tiva fino a 150-200 kW

- Si prestano principalmente per applicazioni cogenerative a livello
residenziale e domestico

Motori Stirling
I motori Stirling rappresentano una delle pitt moderne tecnologie per
la micro-cogenerazione.

Si tratta di motori alternativi a combustione o fonte termica esterna
e pertanto possono essere alimentati con combustibili diversi, gassosi
(gas naturale, biogas, syngas), liquidi e solidi (biomasse) e, piu in ge-
nerale, con qualsiasi fonte di calore (es. energia solare, "cascami" di ca-
lore, ecc.).

Sono commercialmente disponibili sistemi cogenerativi basati su
motori Stirling con potenze elettriche nel campo 1-100 kW; tali sistemi
si prestano per applicazioni della micro-cogenerazione anche a livello
residenziale e domestico.

Generatori elettrici
Un sistema di cogenerazione per produzione di energia elettrica, ad
eccezione delle pile a combustibile, richiede un generatore elettrico
azionato dal motore primo. I generatori elettrici si distinguono in tre
principali tipologie:

- generatori sincroni
- generatori asincroni (o a induzione)
- generatori a corrente continua (dinamo)
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Generatori sincroni:

La corrente di eccitazione dei poli ¢ fornita da un generatore in cor-
rente continua solidale con il generatore elettrico, ovvero da un rad-
drizzatore statico alimentato dallo stesso generatore o da un si-
stema autonomo.

Essendo sistemi autoeccitati (dotati cioe di dispositivi propri di ec-
citazione) possono funzionare in modo indipendente, anche in ma-
niera isolata, da qualsiasi fonte di potenza esterna. Per questo mo-
tivo i generatori sincroni sono le macchine elettriche pitt comune-
mente utilizzate negli impianti di cogenerazione, specie per le po-
tenze piu elevate.

Essendo indipendenti dalla rete, inoltre, sono le macchine pitu ver-
satili per la regolazione della tensione e della frequenza di rete.

Generatori asincroni (o a induzione):

Non hanno un sistema proprio di eccitazione (sono simili ai motori
a induzione) quindi possono operare solo se connessi ad una sor-
gente esterna di potenza reattiva, ad esempio la rete elettrica.

Se la rete non funziona il funzionamento del generatore viene inter-
rotto.

Se la macchina ¢ in un sistema “stand alone” € necessario installare
un sistema di eccitazione esterna.

Generatori a corrente continua (dinamo):

Il loro utilizzo nella cogenerazione e limitato a sistemi di piccola
potenza o a sistemi stand-alone.

Velocita di rotazione
Una caratteristica funzionale importante e la velocita di rotazione del

motore primo, in relazione al suo accoppiamento con il generatore
elettrico. In particolare:

I motori alternativi a combustione interna operano a velocita com-
patibili con le velocita dei generatori elettrici (<3.000 rpm) cosicché
e sempre possibile un accoppiamento diretto.
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Le turbine a gas monoalbero di potenza medio-piccola operano di
norma a velocita elevate (=3.000 rpm) per cui e di norma necessario
un riduttore di velocita.

Le turbine a vapore e a gas multistadio di media-grande potenza
operano di norma a velocita compatibili con il generatore elettrico
(3.000 rpm) ed e quindi generalmente possibile 'accoppiamento di-
retto.

Le microturbine a gas operano a velocita di rotazione molto elevata
(fino a 120.000 rpm), percio e problematico I’accoppiamento mecca-
nico con un generatore a bassa velocita (3.000 rpm) utilizzando un
riduttore meccanico con un rapporto di riduzione cosi elevato. Inol-
tre, la velocita di rotazione della microturbina non é costante, per-
tanto, non e possibile il sincronismo con una rete (o microrete) in
corrente alternata.

Di conseguenza, la sezione di generazione elettrica deve essere ba-
sata su macchinari e componenti idonei. Si utilizzano, allo scopo,
generatori elettrici a magneti permanenti (sincroni) ad alta velocita
a frequenza variabile, che viene convertita alla frequenza di rete
mediante un doppio sistema di conversione AC-DC-AC.

Questi dispositivi possono inoltre funzionare come motori elettrici
sincroni di lancio nella fase di avviamento della macchina.

Tensione del generatore elettrico

Altra caratteristica importante ¢ la tensione del generatore. In generale
tanto piu elevata e la tensione di generazione tanto minori sono le per-
dite, ma non e comunque conveniente realizzare macchine di piccola

potenza ad elevato voltaggio. Di norma, si utilizzano generatori trifase

con i seguenti campi di tensione e potenza:

400 V (bassa tensione) per potenze apparenti fino a 500-1.000 kVA;
3-6 kV per potenze apparenti nel campo 750-2.500 kVA;
6-20 kV per potenze maggiori.
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2.2 Indici di merito della cogenerazione

La cogenerazione consente di realizzare in un unico sistema integrato
la produzione combinata di energia elettrica e termica che altrimenti
andrebbero prodotte separatamente in impianti specifici per la produ-
zione di sola energia elettrica (centrali elettriche) e di sola energia ter-
mica (generatore di calore in senso lato). La figura 2.2.1 mostra una
schematizzazione dei processi di cogenerazione e di generazione sepa-
rata di energia elettrica e termica. Nella figura vengono indicate con E,
L, Q ed R rispettivamente l’energia primaria fornita all'impianto,
I'energia meccanica/elettrica? e 1'energia termica quali effetti utili e
I’energia non trasformata in effetto utile e rilasciata nell’ambiente. I pe-
dici L e Q denotano l'energia primaria e 1'energia rilasciata nell’am-
biente relative agli impianti di sola produzione elettrica e di sola pro-
duzione termica rispettivamente.

E E, E,
¢ Q (o] Lg OTO! L Q
IMPIANTO DI MOTORE > GENERATORE 3
COGENERAZIONE TERMICO DI CALORE
R | R R,
(a) (b) (©

Figura 2.2.1. Schemi di principio della produzione combinata (a) e della
produzione separata di energia elettrica (b) e termica (c).

La produzione combinata, ovvero la cogenerazione, di specificati va-
lori di L e Q richiedera una quantita di energia primaria pari a E, men-
tre per la produzione separata delle stesse quantita di energia elettrica
e termica L e Q sara necessario utilizzare una quantita di energia pri-
maria complessivamente pari a (Ej, + Ey). Come detto, I'impianto di
cogenerazione rappresenta una efficace soluzione tecnologica ai fini
del risparmio energetico e in tal senso dovra risultare:

2 D’ora in avanti per brevita si fara riferimento alla sola energia elettrica come forma
di energia meccanica.
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E < E, +E, (2.2.1)

La differenza [(E, + E,) — E| rappresenta il risparmio di energia pri-
maria che si consegue attraverso la produzione combinata di L e Q ri-
spetto alla produzione separata.

Con riferimento alla produzione separata di energia elettrica, figura
2.2.1 (b), e termica, figura 2.2.1 (c), si possono definire i rendimenti di
conversione 71,¢ ed 1¢s dati dalle relazioni:

L
Mis = E_L (2.2.2)
Q
Nos = 7 223
Q EQ ( )

Il rendimento 1,5 puo rappresentare, a seconda del contesto, il rendi-
mento di un singolo motore termico, o di un singolo impianto motore
termico come per esempio una centrale termoelettrica, oppure di
un’intera rete elettrica alla quale fa capo una molteplicita di impianti
di generazione, ivi compresi gli impianti a fonti rinnovabili di natura
non termica.

Il rendimento 74 rappresenta, di norma, il rendimento di un sin-
golo generatore di calore, come per esempio un generatore di vapore,
di acqua surriscaldata o semplicemente di acqua calda, un generatore
di calore a olio diatermico, ecc.

I rendimenti 7,5 e 1gs degli impianti per la produzione separata
dell’energia elettrica e dell’energia termica sono di immediata defini-
zione e comprensione, in quanto espressi dal rapporto tra I'effetto utile
(energia elettrica o termica) e I'energia primaria messa a disposizione
per ottenere 1effetto utile.

Rendimento dell’impianto di cogenerazione
La definizione del rendimento di un impianto di cogenerazione non e
cosl immediata come per gli impianti di produzione separata poiché

239



I'impianto di cogenerazione produce due effetti utili distinti, energia
elettrica e termica, aventi valore termodinamico ed economico diffe-
rente. In prima istanza si puo definire un rendimento dell'impianto di
cogenerazione come rapporto tra la somma degli effetti utili e I'energia
primaria messa a disposizione per ottenere tali effetti, ossia:

L+Q
Mee = —f— (2.2.4)

In realta, il rapporto definito dalla relazione (2.2.4) rappresenta pilu
propriamente un indice di utilizzazione dell’energia primaria, poiché
gli effetti utili a numeratore, come gia accennato, hanno valore diffe-
rente essendo 1'energia elettrica piu pregiata termodinamicamente, in
quanto energia “ordinata”, ed economicamente dell’energia termica. Il
rendimento cosi definito viene percio detto anche “di primo princi-
pio”, poiché deriva da un mero bilancio energetico senza considerare
la qualita dell’energia.

Con riferimento all'impianto di cogenerazione vengono anche defi-
niti due rendimenti ausiliari, rispettivamente della sola produzione
elettrica e della sola produzione termica:

(2.2.5)

=
=
|

(2.2.6)

=
Q
Il
QO M

Il rendimento della sola produzione elettrica 1, concettualmente rap-
presenta il rendimento che avrebbe I'impianto di cogenerazione se si
considerasse come effetto utile la sola produzione di energia elettrica.
Analogamente, il rendimento della sola produzione termica n, rappre-
senta il rendimento che avrebbe I'impianto di cogenerazione se si con-
siderasse come effetto utile la sola produzione di energia termica. Ri-
sulta ovviamente:

Neg =M1+ g (2.2.7)
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Un’espressione termodinamicamente coerente del rendimento della
cogenerazione puo essere definita introducendo un equivalente mec-
canico (lavoro) dell’energia termica Q. Allo scopo € necessario consi-
derare, al posto dell’energia termica Q, il massimo lavoro che si po-
trebbe ottenere mediante un processo reversibile (poiché produce il
massimo lavoro) di conversione termodinamica. Il processo in parola
e evidentemente rappresentato dal ciclo di Carnot e pertanto si puo
definire un rendimento 7., “razionale” (dal punto di vista termodi-
namico) della cogenerazione, o di secondo principio, espresso dalla re-
lazione:

L+1Q
Mg =—fF =M + 11 (2.2.8)

essendo 7 un fattore corrispondente al rendimento del ciclo di Carnot
espresso mediante la relazione:

=1 T 229
T=1-7 (2.2.9)

dove Ty e T, rappresentano rispettivamente la temperatura di riferi-
mento (ambiente) e la temperatura media dell'utenza.

Considerato che il fattore 7 € certamente minore dell’unita, sara evi-
dentemente 7¢¢, < ¢ Il valore di T dipende peraltro dalla tempera-
tura T, dell’'utenza e sara tanto minore quanto piu e bassa la tempera-
tura dell'utenza. Cio significa che per utenze termiche che richiedono,
per esempio, fluidi caldi a bassa temperatura (acqua calda sanitaria,
climatizzazione, teleriscaldamento), il valore di T puo essere dell’or-
dine di 0,2 o perfino inferiore, il che rende 1'uso del rendimento razio-
nale 7¢;, estremamente penalizzante e perfino fuorviante rispetto al
rendimento di primo principio 1¢g; valori di T maggiori di 0,5 possono
essere ottenuti solo con temperature dell'utenza maggiori di 300 °C.
Per tale ragione il rendimento razionale 7¢,, ¢ di interesse solo a livello
accademico mentre non e utilizzato in pratica.
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L’espressione del rendimento di primo principio puo essere modi-
ficata in maniera analoga moltiplicando il termine Q per un fattore cor-
rettivo basato non gia su considerazioni di natura termodinamica
bensi su considerazioni di natura economica. In tal senso si puo defi-
nire un rendimento 7¢¢, “economico” della cogenerazione espresso
dalla relazione:

L+ ¢eQ
Nege =—fF =M + &ng (2.2.10)

dove il fattore &€ puo essere espresso, ad esempio, come rapporto tra il
costo di produzione del calore e il costo di produzione dell’energia
elettrica, entrambi i costi riferiti alla produzione separata. La “Federal
Energy Regulatory Commission” (FERC) americana, ad esempio, sta-
bilisce per il fattore ¢, senza attribuirgli esplicitamente un significato
economico, il valore di 0,53.

Indice elettrico

Nella normativa nazionale ed europea (da cui discende quella nazio-
nale) attualmente in vigore (D.M. 05/09/2011) si fa specifico uso del
rendimento di primo principio espresso dalla relazione (2.2.4). Si deve
pero osservare che 1'utilizzo del solo rendimento 7, che, come detto,
€ piu propriamente un indice di utilizzazione dell’energia primaria,
non ¢ sufficiente per caratterizzare esaustivamente le prestazioni ener-
getiche di un sistema di cogenerazione. Infatti, due impianti di coge-
nerazione aventi un medesimo valore del rendimento 7.; potrebbero
essere caratterizzati da produzione elettrica e termica anche molto di-
verse tra loro e, quindi, da prestazioni energetiche molto diverse. In
altri termini, un impianto caratterizzato da un elevato valore del ren-
dimento 7n¢; e da una elevata capacita di generazione di energia ter-
mica a fronte di una bassa capacita di generazione elettrica, potrebbe
apparire superiore ad un impianto di cogenerazione caratterizzato da

3 Public Utility Regulatory Policies Act del 1978 (PURPA) e successivi aggiornamenti
e modifiche.
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un valore minore del rendimento 1,; ma da maggiore capacita di ge-
nerazione elettrica e minore capacita di generazione termica.

Per quanto sopra, I'informazione sulle prestazioni energetiche for-
nita dal rendimento di primo principio deve essere integrata con ulte-
riori informazioni fornite da altri indici di merito. Uno di questi indici
e il cosiddetto “Indice Elettrico” Ig. L’indice elettrico e definito come
rapporto tra produzione elettrica L e I'effetto utile totale (L + @), si ha
pertanto:

L n
h _h_qy_Te (2.2.11)

I = = =
FTL+Q nL+Mo TNce Nce

L’indice elettrico Iy cosi definito varia nell’intervallo [0, 1], essendo al
limite I = 0 per impianto di sola produzione termica, Iy = 1 per im-
pianto di sola produzione elettrica.

L’indice elettrico viene talvolta definito mediante il rapporto tra la
produzione elettrica L e la produzione termica @, ossia:

, L m

Iy 2" (2.2.12)
L’indice elettrico I cosi definito varia nell’intervallo [0, ], essendo al
limite Iy = 0 per impianto di sola produzione termica, Iz = o per im-
pianto di sola produzione elettrica.

Trattandosi di definizioni di comodo, entrambe sono utili per rap-
presentare la relazione tra produzione elettrica e termica, tuttavia, la
prima e preferibile perché essendo 0 < Iy < 1 essa esprime anche il va-
lore normalizzato della produzione elettrica.

Indice di risparmio energetico (IRE)

Un altro indice di merito, ampiamente utilizzato a livello regolamen-
tare sia nella normativa in vigore (D.M. 05/09/2011), sia in quelle pre-
cedenti (AEEG 42/02, CIP 6/92, CIP 43/90) e il cosiddetto “Indice di
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Risparmio Energetico”, IRE*, definito dal rapporto tra il risparmio di
energia primaria [(E, + E,) — E| che & possibile conseguire mediante
la cogenerazione e l'energia primaria (E;, + E,) complessivamente uti-
lizzata per produrre separatamente gli effetti utili L e Q, vale a dire:

(2.2.13)

Dividendo numeratore e denominatore per E e moltiplicando e divi-
dendo i termini £}, ed E, a denominatore rispettivamente per L e per
Q si ottiene:

E =1 ! =1
E,+E, = E L, Ey Q
_._+_.
E'LTE

IRE =1-— T To

1
i n (2.2.14)
NLs QS

Lo

Q
Q

=

L’equazione (2.2.14) esprime l'indice /RE in funzione dei rendimenti
della sola produzione elettrica e termica 7, ed 71, e della produzione
separata di energia elettrica e termica 7,5 ed 1¢s. [ rendimenti n;, ed n,
sono una caratteristica specifica del sistema di cogenerazione, mentre
i rendimenti 77,5 ed 75 sono legati alle tecnologie di riferimento per la
produzione separata di energia elettrica e termica. Ove 'impianto di
cogenerazione sia inquadrato nella normativa CAR i valori di 1,5 e di
7gs sono stabiliti dal relativo quadro di riferimento. In particolare,
come si vedra nel seguito, 1, assume valori compresi nel campo
0,35 + 0,525 a seconda del combustibile utilizzato®, mentre, sempre a
seconda del combustibile utilizzato, 15 assume valori compresi nel
campo 0,70 + 0,90 nel caso di produzione di fluidi caldi (acqua calda,
vapore, ecc.) e nel campo 0,62 <+ 0,82 nel caso di utilizzo diretto dei
gas.

* Come sara approfondito nel seguito, nell’attuale normativa l'indice di risparmio
energetico e introdotto con I’acronimo inglese PES che sta per “Primary Energy Sa-
ving”.

5 In realta si ha perfino 1,5 = 0,25 nel caso di biomasse e rifiuti.
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Affinché la cogenerazione abbia senso, I'indice IRE deve essere po-
sitivo®, pertanto deve essere:
M, Mo

+

>1 2.2.15
NLs  MNos ( )

Se si considera la relazione (2.2.15) con il segno di uguaglianza, 'equa-
zione che si ottiene e quella di una retta in forma parametrica nelle
variabilin;, ey, dove 7,5 ed 1y, in quanto termini di riferimento, sono
i parametri, caso per caso, costanti’. La figura 2.2.2 mostra una rappre-
sentazione della retta in parola nel piano caratteristico dell’indice IRE.

N

0 0,62 0901 7g
Figura 2.2.2. Piano caratteristico dell’indice IRE (PES).

Nella figura sono riportate due rette che intersecano gli assi in punti
corrispondenti ai valori minimo e massimo di 77, e di 1,5 considerati

¢ La normativa in vigore stabilisce i valori minimi di riferimento ai fini dell’ammissi-
bilita dell'impianto agli incentivi.
7 Si ricorda che I'equazione parametrica della retta € espressa mediante la relazione:

x
X Y,
P q

dove i parametri p e q rappresentano le coordinate dei punti di intersezione della retta

con gli assi x e y rispettivamente.
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dalla normativa CAR precedentemente richiamati. La zona al di sotto
della retta inferiore, che interseca gli assi nei punti di coordinate n, =
0,62 en, = 0,35 e sicuramente caratterizzata, in ogni caso, da un valore
dell’/RE (PES) minore di 0. La zona al di sopra della retta superiore,
che interseca gli assi nei punti di coordinate 7, = 0,90 e 7, = 0,525 ¢
invece sicuramente caratterizzata, in ogni caso, da un valore dell’/RE
(PES) maggiore di 0. Il valore dell'/RE (PES) nella fascia intermedia tra
le due rette dipende dalle caratteristiche dell'impianto.

Come detto, i rendimenti 1, ed 17y sono una caratteristica specifica
del sistema di cogenerazione, e, a seconda del tipo di motore primo
utilizzato possono essere interdipendenti o meno. In particolare, come
si approfondira nel seguito, il rendimento 7, non dipende da 7, (ov-
vero dalla produzione di energia termica) nel caso di motori a combu-
stione interna in senso lato (turbine a gas, motori alternativi a combu-
stione interna) o sistemi di conversione energetica assimilabili (im-
pianti a fluido organico, celle a combustibile), mentre 71, ed 1, sono
interdipendenti nel caso di impianti di cogenerazione basati su turbine
a vapore d’acqua (impianti a vapore e impianti combinati).

Rendimenti marginali della produzione elettrica e termica

Ulteriori indici di merito spesso utilizzati sono i cosiddetti “rendimenti
marginali” della produzione elettrica e della produzione termica. La
definizione dei rendimenti marginali si basa sul presupposto di assi-
milare I'impianto di cogenerazione a un sistema equivalente costituito
da due impianti indipendenti di produzione elettrica e termica sepa-
rata avente, nel complesso, le stesse prestazioni energetiche dell’im-
pianto di cogenerazione reale. In tal senso, le due sezioni elettrica e
termica non potranno corrispondere entrambe a soluzioni reali con-
venzionali ma saranno una convenzionale e una fittizia; la sezione fit-
tizia, elettrica o termica, non ha un riscontro reale e ad essa si riferi-
scono i rendimenti marginali.
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Rendimento marginale della produzione elettrica
In questo caso, il sistema equivalente di produzione elettrica e termica

separata e costituito da un impianto convenzionale di generazione ter-
mica e da un impianto fittizio di generazione elettrica. La figura 2.2.3
mostra lo schema di principio del sistema equivalente di generazione
separata di energia elettrica e termica adottato per la definizione del
rendimento marginale della produzione elettrica.

E
E, (E—-Ey
N
Q GENERATORE MOTORE L
DI CALORE TERMICO >
CONVENZIONALE FITTIZIO
R

Figura 2.2.3. Schema di principio del sistema equivalente di generazione
separata di energia elettrica e termica per la definizione del rendimento
marginale della produzione elettrica.

Il sistema e costituito da una sezione convenzionale preposta alla pro-
duzione di energia termica e da una sezione fittizia, che, come detto,
non ha riscontro reale, preposta alla produzione di energia elettrica.
L’energia primaria E che alimenta complessivamente 1'impianto e le
quantita di energia termica Q ed elettrica L prodotte separatamente
dalle due sezioni termica ed elettrica, sono le stesse che caratterizzano
I'impianto di cogenerazione effettivo.

L’energia primaria entrante nel sistema equivalente si ripartisce in
una quota E, che alimenta I'impianto convenzionale di generazione
termica, e nella restante quota (E — Ej) che alimenta I'impianto fittizio
di generazione elettrica. Il rendimento dell'impianto di generazione

247



termica, trattandosi di impianto convenzionale di produzione separata
sara proprio 7gs, e risulta:

Q
los = g, (2.2.16)

mentre il rendimento dell'impianto di generazione elettrica, trattan-
dosi di impianto fittizio, sara proprio il rendimento marginale della
produzione elettrica 77y, e risulta:

L
NmL =
E-Eg

(2.2.17)

Dividendo numeratore e denominatore per E e moltiplicando e divi-
dendo il termine E; a denominatore per Q si ottiene:

ML = nL _ nL _ Nee — Mo -
MET O Eq Q@ q_Ta mes—me % (2.2.18)
E Q Nos

Il rendimento 74s, rappresentando il rendimento della produzione ter-
mica separata, ¢ generalmente molto elevato ed ¢ di norma n¢s < 1gs,
per cui il rapporto che compare nell'ultimo termine dell’equazione
(2.2.18) e minore dell'unita. Di conseguenza il rendimento marginale
della produzione elettrica si puo considerare fisicamente coerente es-
sendo sempre 1y, < 1.

Nel caso di impianti di cogenerazione con turbine a vapore a con-
tropressione, come si vedra nel seguito, il rendimento di primo princi-
pio risulta pressoché coincidente con il rendimento del generatore di
vapore che, d’altra parte, equivale al rendimento dell'impianto di pro-
duzione termica separata, ove questo sia costituito, per I’appunto, da
un generatore di vapore. In tal caso si ha pertanto:
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Nee = Nos
Nee — Mo (2.2.19)

Mvr = "MNogs =1
ML Tos — 1o QS QS

Il rendimento marginale della produzione elettrica risulta, in questo
caso, uguale al rendimento effettivo 7¢ys dell'impianto convenzionale
di produzione termica separata, che negli impianti in parola, a livello
normativo, presenta valori compresi nel campo 0,70 + 0,908 e in pra-
tica perfino maggiori. Ovviamente, non esiste alcun impianto motore
termico in grado di realizzare prestazioni simili, teoricamente conse-
guibili solo mediante motori termici ideali basati su cicli Carnot ope-
ranti a temperature massime dell’ordine di 3000 °C o attraverso la con-
versione diretta per via elettrochimica mediante pile a combustibile
ideali operanti a temperature prossime a quella dell’ambiente.

Rendimento marginale della produzione termica
In questo caso, il sistema equivalente di produzione elettrica e termica
separata e costituito da un impianto convenzionale di generazione
elettrica e da un impianto fittizio di generazione termica. La figura
2.2.4 mostra lo schema di principio del sistema equivalente di genera-
zione separata di energia elettrica e termica adottato per la definizione
del rendimento marginale della produzione termica.

Analogamente al caso precedente, ma con parti invertite, il sistema
e costituito da una sezione convenzionale preposta alla produzione di

energia elettrica e da una sezione fittizia, che anche in questo caso non
ha riscontro reale, preposta alla produzione di energia termica. L’ener-
gia primaria E che alimenta complessivamente I'impianto e le quantita
di energia termica Q ed elettrica L prodotte separatamente dalle due
sezioni termica ed elettrica, sono sempre le stesse che caratterizzano
I'impianto di cogenerazione effettivo.

8 Con riferimento a impianti che producono fluidi caldi senza utilizzo diretto dell'e-
nergia termica.
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Figura 2.2.4. Schema di principio del sistema equivalente di generazione
separata di energia elettrica e termica per la definizione del rendimento
marginale della produzione termica.

L’energia primaria entrante nel sistema equivalente si ripartisce in una
quota Ej, che alimenta 'impianto convenzionale di generazione elet-
trica, e nella restante quota (E — E}) che alimenta l'impianto fittizio di
generazione termica. Il rendimento dell'impianto di generazione elet-
trica, trattandosi di impianto convenzionale di produzione separata
sara proprio 1, e risulta:

L

s = - (2.2.20)

mentre il rendimento dell'impianto di generazione termica, trattan-
dosi di impianto fittizio, sara proprio il rendimento marginale della
produzione termica 7y, e risulta:

Q

NMmqo = E——EL (2221)

Dividendo numeratore e denominatore per E e moltiplicando e divi-
dendo il termine E; a denominatore per L si ottiene:
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oo = Mo __ Mo _Tec—M, .
He 1-— EL.L -t ng-—mn ks (2.2.22)
E L NLs

Diversamente dal caso precedente, il rendimento 7,5 della produzione
elettrica separata e certamente minore del rendimento 7. della coge-
nerazione, ossia 1¢g > 1.5, per cui il rapporto che compare nell'ultimo
termine dell’equazione (2.2.22) ¢ maggiore dell’unita. In questo caso,
I'analisi del prodotto finale che esprime il rendimento marginale 7¢
richiede considerazioni piti approfondite rispetto al caso precedente,
poiché il rendimento 7, della sola produzione elettrica potrebbe essere
molto prossimo, e perfino maggiore del rendimento 7,5 della produ-
zione elettrica separata. A livello normativo, infatti, il rendimento 7;¢
assume il suo valore massimo di riferimento pari a 0,525 nel caso di
impianto di cogenerazione alimentato con gas naturale, ma nulla
esclude che I'impianto di cogenerazione possa essere basato, ad esem-
pio, su un impianto combinato con rendimento 7, maggiore. Si potreb-
bero pertanto verificare tre diverse condizioni:

1. n, <mngs, che rappresenta la condizione piu frequente;

2. m, =1Ls che rappresenta una condizione limite particolare, ma
comungque possibile;

3. mp >n.s, che rappresenta una condizione improbabile ma, come
gia osservato, non impossibile.

Nel primo caso, per quanto sia 1, < 1.5, la differenza (1,5 — 1) po-
trebbe essere tanto piccola da far si che nell’equazione (2.2.22) risulti
(Mce — M) > (s —n.), per cui risulterebbe 7,5 > 1. Per quanto cio
in realta non abbia senso dal punto di vista termodinamico, il sistema
fittizio di generazione termica si comporta come se producesse una
quantita di energia maggiore rispetto all’energia primaria avuta a di-
sposizione, ovvero, come se “creasse energia”.

Nel secondo caso si ha 17, = 17,5 per cui il denominatore della fra-
zione nell'ultimo membro della (2.2.22) e nullo e di conseguenza ri-
sulta 17,9 = . Essendo in questo caso 1, = 7,5, esplicitando si ha:
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L 2.2.23
EL (‘ * )

| o~

per cui E = Ej; cio significa che tutta 'energia primaria E introdotta
nel sistema complessivo va ad alimentare il solo impianto convenzio-
nale di generazione elettrica, mentre I'impianto fittizio di generazione
termica produrrebbe I'energia termica Q senza nessuna alimentazione
di energia primaria dall’esterno.

Il terzo caso appare come il pit1 interessante e controverso; in questo
caso, infatti, essendo 7n; > n;s, il denominatore della frazione nell’ul-
timo membro della (2.2.22) e negativo e di conseguenza risulta 7y, <
0. Cio e veramente strano e innaturale, ci si chiede percio quale possa
essere il significato concettuale di questa condizione. Essendo in que-
sto caso 17, > 15, esplicitando si ha:

= > (2.2.24)

per cui E < Ej; cio significa che tutta 'energia primaria E introdotta
nel sistema complessivo non e sufficiente per alimentare la sezione di
generazione elettrica e il deficit (E, — E) viene, in qualche modo, com-
pensato dalla sezione di generazione termica, che vedrebbe I'energia
primaria (E — E}) in uscita (percio negativa) invece che in ingresso. In
altri termini, tutto avviene come se la sezione fittizia di generazione
termica, senza ricevere nessun apporto energetico dall’esterno, produ-
cesse sia l'energia termica Q fornita all’esterno, sia I’energia primaria
(E, — E) fornita alla sezione di generazione elettrica a compensazione
del suo fabbisogno. Cio giustifica il segno negativo del rendimento
Nmq, dovuto al segno negativo del termine a denominatore.

In ultima analisi, il termine (E}, — E) rappresenta esattamente il mi-
nor consumo di energia primaria, riferito alla sola produzione elet-
trica, che si ottiene considerando un impianto di cogenerazione avente
un rendimento 7, della sola produzione elettrica maggiore del rendi-
mento 7,5 della produzione separata di energia elettrica.
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2.3 Cogenerazione con turbine a gas

La turbina a gas puo essere considerata, a buona ragione, il motore
termico piu versatile nei confronti delle applicazioni cogenerative.
Essa, infatti, consente di ricoprire un campo di potenza elettrica estre-
mamente vasto, da qualche decina di kW, potenze tipiche delle micro-
turbine a gas, fino diverse centinaia di MW, valori tipici delle grandi
turbine a gas industriali. La turbina a gas, inoltre, consente di soddi-
sfare utenze che richiedono la produzione di fluidi caldi come acqua
calda a temperatura inferiore ai 100 °C, se a pressione atmosferica, o
vapore surriscaldato ad alta pressione e temperatura, anche oltre 500
°C, o che richiedono 'utilizzo diretto dei gas di scarico, con tempera-
ture anche piu elevate. Con opportune soluzioni impiantistiche, inol-
tre, le turbine a gas consentono di realizzare impianti di cogenerazione
molto flessibili che consentono di soddisfare efficacemente richieste di
energia elettrica e termica variabili nel tempo.

Nel seguito verra esaminata preliminarmente la configurazione ba-
silare di un sistema di cogenerazione con turbina a gas, intrinseca-
mente poco flessibile, successivamente una soluzione piti complessa e
sofisticata che conferisce al sistema elevata flessibilita operativa.

Impianto elementare di cogenerazione con turbina a gas

La figura 2.3.1 che segue mostra lo schema impiantistico elementare
(a) e la rappresentazione a blocchi (b) di un sistema basilare di cogene-
razione con turbina a gas.

La turbina a gas € alimentata con 1'energia primaria E e produce
'energia elettrica L. L’energia Q,; non convertita in effetto utile viene
interamente rilasciata in forma termica e trasferita al sistema di recu-
pero. Cio significa che, nell’ambito di una analisi semplificata, si tra-
scurano le perdite della camera di combustione e organiche, per cui
tutta I'energia non trasformata in effetto utile e rilasciata allo scarico e,
come detto, messa a disposizione del sistema di recupero. Si suppone
che il sistema di cogenerazione sia basato sulla produzione di fluidi
caldi e non sull'utilizzo diretto dei gas di scarico, ma cio non toglie
generalita alla trattazione.
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Figura 2.3.1. Schema impiantistico elementare (a) e rappresentazione a
blocchi (b) di un sistema di cogenerazione con turbina a gas.

Il sistema di recupero, alimentato con 'energia termica Q,;, produce
I'energia termica utile Q e restituisce all’ambiente I'energia termica R
non convertita in effetto utile, sotto forma di calore sensibile dei gas
reflui. Il sistema di recupero e costituito, in generale, da un generatore
di calore in senso lato, che potrebbe essere un generatore di vapore a
recupero a un livello di pressione, come nella fattispecie, o anche a piu
livelli di pressione come quelli utilizzati negli impianti combinati gas-
vapore, oppure da un generatore di acqua calda a pressione atmosfe-
rica o di acqua surriscaldata in pressione o, ancora, da un generatore
di calore a olio diatermico.

Con riferimento alla figura 2.3.1 si possono innanzitutto esprimere
i rendimenti della turbina a gas 1y e del sistema di recupero nsz, dati
dalle relazioni:

L
e =% (2.3.1)
Nsgp = Qiza (2.3.2)
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Si ha inoltre:

Q2 =E—-L=E1—nr¢) (2.3.3)
Si possono quindi esprimere i rendimenti della sola produzione elet-

trica e della sola produzione termica e dell'impianto di cogenerazione
nel suo complesso, dati dalle relazioni:

L
=z (2.3.4)
Q
Mo =7 (2.3.5)
L+Q
Meg =~ =M + 7 (2.3.6)

Si osserva ora che il rendimento della sola produzione elettrica 1, coin-
cide con il rendimento 1y, della turbina a gas, per cui:

NL = Mre (2.3.7)

mentre il rendimento della sola produzione termica 7y, combinando

'equazione (2.3.5) con le equazioni (2.3.2) e (2.3.3), puo essere espresso
mediante la relazione:

Q Q
No = E = Nsr % =nsr* (1 —Nr¢) (2.3.8)

Sostituendo nell’equazione (2.3.6) le espressioni di 7, e din, date dalle
equazioni (2.3.7) e (2.3.8) si ottiene infine:

Nee =M1 + s~ (L= N16) = N1 + Nsg — NreNsr (2.3.9)

La relazione (2.3.9) mostra che il rendimento n¢; dell’impianto di co-
generazione e dato dalla “somma meno il prodotto” dei rendimenti
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nr¢ della turbina a gas ed nsg del sistema di recupero, espressione ana-
loga a quella che caratterizza gli impianti combinati a semplice recu-
pero considerate nulle le perdite secondarie (camera di combustione e
organiche) della turbina a gas. Tale relazione, come si ricordera, e va-
lida quando il sistema sottoposto preposto al recupero, in questo caso
il generatore di calore, ¢ alimentato con “tutta e solo” I’energia termica
rilasciata dall'impianto sovrapposto, indipendentemente dal fatto che
il sistema sottoposto produca energia elettrica, come nell'impianto
combinato, o energia termica come nella fattispecie.

Noti i rendimenti 7, ¢ e 11¢¢ si possono infine determinare gli altri
indici caratteristici, specificamente 1'indice elettrico I, I'indice IRE di
risparmio energetico, e i rendimenti marginali elettrico e termico 77,,.e

Nme-

Esempio 1

E dato un impianto di cogenerazione basato su una turbina a gas aero-
derivata di tecnologia corrente, con a valle un generatore di vapore a
recupero a un livello di pressione, e sia:

Nre = 0,40 rendimento della turbina a gas

nsg = 0,65 rendimento del generatore di vapore a recupero
NLs = 0,525 rendimento della produzione elettrica separata
ngs = 0,90 rendimento della produzione termica separata

Per quanto sopra si ottiene immediatamente:

N, =Nr¢ = 0,40 rendimento della sola produzione
elettrica

Mo =nsg (L —n7g) = 0,39 rendimento della sola produzione
termica

Neg =ML+ M9 = 0,79 rendimento dell’'impianto di coge-
nerazione

I; = = 0,506 indice elettrico

Nce
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1

IRE =1— LTI 0,163 indice di risparmio energetico

nLs MQs

ML = 77Q;7f77Q “1gs = 0,706 rendimento marginale della pro-
duzione elettrica

Mg = angnL “1NLs = 1,638 rendimento marginale della pro-

duzione termica

Dai risultati ottenuti si rileva quanto segue:

Il rendimento n¢¢ dell’impianto di cogenerazione e paria 0,79, il che
significa che il 79% dell’energia primaria fornita al sistema e con-
vertito in effetti utili elettrico e termico.

L’indice elettrico I e pari a 0,506, il che significa che di tutto I'effetto
utile, il 50,6%, poco piu della meta, e costituito da energia elettrica,
il 49,4%, poco meno della meta, da energia termica; in pratica i due
effetti utili sono ripartiti quasi al 50% il che € una caratteristica di
rilievo.

L’indice IRE di risparmio energetico e pari a 0,163, il che significa
che I'impianto in oggetto consente un risparmio di energia primaria
pari al 16,3% rispetto alla produzione separata delle due forme di
energia elettrica e termica.

Il rendimento marginale 7, della produzione elettrica ¢ pari a
0,706, il che significa che I'impianto fittizio di generazione elettrica
del sistema equivalente di generazione separata dovrebbe avere un
rendimento di conversione pari ad oltre il 70%, il che e ovviamente
al di fuori della portata delle attuali tecnologie. Questo valore for-
nisce pero un’importante indicazione sulla valenza della cogenera-
zione rispetto alla produzione separata.

Il rendimento marginale 7y, della produzione termica, infine, e
pari a 1,638, quindi e maggiore dell'unita; ma cio, come gia osser-
vato, non deve stupire perché i rendimenti marginali sono solo de-
gli indici di comodo e non hanno nessun significato concettuale dal
punto di vista termodinamico. II fatto che il rendimento marginale

257



della produzione termica sia pari a 1,638 significa, in sostanza, che
il sistema equivalente di generazione separata si comporta come se
la sezione fittizia di generazione termica creasse energia, produ-
cendo una quantita di calore maggiore del 63,8% rispetto all’energia
ricevuta in ingresso.

Esempio 2
Si consideri ora un impianto di cogenerazione basato sulla stessa tur-

bina a gas dell’esempio precedente, con a valle un generatore di va-
pore a recupero a due livelli di pressione, e sia:

Nre = 0,40 rendimento della turbina a gas

nsg = 0,75 rendimento del generatore di vapore a recupero
NLs = 0,525 rendimento della produzione elettrica separata
ngs = 0,90 rendimento della produzione termica separata

Per quanto sopra si ottiene immediatamente:

N, = Nr¢ = 0,40 rendimento della sola produzione
elettrica
N =nNsg " (1 —1nrg) = 0,45 rendimento della sola produzione
termica
Nee =M, + M = 0,85 rendimento dell’impianto di coge-
nerazione
Iz = = = 0,47 indice elettrico
Nce
IRE =1 - ﬁ = 0,208 indice di risparmio energetico
nLs MQs
M = "Ln “Ngs = 0,80 rendimento marginale della pro-
Qs~Q
duzione elettrica
Mg = 5 ﬂon “Ns = 1,89 rendimento marginale della pro-
LS™IL

duzione termica

Dai risultati ottenuti si rileva quanto segue:
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Il rendimento 71¢; dell'impianto di cogenerazione e ora pari a 0,85,
il che significa che ben1'85% dell’energia primaria fornita al sistema
e convertito in effetti utili elettrico e termico.

L’indice elettrico Iy e pari a 0,47, il che significa che di tutto I'effetto
utile, il 47%, e costituito da energia elettrica, il 53%, da energia ter-
mica. A parita di energia primaria fornita alla turbina a gas questa
produce sempre la stessa quantita di energia elettrica, ma la pre-
senza di un generatore di vapore a due livelli di pressione, caratte-
rizzato da un rendimento piu elevato, consente un maggiore recu-
pero di energia in forma termica, il che riduce il valore dell’indice
elettrico.

L’indice /RE di risparmio energetico e pari a 0,208, il che significa
che I'impianto in oggetto consente un risparmio di energia primaria
pari al 20,8% rispetto alla produzione separata delle due forme di
energia elettrica e termica. L'indice di risparmio energetico e ovvia-
mente maggiore rispetto al caso precedente grazie alla maggiore
produzione di energia termica a parita di energia primaria in in-
gresso e di energia elettrica prodotta dalla turbina a gas.

I rendimenti marginali della produzione elettrica e della produ-
zione termica 7y, e 17y sono anch’essi maggiori rispetto al caso
precedente in virtu della maggiore produzione di energia termica a
parita di altre condizioni. Per il resto valgono le stesse considera-
zioni di cui all’esempio precedente.

Impianto di cogenerazione con turbina a gas con post-combustione
e camino di by-pass

L’impianto elementare esaminato e caratterizzato da scarsa flessibilita,
poiché una variazione della produzione di energia elettrica in fase di
regolazione determina, come sara approfondito nel seguito, una varia-
zione della produzione di energia termica strettamente correlata. Cio
significa che dovendo soddisfare prioritariamente il carico dell’utenza
termica, per esempio, la produzione elettrica risulta stabilita di conse-
guenza e viceversa. In altri termini, con questa configurazione non e
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possibile, in generale, soddisfare contemporaneamente i carichi elet-
trico e termico.

La produzione di energia elettrica e la produzione di energia ter-
mica possono pero essere rese indipendenti, entro certi limiti, dotando
I'impianto di un sistema di post-combustione, che consente di aumen-
tare la produzione di energia termica indipendentemente dalla produ-
zione di energia elettrica, e di un camino di by-pass, che consente di
dirottare direttamente all’esterno parte dei gas scaricati dalla turbina
se la produzione di energia termica ¢ eccedente rispetto alla domanda.
La figura 2.3.2 che segue mostra lo schema impiantistico (a) e la rap-
presentazione a blocchi (b) di un impianto di cogenerazione con tur-
bina a gas con post-combustione e camino di by-pass.

lETG
L

TURBINA A GAS >

camino di by-pass }—>
=)
o
=)
=3

ok

Erg 3
- % 5 Q;=0Qy
©
2 —>
{ £
K S ESRl Q QR
1
| :
AGAS
" SISTEMA DI
)I o Q”> L RECUPERO
Q= Q% ™ w
‘ Q

fresh-air T
UTENZA

il I P
e post-comb TERMICA

(a) (b)

Figura 2.3.2. Schema impiantistico (a) e rappresentazione a blocchi (b) di
impianto di cogenerazione con turbina a gas con post-combustione e ca-
mino di by-pass.

Oltre al camino di by-pass e al sistema di post-combustione, nello
schema di figura 2.3.2 (a) € rappresentato il sistema opzionale di
“fresh-air” che consente di realizzare una combustione autonoma e di
mantenere in esercizio il generatore di vapore a recupero nell’eventua-
lita che la turbina a gas sia fuori servizio.

La turbina a gas € alimentata con I'energia primaria E7; e produce
I'energia elettrica L. L'energia Q,; non convertita in effetto utile, qui
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indicata anche come Q;, viene rilasciata in forma termica e trasferita in
una quota parte pari a Q;; al sistema di recupero, mentre la restante
parte Q viene eventualmente dirottata al camino di by-pass.

Il sistema di recupero e alimentato sia con I'energia termica Qy;, sia
con l'energia primaria Egg fornita dall’esterno, produce 'energia ter-
mica utile Q e restituisce all’ambiente 'energia termica Qf non conver-
tita in effetto utile, sotto forma di calore sensibile dei gas reflui.

Con riferimento alla figura 2.3.2 si possono innanzitutto esprimere
i rendimenti della turbina a gas 17 e del sistema di recupero nsg, dati
dalle relazioni:

L
Mre =7 (2.3.10)
TG

Q

== 2.3.11
Nsr Ecr + Q1 ( )

Si introducono quindi i parametri § e y della post-combustione e del
camino di by-pass, espressi mediante le relazioni:

Erg
6 =——m 2.3.12
E7rg + Esg ( )
X = u (2.3.13)

Qr

Il parametro § esprime il rapporto tra I'energia primaria entrante nella
turbina a gas e quella complessivamente entrante nell’intero sistema
ed e lo stesso parametro gia introdotto nello studio degli impianti com-
binati con post-combustione. Come si ricordera, il parametro § € com-
preso nell’intervallo [0, 1]; in particolare sara § = 1 in assenza di post-
combustione, § = 0 nell’eventualita che la turbina a gas sia fuori servi-
zio (Erg = 0) e il generatore di vapore sia dotato di dispositivi di
“fresh-air” e, quindji, sia in grado di funzionare autonomamente.

Il parametro y esprime il rapporto tra I’energia termica associata ai
gas di scarico effettivamente immessi nel generatore di vapore e quella
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complessivamente rilasciata dalla turbina a gas. Anch’esso € compreso
nell’intervallo [0, 1]; in particolare sara y = 1 se I'intera massa dei gas
di scarico della turbina e inviata al generatore di vapore ai fini del re-
cupero, y = 0 se, viceversa, 'intera massa dei gas di scarico della tur-
bina e inviata al camino di by-pass senza essere utilizzata ai fini del
recupero.

Dal bilancio energetico del sistema si ha inoltre:

Q1 = Q26 = Erg =L = Erg(1 = 11¢) (2.3.14)
Qu=0Qr x=Er¢(1=nr¢) " X (2.3.15)
Q = (Esg + Qu) *nsg = [Esg + Erg(1 = 116) * X1 " 15k (2.3.16)
Si possono quindi esprimere i rendimenti della sola produzione elet-

trica e della sola produzione termica e dell'impianto di cogenerazione
nel suo complesso, dati dalle relazioni:

-t P L s (2.3.17)
T Er¢ + Esg  Erg + Esg Erg T o
Q Esg + Erg(1 —116) " X
= = 2.3.18
e Erg + Esg Erg + Esp sk ( )
= L+e =n, + 2.3.19
WCG—ETG_'_ESR—WL No (2.3.19)

In questo caso, come si evince dall’equazione (2.3.17), il rendimento
della sola produzione elettrica , dipende dal parametro § e coincide
con il rendimento 1y della turbina a gas solo in assenza di post-com-
bustione.

Per quanto riguarda il rendimento della sola produzione termica
1q, sviluppando I'equazione (2.3.18) si ha:
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ESR ETG

Erg + Esp  Epg + ESR( Nre) " X|Msr

=[(1-6)+ 51 —nrg) " xInsr

1o (2.3.20)

Se ora al termine tra parentesi quadre si aggiunge la differenza nulla
(x — x) si ottiene:

ne=1A=8)+G—x)+80—n7¢) xInsr (2.3.21)

da cui, con semplici passaggi, si ottiene:

ng=11-8)-1—x)+ 1 —nre) xInse (2.3.22)

Si consideri ora il prodotto (1 —6) - (1 — x) che compare nell’equa-
zione (2.3.22):

In presenza di post-combustione sara certamente § < 1, ma in tal
caso deve essere y = 1, poiché se e richiesta la combustione supple-
mentare e segno che I'energia termica ottenibile col semplice recu-
pero e insufficiente per l'utenza e percio la massa dei gas scaricati
dalla turbina deve essere interamente utilizzata ai fini del recupero.

In presenza di by-pass a monte del generatore di vapore sara certa-
mente y < 1, ma in tal caso deve essere § = 1, poiché se ¢ richiesta
’esclusione dal recupero di una quota parte dei gas scaricati dalla
turbina e segno che l'energia termica ottenibile col semplice recu-
pero e esuberante per I'utenza e percio non ha senso effettuare la
combustione supplementare su una frazione della massa dei gas
scaricati dalla turbina.

Per quanto sopra i parametri § e y non possono essere contempora-
neamente minori dell’'unita ma uno dei due deve essere necessaria-
mente uguale a uno in qualunque condizione operativa; ne consegue
che:

1-8)-1-x)=0 (2.3.23)
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per cui:

Ng = (1 = n76) " XNsr (2.3.24)

Sostituendo nell’equazione (2.3.19) le espressioni di 7, e di o date
dalle equazioni (2.3.17) e (2.3.24) e sviluppando si ottiene infine:

Nee = ONrg + XNsr — OMrg * XMsr (2.3.25)
ovvero, posto Nre = 6Nrc € Nsp = XMsr
Nee = N1e +Msr — 76 * SR (2.3.26)

La relazione (2.3.26) mostra che il rendimento 7 dell’impianto di co-
generazione e dato dalla “somma meno il prodotto” dei rendimenti
corretti 7 della turbina a gas ed ngi del sistema di recupero, analo-
gamente all’espressione che caratterizza gli impianti combinati con
combustione supplementare. In merito alle correzioni dei rendimenti
Nr¢ € Nsg Mmediante i parametri § e y si possono richiamare considera-
zioni gia espresse nel corso dello studio degli impianti combinati, vale
a dire:

- il parametro § tiene conto del fatto che il generatore di vapore ¢ ali-
mentato “non solo” con 'energia termica scaricata dalla turbina a
gas, ma anche con energia primaria direttamente fornita
dall’esterno;

- il parametro y tiene conto del fatto che “non tutta” la massa di gas
e, quindi, “non tutta” I’energia termica scaricata dalla turbina a gas
viene immessa nel generatore di vapore, ma una parte di essa viene
scaricata direttamente in atmosfera.

Noti i rendimenti 7;, 7y e 1¢¢ si possono infine determinare gli altri
indici caratteristici, specificamente 1'indice elettrico Iz, I'indice IRE di
risparmio energetico, e i rendimenti marginali elettrico e termico 7, .e
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Nme- Per quanto riguarda l'indice IRE (indice PES nell’attuale quadro
normativo), di specifico interesse per 'ammissibilita dell'impianto agli
incentivi riconosciuti dalla normativa CAR, sono opportuni alcuni ap-
profondimenti sugli effetti del by-pass e della post-combustione. En-
trambi gli interventi di by-pass e di post-combustione, infatti, introdu-
cono inefficienze nel sistema e pertanto ¢ facile intuire che la loro ap-
plicazione deve essere causa di una diminuzione dell’/RE, che puo es-
sere quantificata come segue.

Sostituendo le espressioni di 1, e di n, date dalle relazioni (2.3.17)
e (2.3.24) nell’espressione dell'/RE data dalla relazione (2.2.14) si ot-
tiene:

1 1
JRE=1————=1-
oy Mo Snrg | (1 = 8Mre) * XMsr (2.3.27)

NLs  MNgs NLs Nos

Effetti del by-pass sull’indice IRE
In questo casosiha: y < 1ed = 1, per cui la relazione (2.3.27) diventa:

1

Nre (1 = n7¢) TSk (2.3.28)
NLs Nos

IRE =1-—

L’equazione (2.3.28) mostra che al diminuire di y diminuisce il deno-
minatore dell’intera frazione, quindji, il valore della frazione aumenta
e 'IRE, come atteso, diminuisce.

Effetti della post-combustione sull'indice IRE
In questo caso siha: § < 1e y = 1, per cui la relazione (2.3.27) diventa:

1

SNre | (1 = 8nrg) “nsr (2.3.29)
NLs Nos

IRE =1-—

Sviluppando il denominatore si ha:
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1

IRE =1-—
e + Nsr Mg * Nsr
NLs  Mos Nos
(2.3.30)
1
=173 1 7

Nsr | <_ _ ﬂ) s
Nos e NLs  Mgs

In questo caso, analizzando il denominatore si osserva che valgono le
relazioni:

- ni > 1 essendon,s < 1. Nella migliore delle ipotesi, inoltre, il ren-
LS

dimento 7,5 € di poco maggiore di 0,5 (0,525) per cui il suo inverso
¢ almeno dell’ordine di 2;

- IR <1 essendo, di norma, Nsr < Ngs- Difficilmente, infatti, puo ri-

ngs
sultare il contrario, ma se anche fosse la differenza sarebbe margi-
NSR

nale e il rapporto
pp Tos

sarebbe comunque prossimo all’unita;

1 \ ey
—— "ﬂ) & positivo.

- ne segue che il termine (
nLs  1MQs

Per quanto sopra, I'equazione (2.3.30) mostra che anche al diminuire
di § diminuisce il denominatore dell’intera frazione, quindi il valore
della frazione aumenta e I’/RE, come atteso, diminuisce.

Gli effetti dei parametri § e y sull'indice IRE vanno considerati con
estrema attenzione, specie se I'impianto e sottomesso al quadro nor-
mativo della CAR. A livello normativo, infatti, 'indice PES (corrispon-
dente all’indice /RE) deve essere maggiore di un valore stabilito dalla
norma su base annuale. Un eccessivo e continuo ricorso alla pratica
della post-combustione e, in particolare, del by-pass, potrebbe deter-
minare un deterioramento dell'indice PES a fine esercizio, tale da
escludere I'impianto dai benefici previsti.
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2.4 Cogenerazione con turbine a vapore

Qui di seguito si fara un breve cenno alla cogenerazione con turbine a
vapore attraverso una descrizione sommaria delle due diverse tipolo-
gie di turbine a vapore utilizzate per scopi cogenerativi, ossia le tur-
bine a vapore a condensazione e spillamento e le turbine a vapore a
contropressione.

Impianti di cogenerazione con turbine a vapore a condensazione e spillamento.
Gli impianti di cogenerazione con turbine a vapore a condensazione e
spillamento possono essere realizzati secondo una vasta gamma di
possibili soluzioni, la cui configurazione dipende essenzialmente dal
tipo di applicazione, in relazione al numero di spillamenti cogenera-
tivi, alle -caratteristiche termodinamiche del vapore richiesto

dall’utenza, alla possibilita o meno di riciclare la condensa del vapore
cogenerativo, ecc. La figura 2.4.1 mostra lo schema semplificato di un
impianto di cogenerazione con turbina a vapore a condensazione e con
uno spillamento cogenerativo, mentre la figura 2.4.2 mostra i corri-
spondenti cicli termodinamici sui piani T-s (a) e h-s (b) rappresentati,
per semplicita, in sede limite. Sempre per semplicita € omesso il dega-
satore, in realta sempre presente. La valvola di ammissione € comple-
tamente aperta in condizioni nominali.

Come si evince dalla figura 2.4.1, I'utenza termica e alimentata con
la massa mg del vapore spillato (punto 6). Nel caso specifico, la con-
densa del vapore cogenerativo, supposta in condizioni di liquido sa-
turo (punto 7), viene ripresa da una pompa di alimento, compressa alla
pressione massima del ciclo (punto 8) e completamente riciclata nel
circuito principale, dove si mescola con l'acqua di alimento prove-
niente dal condensatore (punto 1). Dopo il miscelamento, il flusso ri-
sultante si trova nello stato termodinamico intermedio individuato dal
punto 2.
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Figura 2.4.1. Schema semplificato di un impianto di cogenerazione con tur-
bina a vapore a condensazione e con uno spillamento cogenerativo.

(a) (b)

Figura 2.4.2. Ciclo termodinamico sul piano T-s (a) e sul piano h-s (b) di un
impianto di cogenerazione con turbina a vapore a condensazione e con uno
spillamento cogenerativo.

La massa di vapore m; destinata all'utenza termica e evidentemente
sottratta all’espansione, pertanto, un aumento di m; determinato da
un aumento della richiesta di energia termica Q da parte dell'utenza
determina una diminuzione del lavoro prodotto dalla turbina e,
quindi, dell’energia elettrica L prodotta dall’alternatore. Di conse-
guenza Q ed L sono strettamente interdipendenti e variano in modo
opposto; a parita di energia primaria E introdotta nell'impianto, sono
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percio correlati tra loro, e variano con le stesse modalita, i rendimenti
della sola produzione elettrica e termica 71, ed 74. Si ha infatti:

L = my(hy — hs) — my(hg — hs) (2.4.1)
Q = my(hg — hy) (2.4.2)
da cui:
(he — hs)

L=m,(hy —hg) — Q—2—22 (2.4.3)

(he = h7)

E opportuno sottolineare che in questi impianti si ha una perdita Q, al
condensatore, oltre che al generatore di vapore, data dalla relazione:

(hs —ho)

Q, = (my, —my) - (hs — hg) =m, - (hs —hy) — Q ( )

(2.4.4)

La 2.4.4 mostra, come e ovvio, che la quantita di calore Q, rilasciata al
condensatore e tanto minore quanto maggiore e I'energia termica Q
cogenerata. Si osserva, al proposito, che diversamente da quanto av-
viene nelle turbine a vapore convenzionali dove la massa di vapore
complessivamente spillata a fini rigenerativi e dell’ordine del 30+40%
della massa di vapore all'ingresso della turbina, nelle turbine a vapore
dedicate alla cogenerazione le masse di vapore complessivamente spil-
late possono essere molto piu consistenti, arrivando anche al 90% della
massa di vapore all'ingresso della turbina, con una drastica riduzione
della quantita di calore Q, rilasciata al condensatore.

Impianti di cogenerazione con turbine a vapore a contropressione.

Negli impianti di cogenerazione con turbine a vapore a contropres-
sione, I'utenza termica e alimentata con tutto il vapore scaricato dalla
turbina a pressione maggiore di quella ambiente, solitamente al piti nel
campo 2+10 bar, a cui corrispondono temperature di saturazione nel
campo 120+180 °C. In questo caso l'utenza termica funge da
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condensatore e rappresenta la sorgente fredda del ciclo termodina-
mico, per cui le uniche perdite verso l'esterno sono essenzialmente
quelle del generatore di vapore®.

La figura 2.4.3 mostra lo schema semplificato di un impianto di co-
generazione con turbina a vapore a contropressione, mentre la figura
2.4.4 mostra i corrispondenti cicli termodinamici sui piani T-s (a) e h-s
(b), sempre rappresentati, per semplicita, in sede limite. Sempre per
semplicita, anche in questo caso € omesso il degasatore, in realta sem-
pre presente. La valvola di ammissione e completamente aperta in con-
dizioni nominali.

><]
3 m, 3
L
? 2l’
E L4
2]
e | O
L -0

Figura 2.4.3. Schema semplificato di un impianto di cogenerazione con tur-
bina a vapore a contropressione.

Come si evince dalla figura 2.4.3, 'utenza termica e ora alimentata con
tutta la massa di vapore m, evolvente in turbina. La pressione di sca-
rico, generalmente maggiore di quella atmosferica, & tanto piu elevata
quanto piu elevato e il valore della temperatura dell'utenza. Ad esem-
pio, a temperature dell'utenza comprese piut frequentemente nel
campo 120+150 °C, corrispondono pressioni di saturazione comprese
nel campo 2+5 bar. E appena il caso di osservare, al proposito, che va-
lori elevati della temperatura dell'utenza e, quindi della pressione allo

° A meno di perdite secondarie del circuito dovute a fughe di vapore, spurghi, ecc.
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scarico della turbina, incidono sensibilmente sul salto entalpico del va-
pore in turbina e, quindi sulla produzione di energia elettrica.

(a) (b)

Figura 2.4.4. Ciclo termodinamico sul piano T-s (a) e sul piano h-s (b) di un
impianto di cogenerazione con turbina a vapore a contropressione.

Con riferimento al ciclo termodinamico, supposto trascurabile il la-
voro della pompa, e quindi posto h; = hy, risulta:

Q1 = my(hy — hy) = my,(hs — hg) (2.4.5)
Q2 = my(hy — hy) (2.4.6)

L =Qy—Q;=my(hs—hy) (24.7)

L_ (= he) (2.4.8)

T T (hs — ho)

In questo caso il calore cogenerato @ corrisponde proprio al calore Q,
rilasciato dal ciclo termodinamico, che quindi non € perduto ma utiliz-
zato dall'utenza termica. Con riferimento all'impianto di cogenera-
zione si ha ancora:

L -0,
=g = (2.4.9)
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2.4.10
i (2.4.10)

Mo

-0 & _&

24.11
E E E ( )

Neg =ML tNg =

Nell’equazione (2.4.11) il termine a secondo membro non e altro che il
rendimento del generatore di vapore, pertanto:

Mce = NMav (2.4.12)

Questo risultato e di particolare interesse perché dimostra che il rendi-
mento di un impianto di cogenerazione con turbina a vapore a contro-
pressione, coincidendo (con le approssimazioni del caso) con il rendi-
mento del generatore di vapore, puo essere molto elevato.

E altresi interessante I'esame dell’indice elettrico, dato dalla rela-
zione:

_m _L

= =— 2.4.13
Nee @1 ( )

E

Nell’equazione (2.4.13) il termine a secondo membro non e altro che il
rendimento del ciclo termodinamico, pertanto:

Iy =1, (2.4.14)

Questo risultato dimostra invece che I'indice elettrico di un impianto
di cogenerazione con turbina a vapore a contropressione, coincidendo
con il rendimento del ciclo termodinamico, € relativamente basso. Cio
e dovuto a varie ragioni, non solo a causa dell’elevata pressione allo
scarico della turbina, ma anche delle altre caratteristiche del ciclo, che
di solito e basato su un solo surriscaldamento e presenta valori piu
bassi, rispetto agli impianti a vapore convenzionali, della temperatura
e della pressione massima del vapore surriscaldato.
Dall’equazione (2.4.7), essendo Q=Q,, risulta infine:
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,=L+0Q (2.4.15)

La relazione (2.4.15) evidenzia, anche in questo caso, la stretta interdi-
pendenza tra L e Q e, quindi, tra 17, ed ny. Per un prefissato valore
dell’energia primaria E fornita all'impianto e per un dato valore del
rendimento 7¢y, del generatore di vapore, il termine Q; e costante,
quindi, all’aumentare di Q diminuisce L (e viceversa); inoltre, per la
costanza di Q, ad un aumento di Q corrisponde, in valore assoluto,
una diminuzione di L di pari entita.

Nella figura 2.4.4 (b) € mostrato un processo di laminazione del va-
pore allingresso della turbina conseguente ad una azione sulla valvola
di ammissione in fase di regolazione. A seguito della laminazione si ha
lo spostamento del punto 3 in 3" ed essendo la laminazione un processo
isoentalpico, in quanto nella valvola non ci sono scambi di calore né di
lavoro con I'esterno, sara hyr = h3. In corrispondenza, si ha lo sposta-
mento del punto 4 in 4/, ma in questo caso sara h, > hy. Ne segue,
come peraltro si evince chiaramente dalla figura 2.4.4 (b), che L' < L e
quindji, in virtu della (2.4.15), Q" > Q.

2.5 Criteri di gestione

In questo paragrafo vengono illustrati alcuni aspetti basilari concer-
nenti i criteri di regolazione della potenza e di gestione degli impianti
di cogenerazione, con specifico riferimento agli impianti di cogenera-
zione basati su turbine a gas. Considerazioni analoghe con le semplifi-
cazioni del caso, possono essere in parte estese a impianti di cogenera-
zione basati su motori alternativi a combustione interna.

Considerazioni preliminari

Le modalita di funzionamento di un impianto di cogenerazione pos-
sono essere sintetizzate in un piano caratteristico della cogenerazione
che riporta sugli assi cartesiani la potenza elettrica L in ascisse e la
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potenza termica @ in ordinate’. La figura 2.5.1 illustra il piano caratte-
ristico L-Q in cui e riportata la curva operativa di un impianto di coge-
nerazione con turbina a gas a semplice recupero, ovvero senza dispo-
sitivi di post-combustione e di by-pass.

I punti “N” ed “M” sulla curva rappresentano rispettivamente il
funzionamento in condizioni nominali e in condizioni di minimo tec-
nico, a cui generalmente corrisponde una potenza dell’ordine del
30+40% di quella nominale. Il punto “O” rappresenta invece una gene-
rica condizione operativa in un punto di funzionamento diverso dalle
condizioni di progetto (nominali); in queste condizioni l'impianto pro-
duce una potenza elettrica pari a L, e una potenza termica pari a Qp.
Il punto “P” rappresenta infine la condizione in cui la turbina a gas ¢
in rotazione ma in assenza di carico esterno, in attesa, ad esempio, di
entrare in parallelo con la rete. In queste condizioni si ha allo scarico la
potenza termica Qp.

L0

Qo[- T

Qi [==omsmmmgs

e 1p

Figura 2.5.1. Piano caratteristico della cogenerazione e curva caratteristica
della turbina a gas.

La curva M-N ¢ una funzione monotona crescente, pertanto, la potenza
termica dei gas allo scarico della turbina diminuisce al diminuire della
potenza elettrica. Il tratto M-N e qui rappresentato mediante un

10 Per brevita si omette il punto sulle lettere “L” e “Q” rappresentativo della dipen-
denza dal tempo.
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segmento di retta, ma cio e vero solo nell’ipotesi di rendimento della
turbina a gas costante; in realta il rendimento diminuisce rispetto al
valore nominale, degradandosi rapidamente, al diminuire della po-
tenza. Riducendo la potenza al di sotto del minimo tecnico si possono
manifestare problemi di stabilita di funzionamento, oltre a un inaccet-
tabile decadimento del rendimento.

Con specifico riferimento all'impianto di turbina a gas, la potenza
effettiva P,11 puo essere espressa, con ovvio significato dei termini, me-
diante le relazioni:

Pe = mglyaNo (2.5.1)
P, =mcHing (2.5.2)

Le relazioni (2.5.1) e (2.5.2) mostrano che la potenza dipende essenzial-
mente da mg, [, 4, M, €, indirettamente, anche dang.

Nelle macchine di piccola e media potenza la regolazione viene ef-
fettuata agendo solamente sulla portata di combustibile ni,. Ad una
diminuzione di mi, corrisponde un aumento del rapporto massico
aria/combustibile a con una conseguente diminuzione della tempera-
tura massima dei gas all'ingresso della turbina e della corrispondente
temperatura allo scarico. Ne risulta una diminuzione del lavoro speci-
fico della turbina, quindi del lavoro utile specifico [, 5, essendo inva-
riato il lavoro specifico del compressore, e infine, come si evince
dall’equazione (2.5.1), della potenza dell'impianto. La diminuzione
della potenza dell'impianto, al diminuire di m,, e peraltro diretta-
mente evidenziata dall’equazione (2.5.2). Come si ricordera, inoltre, la
diminuzione della temperatura massima del ciclo non ha nessuna in-
fluenza sul rendimento del ciclo limite, che dipende solo dal rapporto
di compressione, mentre influisce negativamente sul rendimento in-
terno e, di conseguenza, sul rendimento globale dell'impianto pre-
sente nell’equazione (2.5.2). In ultima analisi, oltre che per I'effetto di-
retto della diminuzione della portata di combustibile, la potenza della

' Qui indicata con notazione canonica P, invece che con L, ma nella fattispecie P, ed L
rappresentano la medesima grandezza fisica.
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turbina a gas diminuisce anche per I'effetto indiretto della conseguente
diminuzione del rendimento globale 4.

Nelle macchine piu sofisticate di potenza medio-alta e in quelle di
derivazione aeronautica, la regolazione viene effettuata agendo ini-
zialmente sul calettamento delle palettature statoriche dei primi stadi
del compressore (di norma 4+6), in modo da diminuire la portata d’aria
pressoché proporzionalmente alla portata di combustibile. Cosi ope-
rando si mantiene pressoché costante il rapporto aria/combustibile e,
quindi, la temperatura massima del ciclo; in tal modo il rendimento
interno non risente pit della diminuzione della temperatura massima
del ciclo come nel caso precedente ma risente solamente, in misura
molto meno rilevante, degli effetti della variazione del calettamento
delle pale sul rendimento del compressore. Questo tipo di regolazione
viene attuata fino a potenze intorno al 70% della potenza nominale;
oltre questo limite la potenza viene ulteriormente ridotta fino al mi-
nimo tecnico operando solo sulla portata di combustibile senza pit
modificare il calettamento delle palettature statoriche del compres-
sore.

Qualunque sia il metodo di regolazione adottato, come gia osser-
vato e come evidenziato dalla figura 2.5.1, la potenza termica dei gas
allo scarico della turbina diminuisce al diminuire della potenza elet-
trica; infatti:

- Nel primo caso (regolazione della potenza mediante sola diminu-
zione della portata di combustibile) la portata d’aria rimane co-
stante, cosl rimane pressoché costante la portata dei gas in turbina,
mentre la loro temperatura allo scarico della turbina diminuisce di-
minuendo quella all'ingresso; di conseguenza diminuisce l'energia
termica (entalpia totale) dei gas di scarico della turbina.

- Nel secondo caso (regolazione della potenza mediante variazione
del calettamento delle palettature statoriche del compressore) la
portata d’aria diminuisce pressoché proporzionalmente alla portata
di combustibile, cosi diminuisce la portata di gas evolvente in tur-
bina, mentre la loro temperatura all'uscita rimane pressoché co-
stante rimanendo pressoché costante quella all’ingresso; di
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conseguenza diminuisce 1’energia termica dei gas di scarico della
turbina, questa volta per effetto della diminuzione della portata di

gas.

Per quanto sopra, ogni coppia Q-L caratteristica di un punto di funzio-
namento della turbina a gas ¢ caratterizzata da una corrispondenza
biunivoca in quanto il punto operativo e vincolato a muoversi sulla
linea M-N. L’altra parte, le utenze elettrica e termica sono di norma
indipendenti e quindi la coppia Q-L rappresentativa dell'utenza puo
posizionarsi in qualunque punto del piano caratteristico. Cio significa
che la turbina a gas a semplice recupero, ossia priva di dispositivi di
post-combustione e di by-pass, non e in grado di soddisfare contem-
poraneamente entrambe le richieste di energia elettrica e termica
dell’'utenza.

Le figure 2.5.2 e 2.5.3 mostrano alcune modalita operative caratteri-
stiche dell’'impianto di cogenerazione per diverse condizioni di carico
elettrico e termico dell'utenza, nell'intorno di un punto di funziona-
mento “O” diverso dalle condizioni nominali. Nel punto “O”, I'im-
pianto di cogenerazione produce l'energia elettrica L, e I'energia ter-
mica Qp. Per quanto riguarda 'utenza (elettrica e termica) si conside-
rino i diversi casi rappresentati dai punti “A”, “B” (figura 2.5.2) e “C”,
“D” (figura 2.5.3).

Qo

0 Lo L

Figura 2.5.2. Modalita operative dell'impianto di cogenerazione per di-
verse condizioni di carico elettrico e termico dell’'utenza - Casi “A” e “B”.
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Utenza nel punto “A” (figura 2.5.2). La turbina a gas potrebbe ope-

rare nel punto “O” in modo da soddisfare il carico termico (modo
“heat-match”). In tal caso si ha:

Qa =Qo
La < Lo

I'utenza termica e soddisfatta per definizione;

I'utenza elettrica e parimenti soddisfatta, ma
poiché il carico elettrico dell’'utenza e minore ri-
spetto alla produzione l'energia elettrica ecce-
dente deve essere ceduta alla rete pubblica o a
un sistema di accumulo.

In alternativa, la turbina a gas potrebbe operare nel punto “E” in
modo da soddisfare il carico elettrico (modo “electricity-match”).
In tal caso la turbina a gas opera a potenza minore rispetto al punto

“O” di riferimento e in queste condizioni si ha:

LA:LE
Qa > Qg

'utenza elettrica e soddisfatta per definizione;

'utenza termica non e soddisfatta poiché la pro-
duzione € minore della richiesta dell’utenza; in
questo caso sara necessario integrare la produ-
zione di energia termica dell’'impianto di coge-
nerazione mediante un generatore di calore au-
siliario.

Utenza nel punto “B” (figura 2.5.2). Come per il punto “A”, la tur-

bina a gas potrebbe operare nel punto “O” in modo da soddisfare
il carico termico (modo “heat-match”). In tal caso si ha:

Qs = Qo
Lg > Lo

I'utenza termica e soddisfatta per definizione;

'utenza elettrica non e soddisfatta poiché la pro-
duzione € minore della richiesta dell’utenza; in
questo caso sara necessario acquistare energia
elettrica dalla rete (o prelevarla da un eventuale
sistema di accumulo) per integrare la produ-
zione.
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In alternativa, la turbina a gas potrebbe operare nel punto “F” in
modo da soddisfare il carico elettrico (modo “electricity-match”).
In tal caso la turbina a gas opera a potenza maggiore rispetto al
punto “O” di riferimento e in queste condizioni si ha:

Lg = Lg I'utenza elettrica & soddisfatta;

QB < Qf I'utenza termica e parimenti soddisfatta poiché
la produzione e maggiore della richiesta
dell'utenza; in questo caso sara pero necessario
dissipare I'energia termica eccedente.

In generale, se connesso elettricamente ad una a una rete pubblica con
cui effettuare scambi bidirezionali di energia elettrica, I'impianto di co-
generazione puo operare in modo da soddisfare il carico termico
(punti “A” e “B”). Pertanto, rispetto a un punto operativo “O” di rife-
rimento sulla curva caratteristica di funzionamento dell’'impianto,
'utenza e posizionata sulla retta orizzontale passante per il punto “O”.

Qo

0 L

Figura 2.5.3. Modalita operative dell'impianto di cogenerazione per di-
verse condizioni di carico elettrico e termico dell’utenza — Casi “C” e “D”.

3. Utenza nel punto “C” (figura 2.5.3). La turbina a gas potrebbe ope-
rare nel punto “O” in modo da soddisfare il carico elettrico (modo
“electricity-match”). In tal caso si ha:
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Lc =Lg I'utenza elettrica e soddisfatta per definizione;

Qc > Qo I'utenza termica non e soddisfatta poiché la pro-
duzione ¢ minore della richiesta dell’utenza; in
questo caso, come per l'utenza nel punto “A”,
sara necessario integrare la produzione di ener-
gia termica dell'impianto di cogenerazione me-
diante un generatore di calore ausiliario.

In alternativa, la turbina a gas potrebbe operare nel punto “G” in
modo da soddisfare il carico termico (modo “heat-match”). In tal
caso la turbina a gas opera a potenza maggiore rispetto al punto
“O” di riferimento e in queste condizioni si ha:

Qc =Q¢ I'utenza termica e soddisfatta per definizione;

Lc <Lg I'utenza elettrica e parimenti soddisfatta, ma
poiché il carico elettrico dell'utenza e minore ri-
spetto alla produzione l'energia elettrica ecce-
dente deve essere ceduta alla rete pubblica o a
un sistema di accumulo.

E appena il caso di osservare che rispetto al funzionamento in “O”,
dove si ha l'accoppiamento elettrico con l'utenza, il funziona-
mento in “G” € possibile solo se I'impianto di cogenerazione e con-
nesso con una rete pubblica a cui possa destinare I'energia elettrica
prodotta in eccesso, oppure se I'impianto di cogenerazione e do-
tato di un sistema di accumulo dell’energia elettrica.

Utenza nel punto “D” (figura 2.5.3). Come per il punto “C”, la tur-
bina a gas potrebbe operare nel punto “O” in modo da soddisfare
il carico elettrico (modo “electricity-match”). In tal caso si ha:

Lp = Lo 'utenza elettrica & soddisfatta per definizione;

Qp < Qo I'utenza termica e parimenti soddisfatta poiché
la produzione e maggiore della richiesta
dell'utenza; in questo caso sara pero necessario
dissipare I'energia termica eccedente.
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In alternativa, la turbina a gas potrebbe operare nel punto “H” in
modo da soddisfare il carico termico (modo “heat-match”). In tal
caso la turbina a gas opera a potenza minore rispetto al punto “O”
di riferimento e in queste condizioni si ha:

Qp = Qq I'utenza termica e soddisfatta per definizione;

Lp > Ly I'utenza elettrica non e soddisfatta poiché la pro-
duzione e minore della richiesta dell’'utenza; in
questo caso sara necessario acquistare energia
elettrica dalla rete (o prelevarla da un eventuale
sistema di accumulo) per integrare la produ-
zione.

Si osserva anche in questo caso che rispetto al funzionamento in
“O”, dove si ha I'accoppiamento elettrico con l'utenza, il funzio-
namento in “H” e possibile solo se I'impianto di cogenerazione e
connesso con una rete pubblica da cui possa prelevare 1'energia
elettrica necessaria per compensare il deficit di produzione ri-
spetto alla richiesta dell’'utenza, oppure se I'impianto di cogenera-

zione e dotato di un sistema di accumulo dell’energia elettrica.

In generale, nel funzionamento “in isola”, ossia in assenza di una con-
nessione con una rete elettrica pubblica, e in assenza di un sistema di
accumulo elettrico integrato, I'impianto di cogenerazione puo operare
solo in modo da soddisfare il carico elettrico (punti “C” e “D”). Per-
tanto, rispetto a un punto operativo “O” di riferimento sulla curva ca-
ratteristica di funzionamento dell’impianto, 'utenza si posiziona sulla
retta verticale passante per il punto “O”. Sempre nel funzionamento
“in isola”, I'impianto di cogenerazione potra operare anche in modo
da soddisfare il carico termico (punti “G” e “H”) se ¢ integrato con un
sistema di accumulo elettrico. Si osserva infine che nella realta e il
punto di funzionamento dell'impianto di cogenerazione che adegua la
sua posizione sulla curva operativa, in modo da soddisfare, secondo
convenienza, i carichi elettrico o termico dell’utenza.

In ogni caso, come gia affermato, 'impianto di cogenerazione con
turbina a gas a semplice recupero, privo cioe di dispositivi di post-
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combustione e di by-pass, non e in grado di soddisfare contempora-
neamente entrambe le richieste di energia elettrica e termica
dell'utenza. Maggiore flessibilita operativa puo essere conseguita, in
tal senso, dotando il sistema di recupero a valle della turbina a gas di
un sistema di post-combustione e di un sistema di by-pass dei gas di
scarico, cosi da rendere indipendenti, entro determinati limiti tecnici e
costruttivi, la produzione delle due forme di energia elettrica e ter-
mica. Per una prefissata produzione di energia elettrica, infatti, il si-
stema di post-combustione consente di produrre una maggiore quan-
tita di energia termica rispetto a quella disponibile nel caso di recupero
semplice, mentre il sistema di by-pass consente di dissipare I'eventuale
eccedenza di energia termica disponibile col recupero semplice ri-
spetto alle esigenze dell'utenza. In altre parole, un impianto di coge-
nerazione dotato di dispositivi di post-combustione e by-pass dei gas
di scarico puo operare in un’ampia regione del piano Q-L invece che
sulla sola linea M-N caratteristica dell'impianto a semplice recupero.

Nel seguito vengono approfondite le curve caratteristiche di alcuni
impianti di cogenerazione di diversa configurazione basati su turbine
a gas a ciclo semplice con dispositivi di post-combustione e di by-pass
dei gas di scarico, a ciclo misto (con iniezione di vapore) e a ciclo com-
binato con turbina a vapore.

Impianto di cogenerazione con turbina a gas a ciclo semplice con di-
spositivi di post-combustione e di by-pass dei gas di scarico

La figura 2.5.4 illustra qualitativamente il piano operativo di un im-
pianto di cogenerazione con turbina a gas dotato di sistemi di post-
combustione e by-pass.

La porzione di piano al di sopra della linea M-N rappresenta la re-
gione della post-combustione, delimitata superiormente dalla linea
Mprc-Nrc. Analogamente ai punti “N” ed “M”, i punti Nrc e Mrc sono
relativi al funzionamento della turbina a gas rispettivamente in condi-
zioni nominali e in condizioni di minimo tecnico in regime di piena
post-combustione. Il limite alla post-combustione indicato dalla linea
Mprc-Nrc € stabilito da fattori costruttivi (temperature massime ammis-
sibili) e funzionali (disponibilita di ossigeno nei gas).
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La porzione di piano al di sotto della linea M-N rappresenta invece
la regione della parzializzazione dei gas all'ingresso del generatore di
vapore a recupero realizzata mediante il camino di by-pass.

Q /
Mec zona di N

post-combustione

zona con dissipazione
di calore (by-pass)

0 L

Figura 2.5.4. Piano operativo di un impianto di cogenerazione con turbina
a gas dotato di sistemi di post-combustione e by-pass.

Con riferimento al piano caratteristico illustrato in figura 2.5.4, la fi-
gura 2.5.5 riporta I'indicazione di alcune possibili condizioni operative
(punti 1-6) dell'impianto di cogenerazione con post-combustione e ca-
mino di by-pass, e della turbina a gas in particolare, per una specificata
utenza rappresentata dal punto “U” posta al di sopra della linea M-N
di regolazione della turbina a gas.

1. Il punto 1 coincide con il punto N, relativo alle condizioni di fun-
zionamento nominale della turbina a gas. In queste condizioni la
turbina a gas produce energia elettrica ed energia termica in esu-
bero rispetto alle esigenze dell’'utenza. L’eccedenza di energia elet-
trica sara quindi ceduta alla rete pubblica, mentre 'eccedenza di
energia termica dovra essere dissipata dirottando una parte dei
gas di scarico della turbina a gas direttamente all’esterno attra-
verso il camino di by-pass. In queste condizioni il reale punto di
funzionamento dell’intero impianto di cogenerazione e quello rap-
presentato dal punto 1"
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Figura 2.5.5. Criteri di gestione della richiesta di energia elettrica e termica
dell’'utenza con un impianto di cogenerazione con turbina a gas dotato di
sistemi di post-combustione e by-pass.

Nel punto 2 la turbina a gas opera a carico ridotto in modo da sod-
disfare esattamente la richiesta di energia termica dell'utenza. In
queste condizioni la produzione di energia elettrica eccede ancora
le esigenze dell'utenza per cui I’eccedenza di energia elettrica sara
ceduta alla rete pubblica come nel caso precedente.

Nel punto 3 la turbina a gas opera a carico ulteriormente ridotto in
modo da soddisfare la richiesta di energia elettrica dell'utenza. In
queste condizioni I’energia termica prodotta dall’'impianto di co-
generazione e insufficiente rispetto alle esigenze dell’utenza, per
cui il deficit dovra essere colmato agendo con la post-combustione.

Nel punto 4 la turbina a gas opera in condizioni di minimo tecnico
ed entrambe le produzioni di energia elettrica e termica dovranno
essere integrate, per soddisfare l'utenza, la prima importando
energia elettrica dalla rete pubblica, la seconda mediante la post-
combustione. In queste condizioni il reale punto di funzionamento
dell'intero impianto di cogenerazione ¢ quello rappresentato dal
punto 4.
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Nel punto 5 la turbina a gas non eroga potenza ma e comunque in
funzione, pronta per una successiva entrata in parallelo con la rete.
Questa situazione puo essere tipica, per esempio, di un impianto
di cogenerazione asservito ad un processo produttivo che viene
interrotto o rallentato nel fine settimana; in questo caso puo non
essere conveniente spegnere la turbina a gas per poi riavviarla
all’inizio della settimana successiva, ma puo essere pilt opportuno
mantenere la macchina “calda” in funzionamento “a vuoto” fino
alla ripresa di carico'?. Come nel caso precedente la produzione di
energia termica, comunque presente in minima quantita, dovra es-
sere integrata mediante una post-combustione ancora piu spinta,
mentre I'energia elettrica richiesta dall’'utenza dovra essere intera-
mente importata dalla rete pubblica. In queste condizioni il reale
punto di funzionamento dell’intero impianto di cogenerazione e
quello rappresentato dal punto 5’.

Il punto 6 rappresenta una condizione di fermo della turbina a gas.
L’impianto di cogenerazione puo ancora soddisfare la richiesta di
energia termica dell'utenza se il generatore di vapore (o di calore
in senso lato) € in grado di funzionare in modo autonomo, ossia se
e dotato di dispositivi per la combustione con aria esterna (fresh-
air), mentre l'energia elettrica richiesta dall’'utenza deve essere in-
teramente importata dalla rete pubblica.

Ci si chiede con quale logica sia debba effettuare la scelta del punto
ottimale di funzionamento della turbina a gas e dell’intero impianto di
cogenerazione, considerato anche che i punti esaminati rappresentano

solo alcune delle infinite soluzioni possibili.

Il principio informatore ¢ essenzialmente di carattere economico ed

e condizionato dai costi di esercizio dell'impianto di cogenerazione in
relazione ai prezzi di cessione e acquisto dell’energia elettrica negli

scambi con la rete. Detti P, il prezzo corrente di acquisto dalla rete

12 Si ricordi che le operazioni di spegnimento e successivo avviamento riducono la vita

tecnica dell’impianto o, comunque, aumentano la frequenza degli interventi di manu-

tenzione.
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dell'unita di energia elettrica (ad esempio del kWh) e P, il corrispon-
dente prezzo di cessione (vendita), si ha innanzitutto:

P, <P, (2.5.3)

Per ovvie ragioni di mercato, infatti, in un determinato istante il prezzo
di vendita da parte di un produttore al gestore del mercato elettrico e
sempre minore del prezzo di acquisto dal gestore del mercato da parte
dello stesso produttore. Indicando inoltre con C,, il costo di produzione
dell’energia elettrica relativo all'impianto di cogenerazione in oggetto,
in momenti diversi potranno verificarsi le seguenti condizioni di mer-
cato:

a) P, > C,, ossia il prezzo di cessione (vendita) alla rete pubblica in
un determinato arco temporale ¢ maggiore del costo di produ-
zione dell’energia elettrica. In queste condizioni conviene pro-
durre energia elettrica in sovrappiu e cedere 1'eccedenza alla rete
pubblica guadagnando sulla vendita, come avviene nei punti di
funzionamento 1 e 2 precedentemente discussi.

b) P, < C,, ossia il prezzo di acquisto dalla rete pubblica in un deter-
minato arco temporale € minore del costo di produzione dell’ener-
gia elettrica. In queste condizioni conviene acquistare energia elet-
trica dalla rete pubblica risparmiando sull’autoproduzione, come
avviene nei punti di funzionamento 4, 5 e 6 precedentemente di-
scussi.

c) P, <C, <P, ossia il costo di produzione cade all'interno del
campo compreso tra i prezzi di vendita e di acquisto. In queste
condizioni non e conveniente la vendita di energia elettrica even-
tualmente prodotta in eccedenza, rispetto alle esigenze
dell'utenza, essendo P, < C,, come pure non e conveniente I’acqui-
sto di energia elettrica per compensare I'eventuale produzione in
difetto, rispetto alle esigenze dell’utenza, essendo P, > C,. Ne con-
segue che in simili circostanze ¢ conveniente che l'impianto

286



funzioni in isola, come avviene nel punto di funzionamento 3 pre-
cedentemente discusso.

Valutazioni analoghe possono essere formulate considerando
un’utenza che ricade nella zona sottostante alla curva M-N di regola-
zione della turbina a gas.

Come gia mostrato nel precedente paragrafo §2.3, la post-combu-
stione e il by-pass dei gas di scarico determinano una diminuzione
dell'indice IRE che nel caso di impianti che usufruiscono degli incen-
tivi normativi (Cfr. §2.7 Cogenerazione Alto Rendimento) puo con-
durre alla perdita degli inerenti benefici. Sul piano normativo, infatti,
I'indice IRE (PES nella normativa CAR), determinato sulla base di un
anno solare di esercizio, deve essere maggiore di un valore minimo
prestabilito (che dipende dalla potenza dell'impianto) e un abuso della
post-combustione e/o del by-pass pud compromettere il soddisfaci-
mento dei requisiti minimi. In tal senso, per quanto nel contesto di un
approccio speculativo la post-combustione e il by-pass possano risul-
tare economicamente convenienti, la loro sistematica e reiterata attua-
zione va considerata con estrema cautela e continuamente monitorata.

Impianto di cogenerazione con turbina a gas con iniezione di vapore
in camera di combustione

La figura 2.5.6 illustra qualitativamente il piano operativo di un im-
pianto di cogenerazione con turbina a gas con iniezione di vapore in
camera di combustione.

In questo caso il generatore di vapore a recupero non e dotato di
camino di by-pass e produce, in ogni condizione di funzionamento
della turbina a gas, la massima quantita di vapore consentita dalla sua
configurazione, indipendentemente dalle esigenze dell'utenza. Lungo
la linea M-N non si ha iniezione di vapore in turbina (m, = 0) e tutto
il vapore prodotto e fornito all'utenza.
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Figura 2.5.6. Piano operativo di un impianto di cogenerazione con turbina
a gas con iniezione di vapore in camera di combustione.

Ove l'energia termica cosi prodotta risulti insufficiente per le esigenze
dell'utenza si ricorre alla post-combustione. Come nel caso prece-
dente, in tal senso, la porzione di piano al di sopra della linea M-N
rappresenta la regione della post-combustione, delimitata superior-
mente dalla linea Mrc-Nrc. Analogamente ai punti “N” ed “M”, i punti
Nrc e Mrc, come gia specificato, sono relativi al funzionamento della
turbina a gas rispettivamente in condizioni nominali e in condizioni di
minimo tecnico in regime di piena post-combustione.

Diversamente dal caso precedente, la porzione di piano al di sotto
della linea M-N non e dissipativa, ma rappresentativa di condizioni
operative in cui I’eccedenza di energia termica, nella fattispecie di va-
pore prodotto in eccesso rispetto alle esigenze dell'utenza viene iniet-
tata nella camera di combustione dell'impianto di turbina a gas per
essere poi fatta espandere in turbina.

Partendo dalle condizioni di funzionamento nominale rappresen-
tate dal punto “N”, in cui m,, = 0, la progressiva iniezione di vapore
in turbina (m,, > 0) comporta uno spostamento del punto di funziona-
mento dell'impianto di cogenerazione lungo la linea N-H, con un pro-
gressivo incremento della produzione di energia elettrica e una con-
temporanea diminuzione della produzione di energia termica per via
del dirottamento in turbina di una quota progressivamente crescente
del vapore prodotto. Nel punto H tutto il vapore prodotto viene
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iniettato in turbina, per cui in tale punto si ha la massima produzione
di energia elettrica e una produzione nulla di energia termica.

Partendo da condizioni di funzionamento diverse da quella nomi-
nale, come quelle rappresentate, ad esempio, dai punti “A”, “C”, “E”,
in cui € sempre m,, = 0, la progressiva iniezione di vapore in turbina
(my, > 0) comporta lo spostamento del punto di funzionamento
dell'impianto di cogenerazione lungo le linee A-B, C-D, E-F rispettiva-
mente. L’aumento della quantita di vapore dirottato in turbina deter-
mina, analogamente al caso nominale, il progressivo incremento della
produzione di energia elettrica e la contestuale diminuzione della pro-
duzione di energia termica. Nei punti “B”, “D”, “F”, tutto il vapore
prodotto viene iniettato in turbina, per cui in tali punti si ha la massima
produzione di energia elettrica ottenibile a partire dai punti “A”, “C”,
“E” rispettivamente, con una produzione nulla di energia termica.

Si consideri ora una utenza individuata dal punto “U” che ricade
nella zona sottostante alla curva M-N di regolazione della turbina a
gas. In questo caso I'impianto di cogenerazione puo soddisfare en-
trambe le richieste di carico elettrico e termico dell'utenza senza dover
ricorrere a interventi dissipativi come quelli attuati mediante un ca-
mino di by-pass. Si puo immaginare, infatti, che le condizioni di carico
rappresentate dal punto “U” del piano caratteristico possano essere
realizzate aumentando, a partire ad esempio dal punto “N”, la quan-
tita di vapore iniettata in camera di combustione fino al punto “G”,
quindi muovendo sulla linea G-U attraverso la riduzione della quan-
tita di combustibile alimentata in camera di combustione. Oppure si
puo immaginare di ridurre prima la quantita di combustibile muo-
vendo fino al punto “C” con m,, = 0, quindi sulla linea C-U mediante
iniezione di vapore in turbina. In realta, il sistema di regolazione agisce
simultaneamente sulle grandezze m, e m,, attraverso la mappatura del
sistema.

Impianto di cogenerazione con turbina a gas a ciclo combinato con
turbina a vapore

La figura 2.5.7 illustra qualitativamente il piano operativo di un im-
pianto di cogenerazione con turbina a gas a ciclo combinato con
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turbina a vapore a condensazione e spillamento; I'utenza termica, in
questo caso, e alimentata con il vapore spillato dalla turbina.

Nec

zona di N
post-combustione 5

zona di
regolazione

Figura 2.5.7. Piano operativo di un impianto di cogenerazione con
turbina a gas a ciclo combinato con turbina a vapore.

La struttura delle curve caratteristiche assomiglia a quella dell’im-
pianto con turbina a gas con iniezione di vapore in camera di combu-
stione ma differisce da essa per alcuni aspetti sostanziali di seguito de-
scritti.

Il generatore di vapore a recupero produce sempre la massima
quantita di vapore consentita dalla sua configurazione in ogni condi-
zione di funzionamento della turbina a gas, indipendentemente dalle
esigenze dell'utenza. La potenza elettrica rilevata sull’asse delle
ascisse e quella relativa all’intero impianto combinato e non alla sola
turbina a gas, data percio dalla somma delle potenze della turbina a
gas e della turbina a vapore. Lungo la linea M-N la turbina a vapore
opera a massima estrazione del vapore (ms; = Mg nqy), fornendo
all'utenza la massima quantita di energia termica possibile per ogni
condizione di carico della turbina a gas e dell'impianto a vapore sotto-
posto.

Ove l'energia termica cosi prodotta risulti insufficiente per le esi-
genze dell'utenza si ricorre alla post-combustione. Come nel caso pre-
cedente, la porzione di piano al di sopra della linea M-N rappresenta
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la regione della post-combustione, delimitata superiormente dalla li-
nea Mrc-Nrc. Analogamente ai punti “N” ed “M”, i punti Nrc e Mrc
sono relativi al funzionamento dell'impianto combinato rispettiva-
mente in condizioni nominali e in condizioni di minimo tecnico della
turbina a gas in regime di piena post-combustione. Diversamente dal
caso precedente di turbina a gas con iniezione di vapore, i tratti M-Mrc
e N-Nrc non sono verticali ma inclinati con pendenza positiva. Cio av-
viene perché con la post-combustione aumenta la produzione di va-
pore che in questo caso non e destinata all'utenza termica ma alla tur-
bina a vapore; con la post-combustione, pertanto, si ottiene un au-
mento della potenza dell'impianto a vapore e, quindi, di quella
dell’'impianto combinato.

Anche in questo caso, la porzione di piano al di sotto della linea
M-N non ¢ dissipativa, ma rappresentativa di condizioni operative in
cui ad una minore richiesta di energia termica da parte dell'utenza si
fa corrispondere una riduzione del vapore spillato, determinando cosi
un aumento della produzione di energia elettrica contestuale alla di-
minuzione della produzione di energia termica.

Partendo dalle condizioni di funzionamento nominale rappresen-
tate dal punto “N”, in cui mg = Mg 1,44, la progressiva riduzione dello
spillato comporta uno spostamento del punto di funzionamento
dell’'impianto di cogenerazione lungo la linea N-H, con un progressivo
incremento della produzione di energia elettrica e una contemporanea
diminuzione della produzione di energia termica. Nel punto H il va-
pore spillato viene completamente intercettato e tutto il vapore pro-
dotto espande in turbina, per cui in tale punto si ha la massima produ-
zione di energia elettrica e una produzione nulla di energia termica.

Partendo da condizioni di funzionamento diverse da quella nomi-
nale, come quelle rappresentate, ad esempio, dai punti “A”, “C”, “E”,
in cui € sempre m; = Mg 4y, la progressiva riduzione dello spillato
comporta lo spostamento del punto di funzionamento dell'impianto
di cogenerazione lungo le linee A-B, C-D, E-F rispettivamente. La ri-
duzione della quantita di vapore spillato dalla turbina determina, ana-
logamente al caso nominale, il progressivo incremento della produ-
zione di energia elettrica e la contemporanea diminuzione della
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produzione di energia termica. Nei punti “B”, “D”, “F”, il vapore spil-
lato viene completamente intercettato e tutto il vapore prodotto
espande in turbina, per cui in tali punti si ha la massima produzione
di energia elettrica ottenibile a partire dai punti “A”, “C”, “E” rispetti-
vamente, con una produzione nulla di energia termica. Stesse conside-
razioni valgono, in questo caso, anche per la linea Nrc-Hrc operando
in piena post-combustione.

Si consideri ora una utenza individuata dal punto “U” che ricade
nella zona sottostante alla curva M-N di regolazione dell'impianto
combinato. Anche in questo caso I'impianto di cogenerazione puo sod-
disfare entrambe le richieste di carico elettrico e termico dell’'utenza
senza dover ricorrere a interventi dissipativi come quelli attuati me-
diante un camino di by-pass. Si puo immaginare, infatti, che le condi-
zioni di carico rappresentate dal punto “U” del piano caratteristico
possano essere realizzate riducendo, a partire ad esempio dal punto
“N”, la quantita di vapore spillato dalla turbina a vapore fino al punto
“G”, quindi muovendo sulla linea G-U attraverso la riduzione della
quantita di combustibile alimentata nella camera di combustione della
turbina a gas. Oppure si puo immaginare di ridurre prima la quantita
di combustibile muovendo fino al punto “C” con spillamento comple-
tamente aperto, quindi muovendo sulla linea C-U mediante progres-
siva riduzione della quantita di vapore spillato dalla turbina. In realta,
anche in questo caso, il sistema di regolazione agisce simultaneamente
sulle grandezze m, e my attraverso la mappatura del sistema.
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2.6 Cronistoria del quadro normativo sulla
cogenerazione

Nel seguito e riportata una sintetica cronistoria dei provvedimenti nor-
mativi sulla cogenerazione intervenuti a partire dai primi anni ‘80 del
secolo scorso, utile per comprendere i principi informatori che ne
hanno caratterizzato l’evoluzione nel tempo.

Legge 29 maggio 1982, n. 308 (308/82)

La Legge 29 maggio 1982, n. 308 (308/82), concernente norme sul con-
tenimento dei consumi di energia e 1'utilizzazione delle fonti di energia
rinnovabili, introduce i seguenti provvedimenti in tema di cogenera-
zione:

- il calore di scarto viene considerato una fonte rinnovabile;

- e possibile I'autoproduzione senza la riserva ENEL da impianti di
cogenerazione che non superino i 3 MWe, mentre per impianti di
potenza superiore permane la riserva ENEL;

- vengono stabiliti contributi a fondo perduto per studi di fattibilita
tecnico-economica;

- vengono definiti contributi in conto capitale per realizzare impianti
di almeno 20 MW, con potenza elettrica superiore al 10% della po-
tenza termica.

Provvedimento CIP 14 novembre 1990, n. 34 (CIP 34/90)

I1 Provvedimento CIP 14 novembre 1990, n. 34 (CIP 34/90), concerne i
contributi di incentivazione alla produzione di energia elettrica da
fonti rinnovabili, da cogenerazione e da altre fonti assimilate e i prezzi
di cessione all'ENEL; in base a tale provvedimento, in particolare:

- sono assimilati agli impianti alimentati da fonti rinnovabili gli im-
pianti il cui utilizzo del combustibile (indice di utilizzo del combu-
stibile, IUC), calcolato come rapporto fra potenza utile (somma
della potenza elettrica ai morsetti del generatore e la potenza
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termica nominale utile dell'impianto) e la potenza termica immessa
nell'impianto attraverso combustibile fossile sia superiore a 0,53:

Pg + Py
we==--_-"
P

(o

> 0,53

il rapporto tra la potenza elettrica e la potenza termica deve essere
maggiore di 0,10, ossia:

P
£50,10
Pr

Legge 9 gennaio 1991, n. 9 (insieme a Legge n. 10)

La Legge 9 gennaio 1991, n. 9, insieme alla Legge 9 gennaio n. 10) con-
cerne norme per l'attuazione del Piano energetico nazionale del 1988;
in base a tale Legge, in particolare:

¢ consentita I"autoproduzione per tutti gli impianti a fonti rinno-
vabili e cogenerazione (senza limite di potenza);

e necessaria la comunicazione, da parte dei soggetti che intendono
provvedere all'installazione di impianti di cogenerazione, al Mini-
stero dell'Industria, all’ENEL e all’'UTF (si rimanda al CIP per la
definizione dei prezzi di cessione all'ENEL e delle condizioni di
assimilabilita)

Provvedimento CIP 29 aprile 1992, n. 6 (CIP 6/92)

Il provvedimento CIP 29 aprile 1992, n. 6 (CIP 6/92) fa seguito, come
provvedimento di attuazione, alla Legge 9/91 e presenta le seguenti
innovazioni:

Dispone incentivi in conto gestione a impianti a fonti rinnovabili
(eolica, idraulica, geotermica, biomasse, ecc.) e a impianti assimilati
(cogenerazione, impianti che utilizzano combustibili locali, residui
delle lavorazioni industriali, ecc.).

Gli impianti, sul piano contrattuale, sono distinti in due categorie:

* impianti che cedono tutta la produzione o una quota prefissata
di essa

294



* impianti che cedono solo le eccedenze

- I contributi sono distinti, a seconda delle condizioni contrattuali, in:
= contributi a tariffa unica sulle 24 ore
* contributi a doppia tariffa (ore piene e ore vuote)

- I contributi sono riconosciuti per 20 anni, in relazione ai costi evitati:
* diimpianto
= diesercizio
= del combustibile

- I contributi sono specificati per ciascuna voce di costo evitato e per
tipologia di impianto mediante apposite tabelle aggiornate periodi-
camente.

- Un ulteriore contributo incentivante e riconosciuto nei primi 8 anni
di esercizio.

- Aifini dell’assimilabilita degli impianti di cogenerazione a impianti
a fonti rinnovabili viene definito un indice energetico e un valore
limite da superare:

Ee, L > 0,51
E, T 090E, *="

Ien =

dove:

- E, el'energia elettrica utile prodotta annualmente dall'impianto (al
netto dell’energia assorbita dai servizi ausiliari), sulla base del pro-
gramma annuale di utilizzo;

- E; elenergia termica utile prodotta annualmente dall'impianto;

- E, él'energia immessa annualmente nell'impianto attraverso com-
bustibili fossili commerciali;

- “a” e un parametro calcolato tramite la seguente formula:

—( ! 1) (051 Ee)
“=\0,51 2T,
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- Per gli impianti di cogenerazione gli incentivi sono incrementati se
len = 0,6.

- La condizione da rispettare e definita a livello contrattuale.

Decreto legislativo n. 79/99 (Decreto Bersani)

I Decreto legislativo n. 79/99, noto anche come “Decreto Bersani”, ri-
guarda i criteri di attuazione della direttiva europea 96/92/CE concer-
nente norme comuni per il mercato interno dell'energia elettrica. Il De-
creto istituisce, tra 1'altro, I’Autorita per I'Energia Elettrica e il Gas',
con il compito di definire le nuove condizioni di assimilabilita alle
FER.

Il Decreto Bersani, in particolare, dispone quanto segue:

- obbligo diutilizzazione prioritaria da parte del GRTN dell’energia
elettrica prodotta a mezzo di fonti rinnovabili e cogenerazione
(priorita di dispacciamento);

13 AEEG, successivamente AEEGSI, Autorita per I'Energia Elettrica, il Gas e i Servizi
Idrici, dal 2018 (legge di bilancio) ARERA, Autorita di Regolazione per Energia Reti e
Ambiente.

4 GRTN, Gestore della Rete di Trasmissione Nazionale. Il GRTN non esiste piu. Al
suo posto sono stati istituiti i seguenti organismi:

- TERNA. Societa per azioni proprietaria della Rete di Trasmissione Nazionale di
energia elettrica (rete in alta tensione). Ha la responsabilita dello sviluppo della
rete di trasmissione, della trasmissione e del dispacciamento dell'energia ovvero
della gestione in sicurezza dell’equilibrio tra la domanda e I'offerta di energia elet-
trica.

- GSE, Gestore dei servizi energetici. Societa per azioni interamente controllata dal
Ministero dell'Economia e delle Finanze, individuata dallo Stato per perseguire e
conseguire gli obiettivi di sostenibilita ambientale nei due pilastri delle fonti rin-
novabili e dell'efficienza energetica.

- GME, Gestore dei mercati energetici. Societa per azioni interamente partecipata
dal GSE (socio unico), € la societa responsabile in Italia dell'organizzazione e della
gestione del mercato elettrico oltre che di assicurare la gestione economica di un'a-
deguata disponibilita della riserva di potenza.
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- la produzione da cogenerazione non e sottoposta all’obbligo del
2% da fonti rinnovabili;

- l'operatore della cogenerazione e "cliente idoneo" del mercato del

gas.

Delibera AEEG 42/02, attuazione di quanto disposto dal Dlgs 79/99
sulla cogenerazione

Ai sensi della Delibera AEEG 42/02 il riconoscimento degli incentivi
per la cogenerazione di nuova realizzazione e subordinato al soddisfa-
cimento dei seguenti requisiti (impianto di “nuova realizzazione”):

IRE > 0,10
LT > 0,15

essendo:
Ec
Ee Et,ind | Et,civ
P Nes Nts,ind Nts,civ
Et
~ Ee + Et

Il fattore correttivo p e dato dalla relazione:

IRE =1-—

LT

_ Pimmessa * Eeimmessa T Pautocons * E€autocons

Eeimmessa + Eeautocons

dove i valori di pynmessa € di Pautocons S0N0 indicati nella seguente ta-
bella:

15 Al fine di incentivare lo sviluppo della generazione elettrica da fonti rinnovabili il
Dlgs 79/99 prevedeva per i produttori e importatori dei energia elettrica da fonti non
rinnovabili, con produzioni e importazioni annue eccedenti 100 GWh, I'obbligo di im-
mettere nel sistema elettrico nazionale, a partire dal 2002, energia elettrica prodotta da
impianti alimentati da fonti rinnovabili in misura del 2% della quota eccedente i 100
GWh dal 2003, con incrementi dello 0,35% fino al 2006 (3 incrementi fino al 3,05% com-
plessivo) e successivamente, con il meccanismo dei certificati verdi, con incrementi
dello 0,75% fino al 2012 (6 incrementi fino al 7,55% complessivo).
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Livello di tensione cui ¢ allacciata la sezione Pimmessa Pautocons

BT (bassa tensione) 1- 4,3 /100 1-6,5/100
MT (media tensione) 1-2,8 /100 1-4,3/100
AT/AAT (alta e altissima tensione) 1 1-2,8 /100

Per quanto riguarda i rendimenti della produzione termica separata si

ha:
- Impianti industriali

- Impianti civili

mentre i valori della produzione elettrica separata 7,5 sono funzione
della taglia dell'impianto e del combustibile utilizzato come indicato

nella seguente tabella:

Nts,ina = 0,90
Nts,civ = 0,80

Taglia di riferi- Combusti- | b6t so-
. . | Gasnatu- . bili solidi .
mento, in MWe, ai Olio com- . lidi orga-
. . rale, Gpl, o fossili, L

fini della determi- bustibile, . nici, inor-

. Gnl, gaso- coke di pe- L
nazione del para- . nafta . . ganici e

" lio trolio, ori- biomasse
metro Nes mulsion
<1 MWe 0,38 0,35 0,33 0,23
>1-<10 MWe 0,40 0,36 0,34 0,25
>10- <25 MWe 0,43 0,38 0,36 0,27
>25- <50 MWe 0,46 0,39 0,37 0,27
>50- <100 MWe 0,49 0,39 0,37 0,27
>100- <200

1 , ,37 ,27

MWe 0,5 0,39 0,3 0
>200- <300
MWe 0,53 0,39 0,37 0,27
>300- <500
MWe 0,55 0,41 0,39 0,27
> 500 MWe 0,55 0,43 0,41 0,27
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L’energia elettrica Ee e quella netta prodotta dalla sezione ed e data
da:

Ee = Eey, = Ee; — Eequx — Eetrago

dove Ee,; e 'energia lorda prodotta dalla sezione, Ee,,,, € 1'energia con-
sumata dagli ausiliari e Ee;,qr, rappresenta la somma delle perdite che
si registrano nei trasformatori di tensione “principali”. Si ha inoltre:

Ee = Ee, = Eeimmessa + E€qutocons

Cogenerazione alto rendimento (CAR). Direttiva europea 2004/8/CE
e D.M. 5 settembre 2011
La normativa attualmente in vigore e quella concernente la cosiddetta
“Cogenerazione ad alto rendimento (CAR) di cui alla Direttiva euro-
pea 2004/8/CE e ai provvedimenti di attuazione di cui al susseguente
D.M. 5 settembre 2011.

Lanormativa CAR ¢ analizzata in dettaglio nel paragrafo che segue.

2.7 Cogenerazione Alto Rendimento
(DM 5 settembre 2011)

Inquadramento normativo della Cogenerazione ad Alto Rendimento
(CAR)

Il concetto di Cogenerazione ad Alto Rendimento e stato introdotto
dalla direttiva 2004/8/CE dell’11 febbraio 2004, recepita nell’ordina-
mento nazionale con D.Lgs. 8 febbraio 2007, n. 20.

Il successivo D.M. 5 settembre 2011, nel fare proprie le norme tec-
niche di cui agli atti sopra richiamati, ha definito i benefici economici
a sostegno degli impianti che raggiungono la qualifica di CAR.

La definizione di Cogenerazione Alto Rendimento considera l'ener-
gia elettrica/meccanica come “cogenerativa” se la sua produzione e
una funzione derivata del “calore utile” richiesto dal processo di valle.

In altri termini, funzione primaria dell'impianto di cogenerazione e
la produzione di energia termica, mentre I’energia elettrica costituisce
un sottoprodotto ineluttabile della produzione dell’energia termica.

299



I ruoli dell'energia elettrica e termica sono pertanto invertiti rispetto

alle precedenti normative (42/02, CIP 6/92, CIP 34/90).

I principali benefici che la legislazione attuale riconosce alla Coge-

nerazione ad Alto Rendimento sono i seguenti (per approfondimenti
si rimanda al sito web del GSE al seguente link https://www.gse.it/ser-

vizi-per-te/efficienza-energetica/cogenerazione-ad-alto-rendimento/):

la precedenza, nell'ambito del dispacciamento, dell'energia elettrica
prodotta da cogenerazione rispetto a quella prodotta da fonti con-
venzionali;

le agevolazioni fiscali sull'accisa del gas metano utilizzato per la co-
generazione;

la possibilita di accedere al servizio di Scambio sul Posto dell'ener-
gia elettrica prodotta da impianti di Cogenerazione ad Alto Rendi-
mento con potenza nominale fino a 200 kW;

la possibilita di applicare condizioni tecnico-economiche semplifi-
cate per la connessione alla rete elettrica;

la possibilita di ottenere le agevolazioni tariffarie per impianti ali-
mentati a Fonti Energetiche Rinnovabili;

la possibilita di incentivazione dell'energia elettrica prodotta in Co-
generazione ad Alto Rendimento, netta e immessa in rete da im-
pianti alimentati a biometano;

la possibilita per un impianto termoelettrico non alimentato a fonte
rinnovabile, presente all'interno di un sistema semplice di produ-
zione e consumo, di essere considerato in assetto cogenerativo ad
alto rendimento per 'anno “n” (requisito necessario per i sistemi di
tipo SEU, Sistemi Efficienti di Utenza, o SEESEU-B, Sistemi Esistenti
Equivalenti SEU) purché 'energia elettrica cogenerata dall’unita
(Ecnp) risulti, per I'anno “n-1”, maggiore del 50% della produzione
totale lorda di energia elettrica dell'impianto a cui tale unita appar-

tiene;

la possibilita di accedere al meccanismo dei Certificati Bianchi (o
Titoli di Efficienza Energetica, TEE).
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Possono accedere al meccanismo dei Certificati Bianchi le unita di co-
generazione riconosciute CAR a consuntivo:

- entrate in esercizio a seguito di nuova costruzione o rifacimento
dopo il 6 marzo 2007, per un periodo di 10 anni solari, a decorrere
dal primo gennaio dell’anno successivo all’entrata in esercizio;

- entrate in esercizio a seguito di nuova costruzione o rifacimento
dopo il 6 marzo 2007 e abbinate ad una rete di teleriscaldamento,
per un periodo di 15 anni solari a decorrere dal primo gennaio
dell’anno successivo all’entrata in esercizio.

I prezzo di ritiro dei Certificati Bianchi sara pari a quello vigente alla
data di entrata in esercizio dell’'unita (o alla data di entrata in vigore
del D.M. 05/09/2011 nel caso di unita gia in esercizio).

Informazioni dettagliate sul mercato dei Certificati Bianchi (TEE)
possono essere reperite sui seguenti siti web:

http://www.mercatoelettrico.org/It/Esiti/TEE/TEE.aspx

https://www.ri-esco.it/aggiornamento-valore-certificati-bianchi-tee/

Grandezze di riferimento per la qualificazione di unita di cogenera-
zione come unita CAR

La qualificazione di un impianto di cogenerazione come unita CAR si
basa sulle seguenti grandezze caratteristiche di riferimento:

- Il'rendimento globale n4;0pq1e

- Il rapporto energia elettrica/termica effettivo C,zf

- I PES (primary energy saving)

- Il conseguente incentivo ai sensi del D.M. 5 settembre 2011

Ai fini della CAR, sono considerate nuove unita di cogenerazione le
unita di cogenerazione entrate in esercizio, a seguito di nuova costru-
zione, dopo la data di entrata in vigore del D.Lgs 20/2007.

Nelle considerazioni che seguono si utilizzano indifferentemente le
espressioni “Impianto di cogenerazione” e “Unita di cogenerazione”.
Per “Impianto di cogenerazione” in senso lato si intende un impianto
che produce simultaneamente energia elettrica/meccanica e "calore
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utile". Esso puo essere costituito da una o pit unita di cogenerazione.
Per “Unita di cogenerazione” (o “Sezione di cogenerazione”), come
specificato dal D.M. 5 settembre 2011, si intende invece una parte di
un impianto di cogenerazione la quale, in condizioni ordinarie di eser-
cizio, funziona indipendentemente da ogni altra parte dell'impianto di
cogenerazione stesso. Nel caso di una singola unita di cogenerazione
I'impianto di cogenerazione coincide con l'unita di cogenerazione.
Per approfondimenti sulla CAR si rimanda ai seguenti documenti:

- MSE, Linee guida per I'applicazione del Decreto del Ministero dello Svi-
luppo Economico 5 settembre 2011 — Cogenerazione ad Alto Rendimento
(CAR), Ministero dello sviluppo economico, Dipartimento per
I'energia, marzo 2012.

- GSE, Guida alla Cogenerazione ad Alto Rendimento CAR, Aggiorna-
mento dell’edizione 1, marzo 2018 e Rev. 2019.

reperibili nel sito del GSE:

https://www.gse.it/servizi-per-te/efficienza-energetica/cogenera-

zione-ad-alto-rendimento/documenti

Rendimento globale
Il rendimento globale ("rendimento di primo principio" dell'impianto
di cogenerazione) e espresso mediante la relazione:

E + Hepp
Nglobale = —F (2.7.1)
dove:
E energia elettrica prodotta nell’anno solare di esercizio conside-

rato;

Hc,p energia termica utile cogenerata ed effettivamente utilizzata in
un processo a valle nell’anno solare considerato (calore utile);

F energia di alimentazione introdotta dall'esterno (generalmente
attraverso un combustibile) nell’anno solare considerato.
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Le succitate grandezze energetiche e tutte le altre grandezze energeti-
che definite nel seguito sono espresse in MWh a meno di diversa spe-
cificazione. Il calcolo del rendimento globale deve essere basato sui va-
lori di esercizio della specifica unita di cogenerazione, misurati nel pe-
riodo di riferimento.

Per quanto riguarda il termine Hy), se I'energia termica viene uti-
lizzata sotto forma di acqua calda, il calore di ritorno verso lI'impianto
di cogenerazione non e considerato come calore utile, e va quindi
escluso dal calcolo degli indici energetici.

Se I'energia termica viene utilizzata sotto forma di vapore, il calore
contenuto nella condensa di ritorno verso 1'impianto di cogenerazione
e considerato calore utile, e puo quindi essere incluso nel calcolo degli
indici energetici: da tale calcolo va esclusa, in questo caso, la quantita
di calore corrispondente ad una portata massica di acqua che si trovi
alla temperatura di 15 °C e alla pressione di 1,013 bar, e sia pari alla
portata massica del vapore.

Rapporto energia elettrica/termica effettivo

Il rapporto energia elettrica/termica effettivo ¢ definito come rapporto
tra I'energia elettrica E¢p,;, e I'energia termica H.y, entrambe prodotte
in regime di cogenerazione:

Echp

Copf = (2.7.2)

H chp

Condizione preliminare per la qualificazione CAR

Condizione preliminare (necessaria ma non sufficiente) perché una
unita di cogenerazione sia qualificata come unita CAR e quella relativa
al rendimento globale rappresentata dalla tabella 2.7.1.

Se le condizioni espresse nella tabella 2.7.1 sono soddisfatte, tutta
l'energia elettrica prodotta e considerata in regime di cogenerazione.
Se tali condizioni non sono soddisfatte, solo una parte dell'energia elet-
trica prodotta puo essere considerata in regime di cogenerazione. La
quota cogenerativa e determinata attraverso il rapporto energia elet-
trica/termica effettivo C,rr, specificato nel seguito, mediante la
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relazione Ecpp = Ceff * Hepp- In tal caso I'unita fisica (reale) di cogene-
razione si scompone in due unita virtuali (figura 2.7.1):

- una cogenerativa (unita virtuale CHP), che soddisfa al limite le con-
dizioni sul rendimento globale espresse nella tabella 2.7.1;

- una non cogenerativa (unita virtuale non CHP).

L'unita fisica viene concettualmente scomposta nelle due unita virtuali
denominate:

- parte chp
- parte non chp, E

L'unita di cogenerazione puo inoltre includere una sezione di produ-
zione di calore non cogenerativo (parte non chp, H), cioé non associato
a produzione di energia elettrica (caldaia ausiliaria, post-combustione,

).

Tabella 2.7.1. Condizione preliminare sul rendimento globale per la qualifi-
cazione di unita CAR.

Tipo 1 Tipo 2
nglobale 2 0,75 7Iglobale 2 0180

Turbina a vapore a contropres- Turbina a gas a ciclo combinato

sione con recupero di calore

Turbina a gas con recupero di Turbina a vapore a condensa-
Tipo di calore zione con estrazione di vapore
unita Motore a combustione interna

Microturbine

Motori Stirling

Pile a combustibile

Motori a vapore

Cicli Rankine a fluido organico
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——> Echp
Fchp —> parte chp
—> Hchp
F non chp, E —>| parte non chp, E +——> Enonchp
Fnonchp,H —>| parte non chp, H [—> H non chp

Unita di cogenerazione

Figura 2.7.1. Schema di unita di cogenerazione con evidenza delle unita
virtuali CHP e non CHP.

Determinazione di C.f; e dimensionamento dell'impianto virtuale
per le unita di cogenerazione di tipo 1 con vincolo Nggpate = 0,75
Con riferimento alla precedente figura 2.7.1, I'unita fisica (reale) di co-
generazione viene alimentata dall’esterno con l'energia F, e produce
l'energia elettrica E e termica H,p,. Si esclude, in prima valutazione, la
presenza di una sezione di produzione di calore non cogenerativo. La
figura 2.7.2 rappresenta piu in dettaglio il concetto della scomposi-
zione dell'unita fisica nelle due unita virtuali CHP e non CHP.

F
F
l Fchp Fnon chp, E
Unita Unita Unita
fisica CHP non CHP
E E
Hchp l l E chp non chp

Hehp E

Figura 2.7.2. Scomposizione dell'unita fisica nelle due unita virtuali CHP e
non CHP.

L'unita fisica viene concettualmente scomposta nelle due unita virtuali
cogenerativa (CHP) e non cogenerativa (non CHP) alimentate dall'e-
sterno rispettivamente con l'energia Fcpp, € Fon cnp e, che producono
rispettivamente I'energia elettrica E .y, € Eyop chp, in modo che:
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F= Fchp + Foon chp,E (2-7-3)
E= Echp + Enon chp (2.7.4)

Le tre unita fisica, CHP e non CHP sono caratterizzate dallo stesso ren-
dimento della sola produzione elettrica poiché sono basate sulla stessa
tecnologia e differiscono solo per la taglia (la potenza dell'unita fisica
e la somma delle potenze delle due unita virtuali CHP e non CHP). In
questo caso, infatti, il processo di produzione di energia termica, che
avviene in cascata rispetto al processo di produzione di energia elet-
trica, non ha nessun effetto sulla produzione di energia elettrica, che
rimane invariata indipendentemente dall'entita del recupero termico
effettuato a valle. Per questo motivo, il rendimento della sola produ-
zione elettrica e lo stesso per l'unita fisica e per le due unita virtuali
CHP e non CHP. Si ha pertanto:

Enon chp Echp E
Nnon chp,e = Nenpe = NF = F = F = F (2.7.5)
non chp,E chp

essendo i tre rendimenti coincidenti con il rendimento della sola pro-
duzione elettrica.

Per I'unita virtuale CHP deve essere soddisfatto il requisito del ren-
dimento globale di cui in tabella 2.7.1, per cui si pone:

Eppp + H
—chp _ WP _ 0,75 (2.7.6)

ﬁ lobale —
g Fchp

Elaborando I’equazione (2.7.6) si ha:

_ Echp + Hchp . Echp =7 <1 + 1 )
= = Nchyp, _
Fchp Fchp Echp chp.E Ceff

1
= MNnon chp,E (1 + C )
eff

ﬁglobale
(2.7.7)

306



da cui:

Nnon chp,E

Ceff ==
nglobale ~ on chp,E

(2.7.8)
L'equazione (2.7.8) consente di calcolare il valore limite (massimo) del
rapporto energia elettrica/termica effettivo Cs da cui e poi possibile
determinare tutti gli scambi energetici delle due unita virtuali, secondo
il procedimento che segue.

Caratterizzazione degli scambi energetici delle due unita virtuali
CHP e non CHP

Si abbia una unita di cogenerazione del tipo indicato in tabella 2.7.1
con il vincolo ngiopare = 0,75 il cui rendimento non raggiunga il va-
lore di soglia previsto, risulti cioe: 1g;opqre < 0,75. In tal caso il dimen-
sionamento della macchina virtuale procede imponendo la condizione
vincolante espressa dall'equazione (2.7.6) e determinando il termine
Cerr mediante l'equazione (2.7.8). Dell'unita di cogenerazione (reale)
sono ovviamente note le grandezze E, Hcpp, F e, di conseguenza,
Tnon chp,g- Una volta determinato il termine C, s si determina E., me-
diante la relazione:

Echp = Lefr Hchp (2.7.9)
da cui, in sequenza:
Enonchp = E — Ecnp (2.7.10)
E

Fron chp,E = —nonche. (2.7.11)

Mnon chp,E

E h
Fenp = F = Faonchpe = —=F (2.7.12)
Nnon chp,E
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L'insieme delle relazioni (2.7.9-2.7.12) permette di definire compiuta-
mente I'unita di cogenerazione e le grandezze Hcpy,, Ecpp, Fenp, Neces-
sarie per il calcolo del PES.

La quantita di energia elettrica prodotta in cogenerazione e misu-
rata ai morsetti del generatore. Da tale quantita non deve essere sot-
tratta 1'energia elettrica usata internamente dalla unita di cogenera-
zione per il proprio funzionamento.

Determinazione di Cqss € dimensionamento dell’impianto virtuale
per le unita di cogenerazione di tipo 2 con vincolo Ngjopate = 0,80
La casistica con ngjopare = 0,80 comprende due tipologie di impianto,
vale a dire:

- turbina a gas a ciclo combinato con recupero di calore
- turbina a vapore a condensazione con estrazione di vapore

Nel primo caso (impianto combinato), inoltre, la sezione a vapore puo
essere basata su due diverse tipologie di turbine a vapore:

- turbina a vapore a sola estrazione senza condensazione (a contro-
pressione)

- turbina a vapore a condensazione con estrazione di vapore

Nel primo caso (turbina a vapore a contropressione), il calcolo del Czf
procede esattamente come nel caso con il vincolo ngi0pqie = 0,75, fatta
salva la sostituzione del limite di 0,75 con il limite di 0,80, posto cioe
r_’globale = 0’80'

Nel secondo caso, e pili in generale negli impianti a vapore dove e
presente una turbina a vapore a condensazione con estrazione di va-
pore, occorre procedere in modo diverso a causa delle implicazioni
delle estrazioni di vapore sugli scambi energetici delle unita fisica e
virtuale.

Infatti, come gia osservato per le unita di tipo 1, il processo di pro-
duzione di energia termica nelle unita di tipo 2 a ciclo combinato con
turbina a vapore a contropressione non ha nessun effetto sulla produ-
zione di energia elettrica, per cui il rendimento della sola produzione
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elettrica 17,0, cnp,r € 10 stesso per 1'unita fisica e per le due unita virtuali
CHP e non CHP, come sancito dall'equazione (2.7.5).

Nel caso delle unita di tipo 2 con turbina a vapore a condensazione
con estrazione di vapore, invece, la produzione di energia elettrica
della turbina a vapore e sostanzialmente costituita dalla somma di due
contributi, uno dovuto al vapore che espande fino a condensazione,
l'altro al vapore che espande fino alla sua estrazione ai fini della coge-
nerazione.

I vapore estratto durante 1'espansione, che e lo scopo della cogene-
razione, sul lato della produzione elettrica costituisce una perdita per-
ché il vapore é sottratto all'espansione. E percio evidente che il rendi-
mento della sola produzione elettrica in assetto cogenerativo (con
estrazione di vapore) e diverso (minore) da quello in assetto non coge-
nerativo (senza estrazione di vapore).

La figura 2.7.3 schematizza la scomposizione della turbina a vapore
(unita fisica) nelle due unita virtuali cogenerativa e non cogenerativa.

n
m, t1
(mv' ms) 2 (m:z' ms) 2 m:z, r2
unita fisica unita virtuale CHP unita virtuale non CHP
E: Hchp: F Echp: Hchpr Fchp Enon chp, Fnon chp,E

Figura 2.7.3. Scomposizione della turbina a vapore (unita fisica) nelle due
unita virtuali CHP e non CHP.

La turbina a vapore e alimentata con la massa di vapore m, ed e sog-
getta allo spillamento di vapore m; per i fini cogenerativi. L'unita vir-
tuale cogenerativa sara sempre soggetta, per definizione, allo
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spillamento di vapore m,, ma sara alimentata con una quantita di va-
pore my, < m,, mentre l'unita virtuale non cogenerativa sara alimen-
tata da una quantita di vapore m;) = (m,, —m,,) e sempre, per defini-
zione, non sara soggetta ad alcuno spillamento.

L’energia elettrica E prodotta dall’unita fisica in assetto cogenera-
tivo (con spillamento attivo) € proporzionale alla differenza tra il salto
entalpico totale della massa di vapore m,, tra le due sezioni 1 e 2 di
alimentazione e di scarico e il mancato lavoro di espansione della
massa di vapore m; tra le due sezioni 3 e 2 di spillamento e di scarico,
vale a dire:

E x mv(hl — hz) — ms(h3 - hz) (2713)

L’energia elettrica prodotta in assetto non cogenerativo, ossia con spil-
lamento chiuso, ¢ pari invece a:

E + AE < m,(hy — h;) (2.7.14)
essendo:
AE < mg(hs — hy) (2.7.15)

La mancata produzione di energia elettrica AE causata dell'estrazione
del vapore viene correlata al calore H.,, mediante la definizione di un
coefficiente 8 dato dalla relazione:

AE
p = 2.7.16
Horp ( )

In assetto cogenerativo (con estrazione di vapore), il rendimento della
sola produzione elettrica 7.y, r dell'unita fisica (impianto reale) risulta
pertanto:

E
NehpE = I3 (2.7.17)
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mentre in assetto non cogenerativo (senza estrazione di vapore), il ren-
dimento della sola produzione elettrica 7,y chp,r della stessa unita ri-
sulta:

E+AE E+B- Hchp
Nnon chp,E = =
F F

(2.7.18)

Per I'unita virtuale cogenerativa, in assetto cogenerativo e non cogene-
rativo, valgono analogamente le relazioni:

Ech
Newps =7 (2.7.19)
chp

Echp + AE _ Echp + B ) Hchp

F chp F chp

Mnon chp,E = (2.7.20)

mentre per I'unita virtuale non cogenerativa, priva di spillamento, vale
la relazione:

Enon chp
Nnon chp,E = F (2~7-21)
non chp,E

[ rendimenti 7,4y, cnp £ della sola produzione elettrica delle unita fisica
e virtuale cogenerativa in assetto non cogenerativo e dell’unita virtuale
non cogenerativa, espressi rispettivamente dalle relazioni (2.7.18),
(2.7.20) e (2.7.21) assumono lo stesso valore perché in assenza di estra-
zione di vapore, come si evince dalla figura 2.1.3, il lavoro prodotto
dalle tre turbine e proporzionale alla portata di vapore, costante du-
rante tutta I’espansione, essendo identico il salto entalpico specifico. A
parita di altre condizioni risulta evidentemente proporzionale alla

311



portata di vapore anche I'energia primaria F, Fopp € Fop chp g delle tre
unita’®.

Al contrario, i rendimenti I rendimenti 1.4,  della sola produzione
elettrica delle unita fisica e virtuale cogenerativa in assetto cogenera-
tivo (con estrazione di vapore), espressi rispettivamente dalle relazioni
(2.7.17) e (2.7.19), sono diversi poiché entrambi si ottengono sottraendo
lo stesso termine AE dall’espressione a numeratore del rendimento
Nnon chp,E"’-

Pertanto, procedendo analogamente al caso precedente, posto per
I'unita virtuale cogenerativa, in assetto cogenerativo:

— Echp + Hchp
Ngtobate =~ = = 0,80 (2.7.22)

combinando le equazioni (2.7.20) e (2.7.22) si ha:

ﬁglobale _ Echp + Hchp _ Ceff +1
Nnon chp,E Echp + B ' Hchp Ceff + ﬁ

(2.7.23)

da cui:

Mnon chp,p — B -ﬁglobale
globale non chp,E

16 Quanto affermato si puo facilmente dimostrare per via analitica. Infatti, uguagliando
le relazioni (2.7.18) e (2.7.20), esplicitando E ed F in funzione delle parti cogenerativa
e non cogenerativa e risolvendo, si ottiene l'uguaglianza delle relazioni (2.7.20) e
(2.7.21).

17 Anche questa affermazione si puo facilmente dimostrare per via analitica. Infatti,
uguagliando per assurdo le relazioni (2.7.17) e (2.7.19), esplicitando E ed F in funzione
delle parti cogenerativa e non cogenerativa e risolvendo, si ottiene 'uguaglianza delle
relazioni (2.7.19) e (2.7.21), da cui consegue l'uguaglianza delle relazioni (2.7.17) e
(2.7.21), il che, come si puo anche evincere dalla figura 2.7.3, e evidentemente assurdo,
poiché l'unita fisica non spillamento attivo non puo avere lo stesso rendimento
dell’'unita virtuale priva di spillamento.
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L'equazione (2.7.24), analogamente all'equazione (2.7.8) per gli im-
pianti di tipo 1, permette di calcolare il valore limite (massimo) del
rapporto energia elettrica/termica effettivo Css da cui e poi possibile
determinare tutti gli scambi energetici delle due unita virtuali. Si sot-
tolinea che il rendimento 7y, chp,e che compare nella (2.7.24) e il ren-
dimento della sola produzione elettrica dell'unita virtuale cogenera-
tiva in assetto non cogenerativo, ossia a spillamento chiuso, ma esso,
per quanto sopra, ¢ anche uguale al rendimento della sola produzione
elettrica dell'unita fisica cogenerativa in assetto non cogenerativo e a
quello dell’unita virtuale non cogenerativa.

Il procedimento per la determinazione degli scambi energetici delle
due unita virtuali € analogo a quello indicato per gli impianti di tipo 1.
Noto il termine C.sf, dato dall'equazione (2.7.24), si determina il ter-
mine E.,, mediante la relazione (2.7.9) e quindji, in sequenza, i termini
Enon chps Fron chp,er Fenp, mediante le equazioni (2.7.10-2.7.12) rispetti-
vamente.

Nel caso di una turbina con "n" estrazioni multiple si ha:

n

AE = Z B+ (Honp), (2.7.25)
=1
Hepp = Z(Hchp)i (2.7.26)
i=1

AE _ Z?=1 Bi- (Hchp)i
Hchp Z?:l(Hchp)i

g = (2.7.27)

risultando f la media ponderale dei valori di §; relativi ad ogni singola
estrazione, essendo il peso il rapporto tra il calore cogenerativo asso-
ciato ad ogni singola estrazione e quello totale.

Il valore di 3 & funzione della taglia della turbina, delle condizioni
di immissione e di estrazione del vapore e della pressione al conden-
satore. All'aumentare della taglia della turbina aumentano infatti, il
rendimento isoentropico nonché, di norma, la temperatura e la
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pressione del vapore all'ingresso e quindi, a parita di altre condizioni,
il valore di 3.

Supponendo costanti le condizioni di immissione e di estrazione del
vapore e della pressione al condensatore, il valore di 8 si mantiene co-
stante, anche in presenza di variazione di portata del vapore, purché il
rendimento isoentropico della macchina si mantenga costante. Se pero
la variazione della portata del vapore e tale da modificare il rendi-
mento isoentropico della turbina si avra come effetto anche una varia-
zione di S.

La seguente tabella 2.7.2 riporta alcuni valori di 3 a scopo pura-
mente indicativo, fermo restando che il reale valore di 3 deve essere
determinato sulla base delle condizioni di esercizio.

Tabella 2.7.2. Valori indicativi di 8 e del rendimento isoentropico della tur-
bina in funzione della taglia e della pressione di estrazione del vapore.

Taglia turbina (MW) 2-5 5-10 10-25 25-50 >50

Rendimento isoentropico 0,65 0,70 0,75 0,80 0,84

Pressione di estrazione (bar) B B p B B
21,7 0,200 0,213 0,227 0,244 0,256
14,8 0,185 0,200 0,213 0,227 0,238
11,4 0,175 0,189 0,204 0,217 0,227
7,9 0,164 0,175 0,189 0,200 0,213
3,8 0,139 0,149 0,159 0,169 0,179
2,4 0,123 0,133 0,143 0,152 0,159

Determinazione di C.;; e dimensionamento dell’unita virtuale nel
caso di impianti con apporto di energia da fonti non cogenerative.

Tutte le considerazioni svolte finora si riferiscono a impianti in cui
I'apporto di energia termica e dato esclusivamente dal motore primo
dell'unita di cogenerazione. Nella realta, tuttavia, si possono avere
configurazioni in cui una parte dell'apporto di energia termica deriva
da fonti esterne poste a valle del motore primo che non concorrono alla
produzione di energia elettrica (quindi non cogenerative), come
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avviene per esempio nel caso in cui siano presenti bruciatori di post-
combustione e caldaie a combustione. Questa situazione ¢ rappresen-
tata in figura 2.7.1 dall'ultima sezione in basso (parte non chp, H). Ne
consegue che a causa di questo apporto esterno di energia termica il
calore fornito al processo a valle, pur essendo comunque calore utile
(H), si compone di una parte cogenerativa (Hcp,) ed una parte non co-
generativa (Hyon chp)-
In tali circostanze, il rendimento globale e dato dalla relazione:

E + Hchp
n = r_Fr . 2.7.28
globale F—F, oA ( )
essendo:
Henp = H — Hyon chp (2.7.29)
Fenp = F = Fuon chpg — Fron chp,n (2.7.30)

Nel caso in cui il valore di 14;0pqie risultante dall'equazione (2.7.28) sia
> 0,750 = 0,80 rispettivamente, a seconda del tipo di unita in confor-
mita di quanto indicato nella tabella 2.7.1, I'unita e totalmente cogene-
rativa. Se viceversa il valore di 74;opqie Tisulta < 0,75 o < 0,80 rispet-
tivamente, € necessario ricorrere al dimensionamento della macchina
virtuale dove le espressioni dei vari termini visti precedentemente de-
vono essere modificate come indicato nella tabella 2.7.3.

Le relazioni di cui in tabella 2.7.3 differiscono da quelle precedente-
mente riportate per impianti senza apporto di energia da fonti non co-
generative in relazione ai termini evidenziati in colore rosso.
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Tabella 2.7.3. Espressioni dei termini caratteristici delle unita virtuali CHP e
non CHP in presenza di apporto esterno di energia termica.

nglobale < 0'75 7'Iglolw.le < 0r80

Refnd}mento elet- E E+B-Hop
trico in assetto non Nnonchpe = 7 - NMnonchpE = 5 -

. F— Fnon chp,H F— Fnon chp,H
cogenerativo
Rapporto tra Ener- Coy = TMnon chp,E c Mnon chpE ~ P " Tgiopate

e = = —=
gia prodotta e calore Ngtobate ~ non chp e eIt Ngiobate ~ non chpE
Energia elettrica
Eqppy = “H Eqppy = “H,
CHP prodotta chp eff ehp chp eff ehp
Energia elettrica B —F_F E —F_F
non CHP prodotta non chp — — Lchp nonchp — & = Lchp
Combustibile utiliz-
zato per la produ- Enon chp Enon chp
. . . Fnun chp,E = Fnon chp,E =

zione di energia Mnon chp,E Mnon chp,E
elettrica non CHP
Combustibile utiliz-
zato per la produ- Fenp = F — Fpon chpe Fenp = F = Fuon cnp i
zione di energia — Faon chp,H — Faon chp,H
elettrica CHP

Valore convenzionale (Cgefaur) di Cet-

Se il "rapporto energia/calore” effettivo C,f; della specifica unita di co-
generazione non e noto, nel senso che non sono disponibili dati suffi-
cienti per la sua determinazione, I'operatore dell'impianto puo impie-
gare il "rapporto energia/calore” di base (Cyefquir), come specificato
nella tabella 2.7.4 seguente. In questo caso 1'energia elettrica prodotta
mediante cogenerazione e calcolata secondo la formula E.p, =
Caefauit * Henp-

L’utilizzo del rapporto energia/calore di base ha carattere straordi-
nario e in questo caso, tuttavia, l'operatore deve notificare al GSE le
ragioni della mancanza di un rapporto energia/calore effettivo, il pe-
riodo per il quale mancano i dati e le misure adottate per porre rimedio
alla situazione.
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Tabella 2.7.4. Valori del rapporto energia/calore di base (Cgefquit)-

Tecnologia Ra}?porto
energia/calore
Ciclo combinato gas-vapore 0,95
Turbina a vapore a contropressione 0,45
Turbina a vapore a condensazione 0,45
Turbina a gas con recupero di calore 0,55
Motore a combustione interna 0,75

Risparmio di energia primaria

Verificata la rispondenza dell’impianto (totale o parziale) ai requisiti
stabiliti per il rendimento globale si procede al calcolo del risparmio di
energia primaria (Primary Energy Saving, PES) dell’unita di cogenera-
zione, espresso mediante la relazione:

1

~ CHP Hpy 4 CHP En
Ref Hn = Ref En

PES = |1

-100 (2.7.31)

dove:

CHP Hne CHP En  rappresentano rispettivamente il rendimento
termico e il rendimento elettrico della produ-
zione mediante cogenerazione, espressi attra-
verso le relazioni:

H
CHP Hn = =2 (2.7.32)
F chp
E
CHP En = -2 (2.7.33)
chp
Ref Hn ¢ il rendimento della produzione separata di calore, de-

terminato in conformita all’Allegato V del D.M.
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Ref En

05/09/2011 riportato in Appendice B.

Nel caso che in una stessa unita di cogenerazione siano
presenti modalita diverse di utilizzo del calore (es. va-
pore e gas diretti) il valore del rendimento di riferi-
mento della produzione separata di calore (Ref Hn) da
utilizzare per il calcolo del PES e dato dalla media pon-
derale dei valori di riferimento di cui all’allegato V,
dove il peso e dato dalla quantita di calore utile cogene-
rato per ognuna delle differenti modalita di utilizzo del
calore

e il rendimento della produzione separata di energia
elettrica, determinato in conformita all’Allegato IV del
D.M. 05/09/2011 riportato in Appendice B.

Il valore di riferimento deve essere corretto in funzione
della temperatura ambiente media del sito di installa-
zione, della tensione di rete e del rapporto tra energia
autoconsumata e immessa in rete secondo le direttive
indicate negli Allegati VI e VII del D.M. 05/09/2011 ri-
portati in Appendice B.

Operativamente, il valore del rendimento di riferimento
Ref En corretto conformemente all’Allegato VI viene
rettificato con i fattori di correzione di cui all’Allegato
VIL

I fattori di correzione di cui all'allegato VI non si appli-
cano alla tecnologia di cogenerazione con celle a com-
bustibile.

I fattori di correzione di cui all'allegato VII non si appli-
cano ai combustibili a base di legno e al biogas.

La percentuale di energia elettrica autoconsumata da te-
nere in conto per la correzione di cui all’Allegato VII e
quella riferita alla produzione totale dell'intero im-
pianto (cogenerativa e non cogenerativa).

Se l'unita di cogenerazione utilizza piu combustibili, i valori di rendi-

mento di riferimento per la produzione separata sono pari alla media
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ponderale dei rendimenti di riferimento di cui agli allegati IV e V rela-
tivi ai singoli combustibili, calcolata assumendo come peso, per cia-
scun combustibile, il relativo contenuto energetico.

Condizione ulteriore perché 'unita di cogenerazione sia qualificata
come unita CAR e quella relativa al valore del PES rappresentata dalla
seguente tabella 2.7.5.

Tabella 2.7.5. Condizioni sul PES per la qualificazione di unita CAR.

Taglia Unita PES
>1 MW >10%
Unita di piccola cogenerazione (>50 kWe <IMWe) >0
Unita di micro-cogenerazione (< 50 kWe) >0

Incentivo ai sensi del D.M. 5 settembre 2011

Gli impianti che hanno ottenuto il riconoscimento CAR accedono ad
un incentivo economico regolato dal D.M. 05/09/2011. Il periodo di
rendicontazione, ai fini del calcolo per il riconoscimento dei benefici
economici, € pari ad un anno solare, a decorrere dal 1° gennaio al 31
dicembre di ogni anno.

Per una data unita di cogenerazione con il riconoscimento CAR,
I'incentivo e determinato sulla base del risparmio di energia conse-
guito da questa unita rispetto ad un sistema tradizionale di produ-
zione separata di energia elettrica e termica. Tale risparmio e dato dalla
relazione:

E H
RISP = [ﬂ + C"”] — Fepp (2.7.34)
Nerir  Mtrif

dove:

RISP e il risparmio di energia primaria, espresso in MWh,
realizzato dall'unita di cogenerazione nell'anno solare
considerato.

Ne rif e il rendimento medio convenzionale del parco di pro-

duzione elettrica italiano, assunto pari a 0,46. Tale
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rendimento deve essere corretto per le perdite di rete
evitate con gli stessi fattori di correzione riportati
nell’Allegato VII del D.M. 05/09/2011 e con la medesima
procedura adottata per il calcolo del PES.

In questo caso, pero, la percentuale di energia elettrica
autoconsumata da tenere in conto per la correzione di
cui all’Allegato VII e quella riferita alla produzione to-
tale in regime CAR della sola sezione cogenerativa e
non a tutta la produzione come avviene per il PES.

Nerif e il rendimento medio convenzionale del parco di pro-
duzione termica italiano, assunto pari a 0,82 nel caso di
utilizzo diretto dei gas di scarico, a 0,90 nel caso di pro-
duzione di vapore / acqua calda.

Nella equazione (2.7.34), il termine tra parentesi rappresenta l'energia
complessiva che occorrerebbe fornire dall’esterno ai due impianti di
produzione separata dell’energia elettrica (Echp /MNe n-f) e termica
(H chp/ Mt ri f) rispettivamente, mentre il termine Fp), € I'energia effetti-
vamente fornita dall’esterno all’'unita cogenerativa.

Si sottolinea, infine, che i termini 7., e 7;.; nell'equazione
(2.7.34) rappresentano rendimenti della produzione separata elettrica
e termica rispettivamente come pure i termini Ref En e Ref Hny
nell’equazione (2.7.31). Tuttavia, mentre i primi, utilizzati per il calcolo
di RISP, sono rendimenti medi convenzionali dei parchi di produzione
elettrica e termica italiani, i secondi, utilizzati per il calcolo del PES,
sono rendimenti di riferimento. Cio perché mentre il calcolo del PES e
effettuato ai fini della determinazione di un requisito per il riconosci-
mento della CAR, basato quindi su dati di riferimento generali e uni-
formi, il calcolo del RISP ¢ finalizzato al riconoscimento dell’incentivo
della CAR e, quindi, deve essere basato su dati reali di esercizio.

Calcolo dell’incentivo

Il risparmio energetico RISP conseguito dall'unita di cogenerazione &
convertito in “Certificati Bianchi” (CB), o “Titoli di Efficienza Energe-
tica” (TEE). I certificati bianchi riconosciuti sono ascrivibili alla II

320



tipologia (riduzione dei consumi di gas naturale) cosi come definita
dalle regole di funzionamento di cui ai D.M. 20 luglio 2004.

La conversione del risparmio RISP (espresso in MWh) in certificati
bianchi (espressi in TEP) e effettuata per mezzo della formula:

CB(tep) = RISP(MWH) - 0,086 - K (2.7.35)

dove K é il coefficiente di armonizzazione che assume i valori di se-
guito specificati:

- K=1,4 per le quote di potenza fino a 1 MWe

- K=1,3 per le quote di potenza superiore a 1 MWe e fino a 10 MWe

- K=1,2 per le quote di potenza superiore a 10 MWe e fino a 80 MWe
- K=1,1 per le quote di potenza superiore a 80 MWe e fino a 100 MWe
- K=1 per le quote di potenza superiore a 100 MWe.

Il coefficiente 0,086 e introdotto per la conversione di unita di misura
da MWh in tep. Si ha infatti:

1tep = 107 kcal

essendo Hi = 10.000 kcal/kg il potere calorifico inferiore convenzio-
nale del petrolio, quindi:

3600

.103 — . 103
2186 10° kcal = 860 -10° kcal

1 MWh = 3600-103 k] =

= 0,086 tep

Per quanto riguarda il coefficiente di armonizzazione K occorre consi-
derare che il suo valore effettivo dipende dalle condizioni di esercizio
e non dalla potenza nominale, ovvero dalla potenza media dell’unita
in regime di CAR erogata durante il periodo di rendicontazione. Tale
potenza e data dal rapporto tra I'energia elettrica prodotta e il numero
di ore di funzionamento valutati su base annua. Il valore di K si deter-
mina poi come valore medio ponderale dei valori di K; corrispondenti
a ciascuna classe di potenza pesati attraverso le classi di potenza.
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Esempio esplicativo

A titolo di esempio, si consideri una unita di cogenerazione che a con-
suntivo annuale presenta le caratteristiche di produzione riportate in
tabella 2.7.6:

Tabella 2.7.6. Caratteristiche di produzione dell'impianto di cogenerazione

Potenza elettrica nominale (MW) 40
Produzione annua di energia elettrica (MWh/anno) 160.000
Produzione annua di energia elettrica riconosciuta CAR 100.000
(MWh/anno)

Energia elettrica immessa in rete (MWh/anno) 80.000
Energia elettrica autoconsumata (MWh/anno) 80.000
Ore annue di funzionamento (h/anno) 5.000
Combustibile utilizzato (Allegato IV del D.M. 5 settembre 2011) gas naturale
Tensione di connessione (kV), (Allegato VII del D.M. 5 settembre 20
2011)

Data di installazione (Allegato IV del D.M. 5 settembre 2011) dopo il 2011
Localizzazione (Allegato VI del D.M. 5 settembre 2011) zona B

La potenza media della generazione elettrica dell'impianto, con riferi-
mento alla produzione totale, risulta P = 160.000/5.000 = 32 MW
(per confronto con la potenza nominale).

Al fini del calcolo del PES, il rendimento di riferimento risulta
Ref En = 52,50% (Cfr. Allegato IV per impianto alimentato a gas na-
turale realizzato dopo il 2011). Tale rendimento viene dapprima cor-
retto per tenere conto della temperatura ambiente media in relazione
alla localizzazione. Essendo 1'impianto localizzato in zona B (tempera-
tura ambiente media Ta = 16,043 > 15°C), si ha:

Ref En = 52,50 — 0,104 = 52,396%

Questo valore deve essere poi corretto, per tenere conto delle perdite
di rete evitate, in relazione alle quote di energia elettrica autoconsu-
mata e immessa in rete. Le quantita di energia elettrica autoconsumata
e immessa in rete sono entrambe pari a 80.000 MWh e pari al 50%
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dell'energia elettrica complessivamente prodotta per cui, tenendo
conto della tensione di connessione alla rete, dall’Allegato VII risulta:

Ref En = 52,396 -(0,925- 0,50 4+ 0,945 - 0,50) = 48,990%

Ai fini del calcolo del RISP, invece, il rendimento medio convenzionale
del parco di generazione elettrica italiano, 7, ;s = 0,46, viene corretto,
per tenere conto delle perdite di rete evitate, in relazione alle quote di
energia elettrica autoconsumata e immessa in rete riferite non piu alla
produzione elettrica totale ma alla produzione elettrica riconosciuta
come CAR. In questo caso la quantita di energia elettrica autoconsu-
mata ¢ sempre pari a 80.000 MWh mentre quella immessa in rete ri-
sulta pari a 20.000 MWh, essendo pari a 100.000 MWh 1'energia elet-
trica riconosciuta in regime di cogenerazione (l'energia elettrica non
riconosciuta in regime di CAR, pari a 60.000 MWh, € immessa in rete).
Per cui, in questo caso risulta:

Nerif = 46,00 (0,925- 0,80 + 0,945 0,20) = 42,734%

Ai fini del calcolo del coefficiente di armonizzazione K, la potenza me-

dia della generazione elettrica dell'impianto, con riferimento alla pro-

duzione dell'unita virtuale CHP, risulta P = 100.000 /5.000 = 20 MW/

Per cui il valore medio di K ¢ dato dalla relazione:

K- 1,4-1+13-(10—-1)+1,2-(20—-10)
B 20

= 1,255

Analisi di un impianto di cogenerazione con turbina a gas. Esempio
numerico

E dato un impianto di cogenerazione con turbina a gas che presenta le
caratteristiche di produzione riportate in tabella 2.7.7:
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Tabella 2.7.7. Caratteristiche di produzione dell'impianto di cogenerazione

con turbina a gas.

Anno di installazione

successivo al 2011

Alimentazione

gas naturale

Potere calorifico inferiore del combustibile (H;)

Costo del gas naturale'®

M]

7
0,170 € ~0250€
’ sm3 = 7T kg

Potenza elettrica (F,) 3IMW
Rendimento della turbina a gas (76 = 1) 0,30
Rendimento della produzione termica (177) - CASO 1 0,50
Rendimento della produzione termica (177) - CASO 2 0,36
Tensione di generazione collegamento alla rete 380V

La figura 2.7.4 riporta uno schema funzionale semplificato dell’im-
pianto con l'indicazione delle grandezze energetiche secondo la no-

menclatura CAR.

SR

L —]
\

O

H, chp

Figura 2.7.4. Schema semplificato dell'impianto di cogenerazione con tur-

bina a gas.

18 Dato al 1° febbraio 2020.
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CASO 1 (ng = 0,50)

In questo caso si suppone che il rendimento 7, della sola produzione
termica sia pari a 0,50; ad esso corrisponde un rendimento del sistema
di recupero dato dalla relazione:

= T 090 g3
TR =1 . -"1-030

Sebbene i bilanci energetici caratteristici ai fini del riconoscimento
della CAR debbano essere valutati su base annua, cioé debbano essere
riferiti a un anno di esercizio, nel presente esempio, per comodita e
semplicita di trattazione si fa riferimento all'unita di tempo di un’ora.

Ai fini della valutazione del soddisfacimento dei requisiti per il ri-
conoscimento della CAR occorre innanzitutto verificare se il rendi-
mento globale dell'impianto e maggiore del valore di riferimento, os-
sia se risulta:

Nglobale = Nc = Nglobale = 0,75
In questo caso il requisito e soddisfatto poiché risulta:
Neg =M1 + T]Q =0,30 + 0,50 =0,80 > 0,75

Si puo pertanto procedere al calcolo del PES, espresso dalla relazione
(2.7.31), qui di seguito richiamata:

1

" CHPHn , CHP En
Ref Hn = Ref En

PES = |1 =100

Nella fattispecie risulta:

CHP Hn = 0,50

CHP En = 0,30

Ref Hn =090 (Cfr. AlL. V)
Ref En = 0,525 (Cfr. AlL. 1V)
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In questo caso i termini CHP En e CHP Hn coincidono con i rendimenti
della sola produzione elettrica e termica 7, e 1, poiché 1'unita fisica e
tutta cogenerativa.

PES senza correzioni (caso pin conservativo)
Si calcola preliminarmente il PES senza applicare le correzioni sul ter-

mine Ref Emn relative alle condizioni climatiche e alla tensione di gene-
razione, di cui agli allegati VI e VIL

1
PES = |1 —==+—F5+|+100 =11,27 > 10

Il PES cosi calcolato, nella condizione piu conservativa (senza corre-
zioni) e pienamente soddisfatto, risultando maggiore del 10%. Si po-
trebbe percio procedere oltre poiché I'impianto soddisfa in ogni caso il
requisito sul PES. A titolo dimostrativo si procede comunque al calcolo
del PES applicando le correzioni sul termine Ref En.

PES corretto (Allegati VI e VII)
In realta il PES va corretto in funzione delle condizioni climatiche me-

die e delle perdite evitate sulla rete, distinte a seconda che 1’energia
elettrica sia esportata verso la rete o consumata in loco.

Allegato VI. Fattori di correzione del rendimento Ref En legati alle

condizioni climatiche medie.

La correzione tiene conto del fatto che la temperatura ambiente media
effettiva di funzionamento e diversa da quella di riferimento per I’am-
biente (T, = 15 °C). Ai fini della correzione il territorio nazionale e di-
stinto in due zone, Zona A e Zona B:

- Zona A. Comprende le seguenti regioni: Valle d’Aosta, Trentino
Alto-Adige, Piemonte, Friuli-Venezia Giulia, Lombardia, Veneto,
Abruzzo, Emilia-Romagna, Liguria, Umbria, Marche, Molise, To-
scana. Per queste regioni la temperatura media e di 11,315 °C e il
rendimento di riferimento deve essere corretto aggiungendo
“+0,369” punti percentuali.

326



- Zona B. Comprende le seguenti regioni: Lazio, Campania, Basili-
cata, Puglia, Calabria, Sardegna, Sicilia. Per queste regioni la tem-
peratura media e di 16,043 °C e il rendimento di riferimento deve
essere corretto aggiungendo “-0,104” punti percentuali.

Supposto che I'impianto in oggetto sia installato in Sardegna (o co-
munque in una regione della Zona B), il valore corretto del rendimento
risulta:

Ref En = 0,525 0‘104—05240
ef En =0, 100

Allegato VII. Fattori di correzione del rendimento Ref En legati alle
perdite evitate sulla rete.

La correzione tiene conto delle perdite di trasformazione e di trasmis-
sione evitate sulla rete. Il fattore di correzione dipende dalla tensione
di collegamento alla rete elettrica e dalla quota di energia immessa/au-
toconsumata ed e espressa mediante un fattore moltiplicativo. In que-
sto caso la tensione di collegamento alla rete € pari a 380 V; per gene-
ralita e completezza dell’analisi si considerano i due casi estremi di to-
tale cessione alla rete e totale autoconsumo, oltre a un caso misto con
80% di autoconsumo e 20% di cessione alla rete.

- Totale autoconsumo. Se tutta I’energia elettrica prodotta e destinata
all’autoconsumo il fattore correttivo e pari a 0,860, quindi:

Ref En = 0,5240- 0,860 = 0,4506

PES =1-050 030

0,90 T 04506

-100 = 18,12

S

- Totale cessione alla rete. Se tutta ’energia elettrica prodotta e im-
messa nella rete il fattore correttivo e pari a 0,925, quindi:

Ref En = 0,5240- 0,925 = 0,4847
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-100 = 14,86

0,50+ 0,30
0,90 " 0,4847

- Caso misto con 80% di autoconsumo e 20% di cessione alla rete. Se
si ha contemporaneamente energia elettrica autoconsumata e im-

messa in rete il fattore correttivo e dato dalla media pesata tra i due
fattori, essendo i pesi le frazioni di energia autoconsumata e im-
messa in rete calcolate con riferimento all’energia elettrica comples-
sivamente prodotta; si ha pertanto:

Ref En = 0,5240- (0,860 - 0,80 + 0,925 - 0,20) = 0,5240-0,8730 =
0,4575

1
PES = |1 —0’50+—0,30 -100 = 17,44
0,90 " 0,4575
Calcolo del RISP

Per semplificare la trattazione numerica, anche il calcolo del RISP
viene effettuato su base oraria invece che su base annua. Pertanto, ri-
chiamando I'espressione del RISP:

H chp

E
RISP = [ﬂ +

— F h
Ne rif ntrif] P

Ne segue che i termini E¢py, Hepp € Fepp, SONO numericamente uguali
alle corrispondenti potenze, vale a dire:

Epp = 3 MWh
Hepnp =5 MWh
Egp 3
F., = =— =10 MWh
chp = e 0,30

[ rendimenti 1 i € 1 i SONO diversi da Ref En e Ref Hn; essi, infatti,
non sono valori di riferimento tecnologico, ma essendo finalizzati alla
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valutazione del risparmio energetico rispetto alla situazione reale rap-
presentano i valori medi effettivi della produzione elettrica e termica
nazionale. Piu specificamente:

Ne rif Tappresenta il rendimento medio convenzionale del parco di
generazione elettrica nazionale ed e pari a 0,46;

N¢ rif Tappresenta il rendimento medio convenzionale del parco di
produzione termica nazionale ed e pari a 0,82 nel caso di utilizzo
diretto dei gas di scarico e a 0,90 nel caso di produzione di vapore,
acqua calda o altri fluidi caldi,;

Il rendimento 7, va corretto analogamente a Ref En per tenere

conto delle perdite evitate sulla rete ma non in relazione alla zona cli-
matica. Come per il PES, per generalita e completezza dell’analisi si
considerano i due casi estremi di totale cessione alla rete e totale auto-

consumo, oltre a un caso misto con 80% di autoconsumo e 20% di ces-

sione alla rete.

Totale autoconsumo. Se tutta I'energia elettrica prodotta ¢ desti-
nata all’autoconsumo il fattore correttivo e pari a 0,860, quindi:

Nerif = 0,46- 0,860 = 0,3956

RISP =

0.3956 + 0.90] ~ 10 = 3,139 MWh

Totale cessione alla rete. Se tutta I’energia elettrica prodotta & im-
messa nella rete il fattore correttivo e pari a 0,925, quindi:

Nerif = 0,460,925 = 0,4255

RISP =

04255 T 0,90

—10 = 2,606 MWh

Caso misto con 80% di autoconsumo e 20% di cessione alla rete. Se
si ha contemporaneamente energia elettrica autoconsumata e im-
messa in rete il fattore correttivo e dato dalla media pesata dei due
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fattori, essendo i pesi le frazioni di energia autoconsumata e im-
messa in rete calcolate con riferimento all’energia elettrica classifi-
cata come cogenerativa; in questo caso, tuttavia, I'energia elettrica
prodotta e tutta cogenerativa, si ha pertanto:

Neris = 0,46+ (0,860 - 0,80 + 0,925 - 0,20) = 0,46 - 0,8730
=0,4016

5
+———10 = 3,026 MWh

RISP = 0,4016 0,90

Calcolo dei certificati bianchi

Per il calcolo dei certificati bianchi si considera il solo caso di autocon-
sumo totale. Richiamando I'espressione per il calcolo dei certificati
bianchi e del coefficiente di armonizzazione K si ha:

CB = RISP-0,086-K

essendo:
14-1+13-(3-1)
h 3

Introducendo il valore del RISP si ottiene:

= 1,333

CB =3,139-0,086- 1,333 = 0,360 tep

Si assume preliminarmente un valore convenzionale dei certificati
bianchi V¢ = 100 % 19; il corrispettivo per unita di energia prodotta
(per MWh) risulta quindi:

C _ B V —0360 -100 =12 tep €—12 €

CBuwn — ., P73 T MWh tep " MWh
Si vuole valutare ora l'incidenza del corrispettivo dei certificati bianchi
sul costo del combustibile. Come gia specificato, a fronte di una pro-
duzione oraria di energia elettrica E.,, = 3 MWh, si ha un fabbisogno

orario Fgp, = 10 MWh, per cui risulta:

197] valore attuale dei certificati bianchi e di circa 250 €/tep.
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s
Fepp = 10+3600 MWh - n= 36.000 MJ

Il consumo orario di combustibile m,, essendo H; = 48 k—;, e quindi:

Fenp _ 36.000 MJ _

= 750 k
Me="p = "ag MO0
kg
Il consumo orario di combustibile per MWh prodotto risulta pertanto:
m. 750 kg
=— =250 ——
Mewmwn =0~ 3 MWh
In modo pit diretto si pu0 scrivere:
= T 3 g0 MWR LS _ 750
¢ reH; 0348 M hT g
kg

Infine, il costo del combustibile C.,,,, per MWh prodotto, essendo il
costo del combustibile per unita di massa del combustibile C, =

0,25 €/kg, risulta:

¢ =250-025 9 & _g5 %
kg — "~ MWh

¢ kg MWh kg

cuwn = Meywn

Il corrispettivo dei certificati bianchi (C¢g,,,,, = 12 €/MWh), riferito al
valore convenzionale di 100 €/tep, e percio pari al 19,2% del costo del
combustibile (C;,,,,, = 62,5€/MWHh). Se si considera il valore attuale
dei certificati bianchi, pari a circa 250 €/tep, tale corrispettivo risulta
pari al 48,0% del costo del combustibile, il che ne dimostra il valore
altamente remunerativo.

CASO 2 (ng = 0,36)

In questo caso si suppone che il rendimento 7, della sola produzione
termica sia pari a 0,36; ad esso corrisponde un rendimento del sistema
di recupero dato dalla relazione:

Mo 036 g4
TSR =1 e 1-030
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Come nel caso precedente, ai fini della valutazione del soddisfaci-
mento dei requisiti per il riconoscimento della CAR occorre innanzi-
tutto verificare se il rendimento globale dell'impianto e maggiore del
valore di riferimento, ossia se risulta:

Nglobale = Nce = ﬁglobale = 0,75

In questo caso il requisito non e soddisfatto poiché si ha:

Neg =1 + 1 = 0,30 +0,36 = 0,66 < 0,75

per cui e necessario scindere l'unita fisica in due unita virtuali, una
cogenerativa e una non cogenerativa.

Determinazione delle unita virtuali
La figura 2.7.5 richiama lo schema di principio della ripartizione

dell’unita fisica nelle due unita virtuali cogenerativa e non cogenera-
tiva.

1

1

H chp :
F chp ) 1 -

F sezione chp E chp :

—_— I
——

> sezione non chp E
F non chp E non chp

Figura 2.7.5. Schema della ripartizione dell’unita fisica nelle due unita vir-
tuali cogenerativa e non cogenerativa.

Per determinare l'energia elettrica cogenerativa Ecyp occorre innanzi-
tutto determinare il coefficiente effettivo Corr = Ecpp/Hepp. Come si @
visto, imponendo il valore limite del rendimento globale alla sezione
CHP ed elaborando si ha (Cfr. eq. (2.7.8)):

Mnon chp,E

Ceff ==
nglobale ~ Nnon chpE

Nella fattispecie si ha:

ﬁglobale = 0'75
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Nnon chp,E = Nchp,E = N16 = 0,30
da cui:

Nnon chp,E _ 0,30 _ E
— Nnon chp,E 0,75-0,30 3

Cepp ==
nglobale

Di conseguenza si ha:

Hepp =H =F 19 =10-0,36 = 3,6 MWh
2

Ecnp = 5 Honp = 24 MWh

Enon chp = E - Echp =3—-24=06MWh

EChp 2J4
Fopy=——=——=8MWh
e nchp,E 0,30
Fnonchp,E =F _Fchp =10—-8=2MWh
o anche:
Enon chp 0,6
F = - =2 MWh
non chp,E nchp,E 0.30
Risulta inoltre:
E 2,4
CHP En = -2 =22 = 0,30
Fchp 8
H 3,6
CHP Hp = =2 = 2~ = 0,45
Fchp 8
Ecpp + Henp  24+3,6
Ngtobate = — 7 - =S =075
chp

o anche:
Nglobale = CHP En+ CHP Hn = 0,30+ 0,45 = 0,75

La tabella 2.7.8 che segue riporta un riepilogo delle grandezze caratte-
ristiche dell’unita fisica e delle due unita virtuali cogenerativa e non
cogenerativa.
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Tabella 2.7.8. Caratteristiche dell’unita fisica e delle unita virtuali.

Grandezza Unita fisica Unita virtuali
CHP non CHP
H (MWh) 3,6 3,6 —
E (MWh) 3,0 2,4 0,6
F (MWh) 10 8,0 2
Rendimento 0,30 0,30 0,30

Si puo pertanto procedere al calcolo del PES, espresso dalla relazione
(2.7.31), qui di seguito nuovamente richiamata:

PES =11~ CHPHy : cHP E| 100
Ref Hn = Ref En
Nella fattispecie risulta:
CHP Hny = 0,45
CHP En = 0,30
Ref Hn = 0,90 (Cfr. AlL. V)
Ref En = 0,525 (Cfr. All. 1IV)

Unica differenza, rispetto al caso precedente, ¢ il valore di CHP Hn, ora
pari a 0,45.

PES senza correzioni (caso piii conservativo)

Come nel caso precedente si calcola preliminarmente il PES senza ap-
plicare le correzioni sul termine Ref En relative alle condizioni clima-
tiche e alla tensione di generazione, di cui agli allegati VI e VIIL.

PES = |1 +100 = 6,667 < 10

1
0,45 0,30

0,00 70525

Il PES cosi calcolato, nella condizione piti conservativa (senza corre-
zioni) non soddisfa il requisito normativo. Si procede quindi al calcolo
del PES applicando le correzioni sul termine Ref En.

334



PES corretto (Allegati VI e VII)

Le correzioni del rendimento Ref En legate alle condizioni climatiche
medie e alle perdite evitate sulla rete sono le stesse del caso precedente;
specificamente, per le condizioni climatiche si ha:

Ref En = 0,525 0'104—05240
ef En =0, 100

mentre per le perdite evitate sulla rete si ha:
Ref En = 0,5240- 0,860 = 0,4506 nel caso di totale autoconsumo;
Ref En = 0,5240- 0,925 = 0,4847 nel caso di totale cessione alla rete;

Anche in questo caso, per generalita e completezza dell’analisi si con-
siderano tutti e tre i casi considerati precedentemente, ossia i due casi
estremi di totale cessione alla rete e totale autoconsumo, oltre a un caso
misto con 80% di autoconsumo e 20% di cessione alla rete.

- Totale autoconsumo. Se tutta I'energia elettrica prodotta e desti-
nata all’autoconsumo il fattore correttivo € pari a 0,860, quindi:

Ref En = 0,5240- 0,860 = 0,4506

1
PES =1 —W -100 = 14,22

90 70,4506

(=}

(=)

- Totale cessione alla rete. Se tutta ’energia elettrica prodotta & im-
messa nella rete il fattore correttivo e pari a 0,925, quindi:

Ref En =0,5240-0,925 = 0,4847
1
PES =|1—++—F+5+|"100 =10,63

In questo caso il PES e ancora soddisfatto ma e al limite del 10%.
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- Caso misto con 80% di autoconsumo e 20% di cessione alla rete. Se
si ha contemporaneamente energia elettrica autoconsumata e im-

messa in rete il fattore correttivo ¢ dato dalla media pesata tra i
due fattori, ove i pesi, come detto, sono le frazioni di energia auto-
consumata e immessa in rete calcolate con riferimento all’energia
elettrica complessivamente prodotta; si ha pertanto:

Ref En = 0,5240- (0,860 0,80 + 0,925 0,20) = 0,5240- 0,8730
= 0,4575

1
PES =|1——c—F5+|"100=13,48

Calcolo del RISP
Per semplificare la trattazione numerica, il calcolo del RISP viene effet-

tuato sempre su base oraria invece che su base annua. In tal senso, ri-
chiamando I’espressione del RISP:

RISP = [@ + M] — Fenp
Nerif  MNerif
In questo caso si ha:
Echp = 2,4 MWh
Hepp = 3,6 MWh

I rendimenti 7, ;¢ € N; i SO0 gli stessi del caso precedente, per cui si
ha:

- Totale autoconsumo. Se tutta I'energia elettrica prodotta e desti-
nata all’autoconsumo il fattore correttivo e pari a 0,860, quindi:

Nerif = 0,460,860 = 0,3956
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2,4 3,6

RISP = 163956 T 0,90

—8=2,067 MWh

Totale cessione alla rete. Se tutta I'energia elettrica prodotta ¢ im-

messa nella rete il fattore correttivo e pari a 0,925, quindi:
Nerif = 0,460,925 = 0,4255

2,4 3,6
+——|—8=1,640 MWh

RISP = 162255 T 090

Caso misto con 80% di autoconsumo e 20% di cessione alla rete. Se

si ha contemporaneamente energia elettrica autoconsumata e im-
messa in rete il fattore correttivo e dato dalla media pesata tra i
due fattori. Ai fini del calcolo del RISP le percentuali di autocon-
sumo e di cessione devono essere determinate, come detto, con ri-
ferimento all’energia elettrica cogenerativa E¢p;,, € non a quella
complessivamente prodotta come per il calcolo del PES; proce-
dendo in tal senso, si osserva che la percentuale di autoconsumo
dell’80% rispetto alla produzione totale e pari a 2,4 MWh e corri-
sponde esattamente alla quantita di energia elettrica cogenerativa
E¢pp, di conseguenza I’autoconsumo, riferito alla quota E¢py, € pari
al 100%. Ai fini del calcolo del RISP, pertanto, questo caso e prati-
camente equivalente al caso precedente di totale autoconsumo:

Neris = 0,46+ (0,860 - 1,00 + 0,925 - 0,00) = 0,46 - 0,860 = 0,3956

2,4 3,6

RISP = 163956 T 0,90

—8=12,067 MWh

Si consideri ora un ulteriore caso misto con 50% di autoconsumo e
50% di cessione alla rete. In questo caso 1'energia elettrica autocon-
sumata e quella ceduta in rete risultano entrambe uguali a 1,5
MWh (50% di 3 MWh), ma la percentuale di autoconsumo deve
essere determinata, come detto, con riferimento alla sola energia
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elettrica cogenerativa E¢p,, pari a 2,4 MWh. Di conseguenza, le
percentuali di autoconsumo e di cessione sono rispettivamente
pari al 62,5% (1,5 MWh su 2,4 MWh) e al 37,5% (0,9 MWh su 2,4
MWh), mentre la restante quota non cogenerativa, pari a a 0,6
MWHh, e ceduta alla rete. Si ha pertanto:

Nerir = 0,46+ (0,860 - 0,625 + 0,925 - 0,375) = 0,46 - 0,8844

= 0,4068
RISP = 24 + 3,6 8 = 1,900 MWh
~ 10,4068 © 0,90 o

Calcolo dei certificati bianchi
Per il calcolo dei certificati bianchi si considera il solo caso di autocon-
sumo totale. Richiamando I'espressione per il calcolo dei certificati

bianchi e del coefficiente di armonizzazione K si ha:
CB = RISP-0,086-K
essendo in questo caso:

- 1,4-1+13-(24-1)
N 2,4

= 1,342

Introducendo il valore del RISP si ottiene:
CB = 2,067-0,086- 1,342 = 0,238 tep
Facendo sempre riferimento preliminarmente al valore convenzionale
dei certificati bianchi Vg = 100 %, il corrispettivo per unita di ener-
gia prodotta (per MWh) risulta quindi®:

CB 0,238

€
_ . = -100 = -
For Ve = =55~ 100=9,937 +om

CBuwh —

2011 corrispettivo dei certificati bianchi cosi calcolato e riferito alla sola energia elettrica
cogenerativa E¢p,. Per una valutazione economica riferita all'intera unita fisica tale
corrispettivo dovrebbe essere calcolato con riferimento a tutta I'energia elettrica pro-
dotta E.
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In questo caso, a fronte di una produzione oraria di energia elettrica
Ecpp = 2,4 MWh, si ha un fabbisogno orario F.p, = 8 MWh, per cui ri-
sulta:

S
Fepp = 8-3600 MWh.E = 28.800 MJ

Il consumo orario di combustibile m,, essendo H; = 48 k—;, e quindi:

Fenp  28.800 MJ
m., = Hi = 48 E—600k9
kg

Il consumo orario di combustibile per MWh prodotto risulta pertanto:

_omg _600_250 kg
Mewwn = F 0" 24 “7" MWh

Tale valore coincide con quello ottenuto nel caso precedente, ma cio e
ovvio perché il rendimento dell'unita cogenerativa e uguale a quello
dell’unita fisica. Pertanto, il costo del combustibile per MWh prodotto
e anch’esso uguale a quello del caso precedente, ossia C

62,5 ——.
MWh
In questo caso, infine, il corrispettivo dei certificati bianchi
(Ccpyn, = 9,937 €/MWh), riferito al valore convenzionale di 100 €/
eywn = 62,5 €/MWh).
Se si considera il valore attuale dei certificati bianchi, pari a circa 250
€/tep, tale corrispettivo risulta pari al 39,7% del costo del combusti-

bile, il che ne conferma, anche in questo caso, il valore altamente re-

MWh

tep, e pari al 15,9% del costo del combustibile (C,

munerativo.
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Appendice A: Postcombustione

Nel caso di impianti con apporto di energia da fonti non cogenerative,
in cui il calore utile non cogenerativo derivi da un processo di post-
combustione (generalmente a valle di una turbina a gas), il termine
Hpon chp PUO essere determinato mediante la relazione:

Hyon chp = Foon chp,H “TGVR (2.7.A1)

con ovvio significato dei termini Hyon chp € Fron chp,n, dOve ngyg rap-
presenta il rendimento del generatore di vapore/caldaia a recupero (o
di un eventuale essicatore). Questo rendimento puo essere determi-
nato in modo diretto mediante la relazione:

Tin — Tout
NGVR = 7 2.7.A2
T, —T, ( )
dove:
Tin temperatura dei gas all'ingresso del generatore di va-
pore/caldaia a recupero;
Tout temperatura dei gas all'uscita del generatore di vapore/cal-
daia a recupero;
Ty temperatura ambiente (di riferimento).

La relazione (2.7.A2) non e pero di semplice applicazione pratica per-
ché nel normale esercizio non e possibile determinare con adeguata
accuratezza i valori di Tj, e di Ty, che peraltro non sono uniformi
nelle sezioni di interesse. In alternativa si puo utilizzare la definizione
concettuale del rendimento del generatore di vapore/caldaia (da cui
l'equazione (2.7.A2) deriva) espressa attraverso la relazione:

Hvapore

Meve = (2.7.A3)

gasoutTG + Hgas PCE

dove:
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Hyapore e l'energia termica del vapore prodotto nel generatore di
vapore/caldaia a recupero;

Hyasouttc € l'energia termica contenuta nei gas di scarico della tur-

bina a gas;

Hyaspce € lenergia termica fornita dal combustibile immesso
nell'impianto dal bruciatore di post-combustione.

I valori di Hygpore, Hgas out 7¢ © di Hgqs pcg sono riferiti al periodo di
rendicontazione. Ai fini del calcolo di dette grandezze si ha che:

Hyapore e determinabile attraverso la misura di portata del fluido
termovettore (vapore/acqua calda) e la differenza delle en-
talpie all'uscita e all'ingresso e del generatore di va-
pore/caldaia, determinabili a loro volta attraverso misure
di temperatura e pressione;

H

gaspce € misurabile attraverso il contatore del combustibile im-

messo nel bruciatore di post-combustione;

Hyas out 7 € determinabile per via indiretta a partire dal combustibile
immesso nella turbina a gas Fj, 7 e dalla relativa produ-
zione di energia elettrica Er; (grandezze rilevabili dai ri-
spettivi contatori), mediante la relazione che segue:

Erg
gasoutTG inTG "p5 Kp6 i Kp7 . Kpg (2.7.A4)

essendo Kps, Kpe, Kp7, Kpg, opportuni coefficienti correttivi che ten-
gono conto delle varie perdite come specificato nella seguente tabella
2.7.A1:
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Tabella 2.7.A1. Coefficienti correttivi per la determinazione del rendimento

del generatore di vapore/caldaia a recupero (valori espressi in %).

Potenza Nominale | Combu- | Perdite meccani- | Generatore elet- | Riduttore

0 stione che trico @)
(MWe) Kps Kpe K,y Kps

<2 99,00 98,00 95,00 98,50

2-5 99,00 98,00 96,25 98,50

5-10 99,15 98,50 97,00 98,50

10-20 99,30 98,75 97,50 98,50

20-40 99,45 99,00 98,00 98,50

40-100 99,60 99,20 98,50 98,50

>100 99,70 99,40 98,60 98,50

() Condizioni ISO standard
(?) In assenza di riduttore Ky,g = 1

In pratica, il coefficiente K5 rappresenta il rendimento del sistema di
combustione e tiene essenzialmente conto delle perdite per incombusti
e per scambio termico verso l'esterno, il prodotto K * Kpg tiene conto
delle perdite meccaniche (e degli assorbimenti degli ausiliari), il coef-
ficiente K,,; rappresenta infine il rendimento del generatore elettrico.
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Appendice B: Allegati IV-VII del D.M. 05/09/2011

Allegato IV

Valori di rendimento di riferimento per la produzione separata di energia elettrica

Anno di 199 e 2006-
2 2 2
o one: | antocedeat; | 1997 | 1998 | 1999 | 2000 | 2001 | 2002 | 2003 | 2004 | 2005 | 57
Tipo di
combustibile:
Carbone
2 2 2
s B 397 |405|412| 418|423 |427|43.1| 435|438 | 440 | 442
L‘g‘";ﬁ‘“‘.‘“'“' 373 [ 381388 (394 (399403 (407|411 |414|416| 218
ignite
T“"zma“‘”“k 365 |369|372|37.5|37.8|38.1|384 386388389 390
. torba_
T |t 250 [263]275|285 (296|304 (311|317 322326 330
b base di legno
- 200 | 21.0| 216|221 226|231 | 235|240 | 244|247 | 250
origine agricola
Riffuti (urbaiit) 200 |210]216]221 226|231 | 235|240 (244|247 | 250
Riftuti (urbani &
industriali) non 200 |[21.0]216]221 226|231 (235240244247 250
nnnovabili
Scisti bituninosi 380 | 389 | 389 | 389 | 389 | 380 | 38.0 | 380 | 380 | 389 | 39.0
Petrolio (gasolio +
olio combustibile | 397 [ 405|412 | 418|423 427|431 | 435|438 | 440 | 442
o | residuo). GPL
2 | Biocarburanti 397 | 405|412 | 418 [423 | 427 | 43.1 | 435 | 43.8 | 440 | 442
- 34 1 1
= 200 [21.0]216|221|226(23.1]235|240 244247 250
Rifiuti non 200 |210|216]221 226|231 235240244247 250
nnnovabili
Gas naturale 500 | 504 | 508 | 511 [ 514 [ 517 | 519 | 52.1 [ 523 | 524 | 525
Gas di
2 2 v 2
ffineridrogeno | 207 | 405|412 | 418 | 423 | 027 | 431 | 435 | 438 | 40 | 442
2 Biogas 36.7 | 37.5 | 383 | 39.0 | 39.6 | 40.1 | 40.6 | 41.0 | 41.4 | 417 | 420
§ Gas di cokenia.
S gas d1 altoforno,
altri rifiuti gassosi, 35 35 [ 35 |35 [ 35 | 353535 3535 35
calore residuo
recuperato
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Allegato V

Valori di rendimento di riferimento per la produzione separata di calore

Tipo di combustibile: | Vapore /acqua calda Um?s;mo (‘li;l gas
Solido Carbone fossile/coke 88 80
ngmte/gnat.tonelle di 36 78
lignite
Torba/mattonelle di
torba 86 78
Combustibili a base di 86 73
legno
onmassc. di origine 80 n
agricola
Rifiuti (urbani)
biodegradabili 80 72
Rifiuti (urbani e
industriali) non 80 72
rinnovabili
Scisti bituminosi 86 78
Petrolio (gasolio + olio
Liquido combustibile residuo), 89 81
GPL
Biocarburanti 89 81
Rifiuti biodegradabili 80 72
Rifiuti non rinnovabili 80 72
Gassoso Gas naturale 920 82
Gas di
raffineria/idrogeno 89 81
Biogas 70 62
Gas di cokeria, gas di
altoforno + altri rifiuti 80 72
gassosi
(1) Devono essere utilizzati i valori che si applicano al calore diretto se la temperatura &
pari o superiore a 250° C.
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Allegato VI

Fattori di correzione legati alle condizioni climatiche medie per 'applicazione dei
valori di rendimento di riferimento per la produzione separata di energia elettrica

Zona climatica Temperatura Fattore di
media (°C) correzione in
punti percentuali

Zona A: Valle d’Aosta; Trentino Alto-Adige; Piemonte;
Friuli-Venezia Giulia; Lombardia; Veneto; Abruzzo; Emilia- 11,315 +0,369
Romagna: Ligunia; Umbria; Marche; Molise; Toscana

Zona B: Lazio; Campania; Basilicata; Puglia; Calabria;
Sardegna; Sicilia

16,043 -0,104

Allegato VII

Fattori di correzione legati alle perdite evitate sulla rete

Tensione di Per Ienergia Per I'energia
collegamento alla elettrica  esportata elettrica consumata
rete elettrica verso la rete in loco
=200 kV 1 0,985
100-200 KV 0.985 0,965
50-100 kV 0,965 0,945
0.4-50 kV s 0,925
W 0,925 0.860

Per una maggiore comprensione del significato di questa correzione si
consideri la figura 2.7.B1 seguente, che indica il percorso dell’energia
elettrica prodotta in media tensione (MT) da un impianto
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termoelettrico convenzionale e a media o a bassa tensione (BT) da un
impianto di cogenerazione, supponendo di dover alimentare, in tutti i

casi, utenze a bassa tensione.

Utenza BT

Impianto TE @ @
convenzionale @
MT/AT AT/MT MT/BT
(MT/AAT) | (AAT/MT)
Impianto di @
cogenerazione
MT/AT
BT ME (MT/AAT)
perdite AT/MT evitate
perdite AT/MT e MT/BT evitate

= i
3

AT

BT

Figura 2.7.B1. Schema esemplificativo delle perdite di rete, evitate e non, in

relazione alla tensione di generazione.

La tabella che segue richiama i campi di tensione corrispondenti ai li-

velli di bassa, media alta e altissima tensione. La tensione di genera-
zione degli alternatori di media e grande potenza e compresa, di
norma, nel campo 3+25 KV, piu frequentemente nel campo 6+15 kV.

Classificazione del

. . . Campo di tensione (kV) Note
livello di tensione
AAT V>220 in Italia 380 kV
AT 35<V<220 in Italia 132, 150 e 220 kV
distribuzione
MT 1<V<35
a grandi utenze
BT V<1 in Italia 230 e 400 V
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L’'impianto termoelettrico convenzionale genera energia elettrica in
media tensione, che viene trasformata, mediante i trasformatori di
macchina MT/AT o MT/AAT, in alta tensione o in altissima tensione,
per essere poi immessa nelle reti di trasmissione ad alta o ad altissima
tensione rispettivamente. Successivamente essa viene nuovamente tra-
sformata in media tensione mediante trasformatori AT/MT o
AAT/MT, per essere immessa nelle reti di distribuzione e, infine viene
ulteriormente trasformata in bassa tensione mediante trasformatori
MT/BT per essere distribuita alle utenze a bassa tensione.

Gli impianti di cogenerazione di taglia medio-grande generano
energia elettrica in media tensione, che puo essere immessa in rete ad
alta o altissima tensione, previa trasformazione mediante i trasforma-
tori di macchina MT/AT o MT/AAT, oppure fornita direttamente a
utenze industriali di media tensione, eventualmente previa trasforma-
zione MT/MT (non indicata in figura), in quanto la tensione di genera-
zione dell’alternatore puo essere diversa da quella della rete di distri-
buzione.

Gli impianti di cogenerazione di piccola taglia generano energia
elettrica in bassa tensione, e in questo caso 'energia elettrica prodotta
viene distribuita direttamente a utenze a bassa tensione.

Con riferimento all'impianto termoelettrico convenzionale si os-
serva quanto segue:

- II trasferimento alle utenze in bassa tensione dell’energia elettrica
prodotta presuppone tre stadi di trasformazione con le relative per-
dite:

= MT/AT o MT/AAT dall’alternatore alla rete ad alta o altissima
tensione;

= AT/MT o/AAT/MT dalla rete ad alta o altissima tensione a quella
a media tensione;

* MT/BT dalla rete a media tensione a quella a bassa tensione.

- Il trasporto dell’energia elettrica prodotta per il trasferimento alle
utenze in bassa tensione presuppone inoltre la presenza di perdite
di linea in alta, media e bassa tensione.

347



Le perdite di rete, in termini generali, sono costituite dall'insieme delle
perdite di trasformazione e di linea.

Con riferimento agli impianti di cogenerazione si osserva invece

quanto segue:

Se I’energia elettrica e prodotta in media tensione e, previa trasfor-
mazione MT/AT o MT/AAT, viene immessa in reti ad alta o altis-
sima tensione, non si ha alcuna differenza rispetto agli impianti ter-
moelettrici convenzionali. Di qui il fattore correttivo pari a 1 nella
riga 2 (V>200 kV), colonna 2 (energia elettrica esportata verso la
rete), dell’allegato VIL In realta, se I'energia elettrica viene immessa
in rete sempre ad alta tensione ma inferiore rispetto al caso prece-
dente (50<V<200 kV), righe 3 e 4, colonna 2 dell’allegato VI], si ap-
plicano coefficienti correttivi minori dell'unita per via delle minori
perdite di trasformazione.

Se I'energia elettrica € prodotta in media tensione e viene immessa
nella rete pure a media tensione, si evitano sicuramente le perdite
di trasformazione AT/MT o AAT/MT, potendo comunque essere
presenti perdite di trasformazione MT/MT tra diversi livelli di me-
dia tensione dell’alternatore e della linea. In questo caso si applica
un fattore correttivo minore, riga 5, colonna 2 dell’allegato VII?!, per
via delle perdite di trasformazione evitate.

Se I'energia elettrica e prodotta in bassa tensione e viene immessa
nella rete pure a bassa tensione, oltre alle perdite di trasformazione
AT/MT o AAT/MT si evitano anche le perdite di trasformazione
MT/BT, potendo anche in questo caso essere comunque presenti
perdite di trasformazione BT/BT tra diversi livelli di bassa tensione
del generatore elettrico e della linea. In questo caso si applica un
fattore correttivo ancora minore, riga 6, colonna 2 dell’allegato VII,
per via delle perdite di trasformazione ancora minori.

2L appena il caso di osservare che la media tensione & definita con riferimento al
campo 1-35 kV, che risulta compreso nel pitt ampio campo 0,4-50 kV considerato
nell’allegato VII.
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Tutto quanto sopra si riferisce al caso in cui l’energia elettrica generata
dall'impianto di cogenerazione venga immessa in rete. Se invece essa
viene autoconsumata nel luogo di produzione, a qualunque livello di
tensione, si evitano anche le perdite di trasmissione. Per questo mo-
tivo, nel caso di autoconsumo in loco si applicano coefficienti correttivi
minori rispetto al caso di immissione in rete, colonna 3 dell’allegato
VIIL Il valore di tali coefficienti diminuisce al diminuire della tensione
di generazione, ovvero di collegamento alla rete elettrica, poiché le
perdite di trasmissione aumentano al diminuire della tensione e in tal
senso aumenta I’entita delle perdite evitate della trasmissione.
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Capitolo 3

Cenni sui processi e sui
sistemi integrati di
gassificazione del carbone
e altri combustibili

3.1 Elementi introduttivi e generalita sulla
gassificazione

Un processo di gassificazione e costituito dall'insieme delle trasforma-
zioni chimico-fisiche con le quali si ottiene la conversione di un com-
bustibile primario, alimentato al gassificatore in fase liquida o solida,
in un combustibile di sintesi in fase gassosa (il cosiddetto syngas). Nella
maggior parte delle applicazioni il combustibile primario e costituito
da carbone, ma possono essere gassificati anche TAR, lignite, bio-
masse, torba, bitumi, RDF, pneumatici e oli usati, nonché numerose
altre sostanze combustibili caratterizzate da significativi contenuti
energetici. Si tratta, in ogni caso, di combustibili di "bassa qualita", im-
piegabili con difficolta in impianti di tipo convenzionale. Una volta
gassificati essi consentono invece di ottenere un combustibile gassoso
"pulito" facilmente utilizzabile in impianti di potenza ad elevato ren-
dimento (es. impianti a ciclo combinato gas/vapore) oppure come ma-
teria prima per la produzione di importanti prodotti chimici di base
quali metanolo, ammoniaca, idrogeno, combustibili di sintesi, etc.
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Nonostante l'interesse nei confronti dei processi di gassificazione
sia relativamente recente, € opportuno ricordare come essi abbiano in
realta origini ben pit lontane. Il loro sviluppo iniziale risale infatti alla
seconda meta del XVIII secolo, allorché alcuni sperimentatori inglesi
notarono come riscaldando il carbone in assenza d'aria si potesse pro-
durre un combustibile gassoso (processo di pirolisi). Gia nel 1816 le
strade di Londra venivano illuminate bruciando il gas da pirolisi pro-
dotto nelle "officine" del gas (da cui il nome di gas "illuminante" con il
quale esso era noto). Il maggiore impulso allo sviluppo delle tecnolo-
gie di gassificazione si ebbe tuttavia solamente tra il 1920 e il 1930, gra-
zie alla disponibilita di impianti per la produzione di ossigeno a basso
costo (processo Linde), in quanto i processi di gassificazione differi-
scono dai processi di pirolisi per 1'utilizzo di un agente ossidante. Tale
processo di sviluppo conobbe una fase di stasi negli anni successivi al
secondo Conflitto Mondiale a causa della accresciuta disponibilita di
petrolio e gas naturale.

La crisi energetica degli anni '70 e '80 e la conseguente necessita di
operare una diversificazione delle fonti energetiche primarie ha con-
dotto ad un rinnovato interesse nei riguardi di tali tecnologie. A livello
mondiale, risultano attualmente in esercizio numerosi impianti di gas-
sificazione integrati con cicli combinati (IGCC) di taglia commerciale
(250+550 MW), mentre numerosi altri sono in fase di avanzata realiz-
zazione. In Italia, in particolare, sono stati realizzati intorno agli anni
2000 alcuni impianti IGCC alimentati con residui della raffinazione del
petrolio.

3.2 I processi di gassificazione

Un processo di gassificazione realizza la conversione dei composti or-
ganici del carbone (o di qualunque altro combustibile) in gas di sintesi
attraverso lo sviluppo di reazioni chimiche con ossigeno (alimentato
puro o in aria) e vapore d'acqua (Figura 3.2.1). Il gas di sintesi cosi pro-
dotto e costituito da una miscela contenente principalmente CO, CO:,
H>, H20, CHs e, nel caso di gassificazione con aria, N2, nonché altri
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elementi perlopiu indesiderati (H:S, COS, NHs, HCI, TAR, polveri,
etc.). Le principali reazioni coinvolte nel processo sono essenzialmente
le seguenti:

1) C+0,<CO, Combustione (esotermica)
1 . .

2) C + 3 0, & CO Combustione (esotermica)
3) C+ H,0 < CO+H, Gassificazione (endotermica)
4) C+C0O, < 2C0 Gassificazione (endotermica)
5) C+ 2H, & CH, Idroguassificazione (esotermica)
6) CO + H,0 & CO, + H,  Shift Conversion (esotermica)

Carbone

) Processo
Ossigeno di Syngas
Vapore Gassificazione

i Scorie

Frazione Organica+Ossigeno+Vapore=Syngas
CARBONE

Frazione Minerale = Scorie

Figura 3.2.1. Rappresentazione schematica di un processo di gassificazione.

Ai fini del bilancio energetico del processo, I'energia termica liberata
dalle reazioni esotermiche di combustione, idrogassificazione e "shift
conversion” viene utilizzata dalle reazioni endotermiche di gassifica-
zione. Il processo reale risulta in realta molto pili complesso e com-
prende numerosi meccanismi di reazione intermedi e altri prodotti di
reazioni secondari.
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In effetti, come schematizzato in figura 3.2.2, il carbone subisce ini-
zialmente una fase di riscaldamento (fino a circa 200+300 °C) durante
la quale libera dapprima I'acqua e i composti gassosi volatili; successi-
vamente, all'aumentare della temperatura, le complesse strutture mo-
lecolari del carbone vengono spezzate dando origine alla formazione
di idrocarburi pesanti (TAR) e di un residuo solido costituito in pratica
da carbonio puro ("char"). Il "char" partecipa al processo di gassifica-
zione vero e proprio secondo le reazioni sopra riportate, mentre il TAR
viene gassificato solamente in presenza di opportune condizioni ter-
modinamiche.

Acqua  Volatili TAR

o
:> Gg} :> OZ@O% :>Gassificazione

o D
b 1Y%
Carbone

Carbone secco e Char
devolatilizzato

Figura 3.2.2. Rappresentazione schematica delle trasformazioni fisiche del
carbone.

Occorre inoltre tenere conto del fatto che l'intero processo di conver-
sione risulta notevolmente influenzato anche dalla cinetica delle rea-
zioni. In effetti la conversione del carbone dipende dal tempo a dispo-
sizione per lo sviluppo delle reazioni (tempo di permanenza del car-
bone all'interno del reattore) e dalle condizioni termodinamiche (tem-
peratura e pressione); all'aumentare del tempo di permanenza, della
temperatura e della pressione si osservano via via maggiori percen-
tuali di conversione del carbone. Conseguentemente, la composizione
del gas prodotto e I'efficienza del processo di gassificazione variano in
funzione delle condizioni operative del processo e delle caratteristiche
del combustibile primario.
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Oltre alla temperatura e alla pressione, fra i parametri operativi del
processo risultano di notevole importanza i rapporti in massa fra ossi-
geno, vapore e combustibile primario. In tal senso si definiscono i due
rapporti:

Massa di ossigeno (3.2.1)

a =
Massa di combustibile

Massa di vapore

u (3.2.2)

- Massa di combustibile

Le figure 3.2.3-3.2.6 illustrano in maniera sintetica 1'effetto delle prin-
cipali variabili di processo nei confronti della composizione molare del
syngas, calcolata all'equilibrio e utilizzando un tipico carbone bitumi-
noso.
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Figura 3.2.3. Composizione in fun- Figura 3.2.4. Composizione in fun-
zione di Te. zione di pc.

Come evidenziato in figura 3.2.3, I'incremento della temperatura ope-
rativa (variabile, a seconda del processo di gassificazione, fra 700 e
2000 °C) favorisce le reazioni di gassificazione endotermiche, dando
luogo ad un gas con elevati contenuti di CO e Hz e basse concentrazioni
di CO:, H20 e CHa. Viceversa, come mostrato dalla figura 3.2.4, I'au-
mento della pressione (variabile tra 1 bar e circa 80 bar) favorisce le
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reazioni che avvengono con diminuzione del numero di moli, condu-
cendo complessivamente alla diminuzione della concentrazione di CO
e H: e all'aumento di CO:, H:0 e CHs. Inoltre, valori elevati di tempe-
ratura e di pressione favoriscono il raggiungimento di elevati valori di
conversione del carbone.

Le figure 3.2.5 e 3.2.6 riportano I’andamento della composizione del
syngas in funzione dei parametri o e p.
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Figura 3.2.5. Composizione in fun- Figura 3.2.6. Composizione in fun-
zione di a. zione di p.

All'aumentare del rapporto o diminuisce la frazione molare di CO e di
idrogeno mentre aumenta quella di CO:, H20 e CHs. Cio & peraltro ov-
vio perché all’aumentare del parametro o aumenta la disponibilita di
ossigeno con un conseguente maggiore avanzamento delle reazioni di
ossidazione. All'aumentare del rapporto p aumentano invece le per-
centuali di CO:, H20 e Hz2 mentre diminuiscono quelle di CO e CHs. Al
fine di ottenere elevati valori di conversione del carbonio sono neces-
sari valori di o elevati, mentre la presenza di elevate quantita di vapore
e necessaria solo in corrispondenza di bassi valori del parametro o (im-
piegati, per esempio, per basse temperature di gassificazione).

Ai fini delle prestazioni del processo di gassificazione, risulta infine
di notevole importanza anche il grado di purezza dell'ossidante, defi-
nito come:
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Massa di ossigeno (32.3)

¢ = Massa di ossidante

Poiché I'azoto e I'argon rappresentano degli inerti, la composizione fi-
nale risulta modificata solo per 'effetto di diluizione da essi operato.
Operando con aria in luogo di ossigeno con elevato grado di purezza
(normalmente intorno al 95-98%) si osserva pertanto una notevole di-
minuzione del potere calorifico del syngas.

Le caratteristiche del carbone che maggiormente influenzano le pre-
stazioni di un processo di gassificazione sono il tenore di ceneri e la
relativa temperatura di fusione, la reattivita, il tenore di umidita e il
potere calorifico. Il tenore di ceneri e la relativa temperatura di fusione
influenzano infatti la temperatura operativa del gassificatore. Nei gas-
sificatori con estrazione delle ceneri a secco la temperatura operativa
deve risultare inferiore a quella di fusione delle ceneri, mentre accade
esattamente il contrario nei gassificatori con estrazione delle ceneri allo
stato fuso. Anche la reattivita del carbone e un parametro di estrema
importanza, in quanto i carboni piu reattivi (in linea di massima quelli
di formazione piu recente) possono essere gassificati con minori ap-
porti di ossigeno e di vapore, a tutto vantaggio dell'efficienza del pro-
cesso. Il contenuto di umidita influenza invece I'efficienza del processo
in relazione al fabbisogno di energia necessario per vaporizzare 1'ac-
qua presente nel carbone. Infine, il potere calorifico del carbone in-
fluenza soprattutto la quantita di carbone da alimentare per ottenere
un prefissato output, e pertanto le dimensioni e il costo dell’intero si-
stema.

I processi di gassificazione che impiegano combustibili contenenti
zolfo (in particolare carbone e TAR) conducono alla produzione di un
gas di sintesi grezzo contenente numerosi composti solforati. Fra essi
il solfuro di idrogeno (H:S) e il solfuro di carbonile (COS) sono i piu
importanti, ma sono pure presenti piccole quantita di CS, CH:SH,
C:HsSH, ecc. I composti solforati costituiscono una fonte di ossidi di
zolfo (SO: e SOs) qualora il syngas venga utilizzato come combustibile;
essi risultano comunque elementi indesiderati (es. per i catalizzatori)
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anche qualora il syngas venga utilizzato come materia prima in pro-
cessi di sintesi chimica.

Le reazioni di gassificazione si sviluppano in difetto di ossigeno (at-
mosfera riducente) rispetto alle condizioni stechiometriche, cosicché,
contrariamente a quanto accade durante un processo di combustione,
lo zolfo presente nel combustibile primario non forma specie chimiche
ossidate (ossidi di zolfo) ma specie chimiche ridotte (H:S e COS). L'i-
drogeno solforato (H:S) si forma mediante reazioni in fase eterogenea
gas/solido a partire dallo zolfo metallico; successivamente le reazioni
si sviluppano anche in fase gassosa conducendo alla formazione di sol-
furo di carbonile (COS). In particolare, le reazioni di interesse sono:

7) H,S 4+ CO, & COS + H,0

8) H,S + CO & COS + H,

A parita di tecnologia di gassificazione e di condizioni operative la
concentrazione di HzS e di COS risulta direttamente proporzionale al
tenore di zolfo nel combustibile primario (mediamente la somma delle
concentrazioni di HzS e di COS e dell’ordine del 1+2%). All'aumentare
della temperatura di gassificazione aumenta inoltre il rapporto fra
COS e H:S.

Oltre ai composti dello zolfo, il gas di sintesi contiene altri elementi
inquinanti quali:

- Composti dell'azoto (NHs e HCN)

- TAR (ovvero idrocarburi ad elevato peso molecolare)
- Composti alogenati (es. HCI)

- Alcali (sali di sodio e potassio)

- Fenoli (composti derivati da idrocarburi aromatici mediante sosti-
tuzione di uno o piu atomi di idrogeno con gruppi ossidrile “-OH")

- Particolato
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I composti dell'azoto si formano a partire dall'azoto contenuto nel
combustibile ma non a partire dall’azoto presente nell’ossidante; tali
composti devono essere rimossi in quanto tossici e potenziali fonti di
NOx in sede di combustione. I processi di gassificazione non produ-
cono invece, in maniera diretta, significative quantita di NOx. Tipica-
mente il gas di sintesi e caratterizzato da concentrazioni di NH; varia-
bili fra 600 e 5000 ppm, essendo i valori piu bassi tipici dei processi
operanti ad elevata temperatura e, viceversa, i valori maggiori caratte-
ristici dei processi a bassa temperatura. La presenza nel syngas di si-
gnificative quantita di TAR rappresenta un notevole inconveniente in
quanto nella sua struttura molecolare si ritrova dall'l al 5% dello zolfo
contenuto nel combustibile primario; la produzione di TAR interessa
comunque essenzialmente solo i processi di gassificazione operanti a
bassa temperatura. Gli alcali rappresentano una fonte di disturbo in
quanto cominciano a fondere a temperature di circa 680 °C, aderendo
alle superfici delle apparecchiature attraversate dal gas.

In relazione al loro assetto fluidodinamico, i processi di gassifica-
zione possono essere classificati nell'ambito di tre grandi categorie, e
precisamente Gassificatori a letto fisso, Gassificatori a letto fluido e Gassifi-
catori a letto trascinato. Le caratteristiche salienti di ciascuna categoria
sono sintetizzate nella seguente tabella 3.2.1.

Oltre alle peculiarita sintetizzate nella citata tabella, le tre categorie
sopra citate sono caratterizzate da differenti aspetti operativi e funzio-
nali, come di seguito specificato.

a. Gassificatori a letto fisso

- Elevata efficienza energetica, favorita dallo scambio termico in
controcorrente fra carbone entrante e gas di sintesi uscente;

- Temperatura interna al reattore limitata dalla temperatura di fu-
sione delle ceneri e bassa temperatura del gas prodotto;

- Basso consumo di ossigeno ed elevato consumo di vapore;

- Limiti nella accettabilita di carboni con elevato contenuto di ceneri
e con elevato contenuto (max. 10-30%) di fini di carbone (particelle
con diametro inferiore a 6 mm);
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Syngas con elevate percentuali di idrocarburi pesanti e bassi tra-
scinamenti di particolato;

composizione tipica del syngas: CO 15%, CO: 30%, H: 45%, CHa
10% (processi con estrazione delle ceneri allo stato secco);

Bassa potenzialita (1+-3 ore di permanenza del carbone all'interno
del reattore)

Gassificatori a letto fluido

Distribuzione uniforme di temperatura lungo il reattore, con va-
lori inferiori alla temperatura di fusione delle ceneri a causa dei
problemi di agglomerazione (distruzione del letto fluido);

Moderati consumi di ossigeno e di vapore;

Preferenza per i carboni molto reattivi (a causa della bassa tempe-
ratura operativa);

Syngas con medio-basso contenuto di idrocarburi pesanti ed ele-
vato trascinamento di particolato;

Possibilita di operare la desolforazione internamente al gassifica-
tore;

Composizione tipica del syngas: CO 40%, CO: 20%, Hz 30%;

Media potenzialita (30+60 minuti di permanenza del carbone
all'interno del reattore).

Gassificatori a letto trascinato

Flusso in equicorrente tra carbone, ossigeno e vapore ed elevata
temperatura operativa;

Basso consumo di vapore ed elevato consumo di ossigeno;

Possibilita di gassificare qualunque tipo di carbone, con alimenta-
zione in forma secca o di slurry;

Syngas praticamente privo di idrocarburi pesanti e di metano;

Scorie prodotte allo stato vetrificato e praticamente inerti;
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- Composizione tipica del syngas: CO 60%, CO: 3%, H2 30%;

- Elevata potenzialita (pochi secondi di permanenza del carbone
all'interno del reattore).

Tabella 3.2.1. Principali caratteristiche dei processi di gassificazione.

Pressione operativa

Temperatura
operativa

Moderatore
Rapporto p
Ossidante

Rapporto a

Granulometria
carbone

Alimentazione

Scorie

Tipo di gassificatore

Letto fisso

20+30 bar
400+600 °C

Vapore
0,3+1,5 kg/kg
Ossigeno/aria
0,3+0,6 kg/kg
5+50 mm

Secco

Secche/fuse

Principali tecnologie Lurgi, BGL

Letto fluido

20+30 bar
800-+1000 °C

Vapore

0,3+0,8 kg/kg
Ossigeno/aria
0,5+0,8 kg/kg

3+4 mm

Secco

Secche

HTW, KBR, U-GAS
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Letto trascinato

20+80 bar
1200+-2000 °C

Acqua/vapore
0+0,1 kg/kg
Ossigeno
0,7+1,0 kg/kg
50+100 um

Secco/slurry
Fuse

GE Energy (ex Te-
xaco), Shell, Prenflo,
Siemens, MHI, CBé&I
E-Gas (ex Destec)



3.3 L’impianto di gassificazione

La configurazione complessiva di un impianto di gassificazione di-
pende dalla tecnologia di gassificazione, dal tipo di combustibile pri-
mario e dall'utilizzo finale del syngas. In maniera del tutto generale,
come schematizzato in figura 3.3.1, un impianto di gassificazione ri-
sulta costituito dalle seguenti sezioni fondamentali:

- sezione di preparazione del combustibile primario, dove il combustibile
primario subisce tutta una serie di trattamenti specifici prima di
essere introdotto nel gassificatore;

- sezione di preparazione dell’ossidante, dove a partire dall'aria atmo-
sferica viene prodotto e compresso 1'ossidante necessario al pro-
cesso di gassificazione;

- sezione di gassificazione, dove hanno luogo le trasformazioni chi-

mico-fisiche del processo, e che essenzialmente coincide con il
reattore di gassificazione precedentemente esaminato;

- sezione di condizionamento, dove il gas grezzo prodotto dal processo
di gassificazione viene trattato prima del suo utilizzo finale.

Carbone
) PREPARAZIONE
COMBUSTIBILE
A'Y
Syngas
Vapore SEZIONE grezzo SEZIONE Syngas
> DI > DI —>
. GASSIFICAZIONE CONDIZIONAMENTO
Ossigeno
A
Aria .
PREPARAZIONE Scorie H,S, COS, NH3,

OSSIDANTE Polveri, ecc.

Figura 3.3.1. Rappresentazione schematica di un impianto di gassifica-
zione.

Poiché la sezione di gassificazione e stata oggetto dell'analisi prece-
dente, nel seguito si esamineranno le sezioni di preparazione del
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combustibile, di preparazione dell'ossidante e di condizionamento del
gas grezzo.

Sezione di preparazione del combustibile

I processi di gassificazione sono in grado di utilizzare una vastissima
gamma di combustibili comprendente, oltre al carbone, anche combu-
stibili di bassa qualita (TAR, bitumi, torba), inclusi quelli derivanti da
fonti rinnovabili (biomasse) e i rifiuti urbani e/o industriali (oli usati,
pneumatici, ecc.). La tabella 3.3.1 riporta, per confronto, le principali
caratteristiche chimico-fisiche di alcuni dei citati combustibili.

Tabella 3.3.1. Caratteristiche chimico-fisiche di alcuni combustibili gassifica-
bili.

Carbone  Lignite Torba Legna TAR RDF
C[%] 76+87 65+75 50+60 48+50 80+85 40+50
H[%] 3.5+5.0 4.5+6.5 5+6.5 6+6.5 11.5+12.5 5=6
O [%] 2.8+11.3 20+30 30+40 38+42 1.5+2.5 35+40
N [%] 0.8+1.2 12 1+2.5 0.5:2.3 0.2+0.3 -
S [%] 1.0=3.0 1+3 0.1+0.2 - 2:2.8 0.1=0.2
Ceneri [%] 4.0+10.0 6+10 2+10 0.4+0.6 0.3 8+12
Volatili
["2 ]” " 10:50 50-60 60+70 75:85 - 70+80

Tfus [°C]  1100+1300 1100+1300 1100+1200 1350+1450 - -

P [kg/m3] 720880 650+750 300400 320+420 920970
Hi [M]/kg] 25+33 20+24 20+21 18+19 38+42 7+8

Pit1 in dettaglio si ha che:

- Il carbone risulta il combustibile piti utilizzato negli impianti di gas-
sificazione, soprattutto in virtu della sua ampia disponibilita e
dell'esperienza maturata nel settore. Da recenti valutazioni, ai livelli
di consumo attuali, risultano riserve mondiali accertate di petrolio
per circa 50 anni, di gas naturale per circa 65 anni e di carbone per
oltre 230 anni; le stime sulle riserve presunte indicano valori circa
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doppi rispetto a quelle accertate. Contrariamente al petrolio e al gas
naturale, inoltre, il carbone presenta una distribuzione geografica
delle riserve abbastanza uniforme sull'intera superficie terrestre. In
relazione al rango (ovvero al grado di maturita geologica) e alle ca-
ratteristiche chimico-fisiche i carboni vengono suddivisi in quattro
grandi classi: ligniti, carboni sub-bituminosi, carboni bituminosi e
antraciti.

La Torba € un combustibile solido di formazione relativamente re-
cente, caratterizzato da elevati contenuti di umidita. Esso rappre-
senta un combustibile largamente diffuso in tutto il mondo che tut-
tavia viene pochissimo sfruttato a fini energetici. L'elevata reattivita
e 'elevato contenuto di volatili fanno della torba un combustibile
facilmente gassificabile, e attualmente esistono in funzione vari im-
pianti di gassificazione alimentati con tale combustibile.

Le Biomasse comprendono tutta una serie di sostanze organiche pro-
dotte direttamente o indirettamente dal processo fotosintetico (le-
gna, residui agricoli e zootecnici, scarti e sottoprodotti di alcune la-
vorazioni industriali, ecc.). Impianti di gassificazione basati su pro-
cessi a letto fluido alimentati con scarti della lavorazione del legno
sono in funzione per esempio in Svezia.

Il TAR e rappresentato dagli idrocarburi pesanti che si ottengono
come residuo della raffinazione del petrolio (in particolare, viene
prodotto in grande quantita dai processi di "cracking"). Il TAR e un
combustibile liquido caratterizzato da un elevato potere calorifico,
ma che presenta lo svantaggio di contenere notevoli percentuali di
zolfo (anche 3+4%) e di metalli pesanti (sodio, nichel e vanadio),
nonché di possedere un'elevata viscosita. Attualmente in Italia sono
operativi 3 impianti IGCC alimentati con TAR.

I Combustibili Bituminosi sono particolari combustibili di recente
sfruttamento commerciale, rappresentati da emulsioni di bitume e
acqua (es. l'orimulsion e costituito per il 70% da bitume e per il 30%
da acqua). Tali combustibili risultano facilmente gassificabili e rap-
presentano una interessante opportunita in quanto le riserve
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mondiali di bitumi sono molto consistenti (il solo Venezuela pos-
siede riserve di bitumi superiori alle riserve mondiali di petrolio).

Il carbone che arriva all'impianto non e, in linea di massima, pronto
per essere alimentato al gassificatore, ma deve subire una serie di trat-
tamenti specifici, variabili in funzione del tipo di carbone, del sistema
di alimentazione e delle caratteristiche del processo di gassificazione.
Anche nel caso di impiego di combustibili liquidi (TAR ed emulsioni
bituminose) sono necessarie, a monte della sezione di gassificazione,
specifiche apparecchiature per la movimentazione e lo stoccaggio di
tali combustibili. In tal senso, I'insieme delle apparecchiature preposte
al trattamento preliminare e alla preparazione del combustibile prima
dell'alimentazione al gassificatore, rappresenta la sezione di prepara-
zione del combustibile. La configurazione di tale sezione dipende dalle
caratteristiche del combustibile primario (principalmente dalla distri-
buzione granulometrica), dall'assetto fluidodinamico del gassificatore
(a letto fisso, a letto fluido o a letto trascinato) e dal sistema di alimen-
tazione prescelto (alimentazione allo stato solido o allo stato liquido).

Pur tenendo conto del gran numero di possibili configurazioni,
nell'ambito di tale sezione possono distinguersi molto schematica-
mente quattro sottosezioni:

1) Ricevimento, stoccaggio e movimentazione. Essa comprende tutte le ap-
parecchiature necessarie alle operazioni di scarico del combustibile
dai mezzi di trasporto, allo stoccaggio a breve e a lungo termine, e
al trasporto fino alla sezione di macinazione o di preparazione della
carica di alimento.

2) Macinazione. Comprende uno o pitt mulini, i quali hanno il compito
di ridurre le dimensioni del carbone grezzo fino a quelle specifica-
mente richieste dai successivi trattamenti (miscelazione con acqua,
agglomerazione o immissione diretta nel gassificatore).

3) Preparazione della carica di alimento. La configurazione di questa se-
zione dipende dal tipo di gassificatore. Nel caso di alimentazione
con combustibili allo stato liquido o pseudo-liquido essa e rappre-

sentata dalla sezione di preparazione delle miscele di idrocarburi
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pesanti o di preparazione della miscela acqua-carbone ("slurry").
Nel caso di alimentazione con combustibili allo stato solido in gas-
sificatori a letto fisso puo invece comprendere la sezione di agglo-
merazione dei fini.

4) Alimentazione al gassificatore. L'utilizzo di sistemi di alimentazione

del carbone allo stato solido richiede la pressurizzazione del polve-
rino attraverso specifiche tramogge ermetiche ("lock-hoppers"),
mentre l'alimentazione dei combustibili liquidi (miscele acqua-car-
bone o idrocarburi pesanti) viene realizzata attraverso un sistema
di pompe.

Le apparecchiature utilizzate nel sistema di preparazione del combu-
stibile sono tutte di tipo convenzionale e ampiamente impiegate, per
esempio, negli impianti termoelettrici a carbone; infatti la granulome-
tria del carbone e le modalita di introduzione dello stesso all'interno
del gassificatore non differiscono in modo sostanziale. Anche le appa-
recchiature preposte alla movimentazione e allo stoccaggio dei liquidi
sono largamente impiegate nella comune pratica industriale, per
esempio nelle raffinerie di petrolio.

Il problema della scelta del sistema di alimentazione si pone, in pra-
tica, solo per i gassificatori a letto trascinato e a letto fisso. Per questi
ultimi, in particolare, la scelta e limitata al sistema di alimentazione
della quota parte di fini altrimenti non accettabile dal gassificatore. I
fini possono essere alimentati sotto forma di agglomerati o, attraverso
gli ugelli, come polverino o slurry. Per i gassificatori a letto trascinato
e possibile scegliere tra I'alimentazione a slurry e a polverino. La prima
consente di migliorare le caratteristiche di semplicita e affidabilita del
sistema, di operare con maggiori pressioni e di limitare le immissioni
nell'ambiente di polverino. L'alimentazione a secco consente invece di
ottenere maggiori rendimenti globali (il vapore viene prodotto ester-
namente al gassificatore utilizzando energia termica a bassa tempera-
tura e non energia pregiata del combustibile all'interno del gassifica-
tore).
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Sezione di preparazione dell'ossidante

Lo svolgimento delle reazioni di gassificazione richiede la presenza di
una opportuna quantita di ossidante. Tale ossidante puo essere fornito
alimentando al gassificatore ossigeno di elevata purezza (95+99%),
aria o aria arricchita in ossigeno. La produzione di questo agente ossi-
dante deve avvenire tenendo conto delle specifiche caratteristiche del
processo di gassificazione, e cioe composizione chimica dell'ossidante
(nella fattispecie la percentuale di ossigeno presente), temperatura e
pressione di alimento al gassificatore. A questo compito ¢ preposta la
sezione di preparazione dell ossidante.

La scelta dell'agente ossidante da utilizzare in un processo di gassi-
ficazione ¢ condizionata da numerosi fattori e non risulta agevole for-
nire una soluzione di validita generale. Tuttavia, i criteri generali di
scelta sono legati alle seguenti considerazioni:

- L'uso dell'ossigeno consente di ridurre le portate in gioco (circa il
50%) e con esse il costo del gassificatore e delle apparecchiature a
valle di esso;

- Il gas prodotto utilizzando 'ossigeno non e diluito con I'azoto e pos-
siede un pil elevato potere calorifico (circa 818 MJ/Nm’ contro 4+8
M ]/Nms) ;

- Il sistema di produzione dell'ossigeno richiede consistenti investi-
menti iniziali e presenta elevati assorbimenti energetici per il fra-
zionamento dell’aria e per la compressione dell’ossigeno ed even-
tualmente dell’azoto (fino a 1 MJ per kg di ossigeno prodotto);

- La presenza dell'unita di frazionamento criogenico dell’aria com-
porta in ogni caso una notevole complicazione impiantistica e una
diminuzione della disponibilita dell'impianto;

- Nel caso di gassificazione in pressione 1'utilizzo dell'ossigeno (pro-
dotto a pressione prossima a quella atmosferica) comporta un mi-
nor lavoro di compressione in virtui delle minori portate.

Attualmente la grande maggioranza dei processi di gassificazione im-
piega l'ossigeno come agente ossidante, prodotto mediante impianti di
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frazionamento criogenico dell'aria (ASU, Air Separation Unit). I pro-
cessi criogenici (Air Liquide, Air Producs, Linde, Praxair, ecc.) effettuano
dapprima la purificazione dell'aria (da H:0, CO;, polveri ecc.), la sua
liquefazione e la successiva distillazione frazionata in ossigeno e azoto.
In futuro potrebbero tuttavia trovare applicazione anche i processi di
produzione dell'ossigeno attraverso adsorbimento selettivo con setacci
molecolari.

In prospettiva, tuttavia, I'alimentazione con aria potrebbe offrire
maggiori vantaggi, specie in virtuu della notevole semplificazione im-
piantistica. L'alimentazione con ossigeno sembra invece ancora prefe-
ribile in relazione all'utilizzo del syngas nei processi di sintesi chimica
(nei quali I'azoto contenuto nell'aria costituisce un elemento indeside-
rato), e relativamente ai processi di gassificazione a letto trascinato, nei
quali il controllo della temperatura di gassificazione risulta difficoltoso
se si utilizza l'aria come ossidante. In questo ambito pero 1'ottimizza-
zione delle prestazioni dell'impianto IGCC puo essere ricercata attra-
verso lo sviluppo di configurazioni impiantistiche di tipo integrato,
nelle quali il compressore dell'impianto di turbina a gas fornisce anche
l'aria totalmente o parzialmente, richiesta dall'unita di produzione
dell'ossigeno. L'unita di frazionamento dell'aria produce, oltre all'ossi-
geno, anche azoto, parte del quale puo essere poi utilizzato per diluire
il combustibile prima della sua introduzione nella camera di combu-
stione, al fine di limitare la produzione di NOx (in virtu delle minori
temperature di combustione) e di incrementare la potenza generata
(grazie all'incremento della portata massica evolvente nella turbina).

Sezione di condizionamento del gas grezzo

Il gas di sintesi prodotto dalla sezione di gassificazione e costituito da
una miscela contenente principalmente CO, CO:, Hz, H:O, CH: e, nel
caso di gassificazione con aria, N2, nonché altre specie chimiche perlo-
pitt indesiderate. Queste ultime sono rappresentate da particolato, da
composti dello zolfo (H:S e COS), composti dell'azoto (NHs e HCN),
composti alogenati (HCI), TAR, alcali, fenoli, ecc., in quantita variabile
in relazione alla tecnologia di gassificazione, alle condizioni operative
del processo e al combustibile primario. Tali impurita devono essere
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rimosse al fine di evitare I'immissione di inquinanti in atmosfera e il
danneggiamento delle apparecchiature attraversate dal gas di sintesi.

Il gas grezzo viene inoltre prodotto a temperature notevolmente
elevate (500+1600 °C e oltre) e poiché i sistemi di depurazione, tratta-
mento e utilizzo finale non sono, in generale, in grado di operare effi-
cacemente a temperature cosi elevate, il gas grezzo deve essere oppor-
tunamente raffreddato attraverso scambiatori di calore a recupero di
vario genere (scambiatori gas/gas, generatori di vapore a recupero,
preriscaldatori di acqua, ecc.).

A seconda dell'utilizzo finale del syngas puo inoltre essere necessa-
rio modificare la composizione chimica e/o le condizioni fisiche del gas
stesso. Per esempio, il gas puo essere saturato con acqua, compresso (0
anche fatto espandere), sottoposto a processi di "shift conversion", ecc.

Pertanto, in linea generale, la sezione di condizionamento del gas
grezzo effettua la depurazione del gas grezzo, il raffreddamento del gas
grezzo e la modifica della composizione e/o delle condizioni fisiche del gas
grezzo. Ai fini della caratterizzazione delle interazioni fra il processo di
gassificazione e I'ambiente assumono pertanto particolare importanza
soprattutto le caratteristiche del sistema di depurazione del gas
grezzo, analizzato nel seguito.

3.4 Il sistema di depurazione del syngas

Il sistema di depurazione del gas grezzo e preposto alla riduzione dei
livelli di concentrazione delle impurita presenti nel gas grezzo. Esso
opera secondo tre diverse tipologie di intervento:

1. Rimozione del particolato;
2. Rimozione dei composti dello zolfo;
3. Rimozione degli altri inquinanti secondari.

Nella maggior parte degli impianti di gassificazione attualmente ope-
rativi, il sistema di depurazione é basato sull'impiego di processi a
bassa temperatura, da tempo disponibili a livello commerciale e am-
piamente utilizzati nella comune pratica industriale. Il loro svantaggio
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principale ¢ rappresentato dalla notevole complessita dell'impianto
(che utilizza, peraltro, processi chimici, di uso non comune nella nor-
male pratica gestionale degli impianti di potenza) e dalle apprezzabili
perdite energetiche (dovute agli scambi termici, alla inevitabile pre-
senza di condense, ecc.).

La figura 3.4.1 riporta gli schemi semplificati della sezione di con-
dizionamento del gas grezzo prodotto da processi a letto fisso, fluido
e trascinato. In tali schemi non sono stati riportati elementi fondamen-
tali quali pompe, compressori, scambiatori gas/gas, saturatori, ecc.,
pure presenti nella sezione di condizionamento del gas di sintesi.

a) Letto trascinato

as

grgeazsz o | RAFFREDDAMENTO LAVAGGIO RIMOZIONE depurato
2 CAS COMPOSTI | —
GREZZO GAS SOLFORATI
energia particolato HoS, COS

termica

b) Letto fluido

gas

gas
gronzo RIMOZIONE RAFFREDDAMENTO LAVAGEIO RIMOZIONE depurato
GAS COMPOSTI | —

PARTICOLATO GREZZ0 GAS SOLFORATI

particolato energia particolato HyS, COS

termica

c) Letto fisso

as
groryo | RAFFREDDAMENTO RIMOZIONE | depurato
——> E DEPURAZIONE COMPOSTI | — =
GAS GREZZO SOLFORATI
energia  tar, fenoli, HpS, COS

termica particolato

Figura 3.4.1. Schema semplificato della sezione di condizionamento del gas
grezzo, basata su processi a bassa temperatura, per gassificatori a letto tra-
scinato (a), fluido (b) e fisso (c).

Dall'esame di tali schemi si evince come le diverse caratteristiche del
syngas (temperatura, contenuto di TAR, particolato, ecc.) influenzino
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significativamente la configurazione del sistema di depurazione del
gas grezzo.

Rimozione del particolato

La limitazione delle emissioni di particolato dagli impianti che utiliz-
zano il carbone si impone sia a causa dei pericoli per la salute provocati
dalle polveri di dimensioni piu piccole sia ai fini di una efficace prote-
zione delle apparecchiature che utilizzano il gas prodotto.

Come visto, la legislazione di ogni Paese limita severamente la con-
centrazione del particolato contenuto negli effluenti gassosi scaricati
alla atmosfera. Il particolato trascinato nel gas genera inoltre fenomeni
di deposito, erosione e corrosione nei componenti delle turbine a gas e
delle altre apparecchiature attraversate dal gas. In particolare, nel caso
di utilizzo di turbine a gas i limiti alla concentrazione di particolato
sono molto bassi (non sono ammesse particelle con dimensioni supe-
riori a circa 20 um, le particelle appartenenti alla classe 1+20 pum devono
essere in concentrazioni inferiori a circa 5 ppmm, quelle appartenenti
alla classe 0+1 um devono essere presenti in concentrazione inferiore a
circa 2.5 ppmm). Tali limiti divengono ancora piu severi nel caso di uti-
lizzo di sistemi con pile a combustibile.

La produzione di particolato risulta fortemente influenzata dalla
fluidodinamica del gassificatore. In particolare, i gassificatori a letto
fisso e a letto trascinato non producono rilevanti quantita di partico-
lato, anche se nel secondo caso esistono problemi legati alle dimensioni
molto piccole del particolato stesso. I gassificatori a letto fluido produ-
cono invece notevoli quantita di particolato, rendendo particolarmente
impegnativa la relativa azione di rimozione.

La rimozione del particolato negli impianti di gassificazione viene
effettuata con apparecchiature convenzionali, simili a quelle gia utiliz-
zate negli usuali impianti di combustione. Generalmente il sistema di
depolverizzazione completo prevede una prima depurazione del gas
all'interno di un ciclone. I cicloni sono apparecchiature semplici e
molto diffuse, anche se non garantiscono, in linea generale, adeguate
efficienze di rimozione delle polveri e devono pertanto essere abbinate
ad altri sistemi piu efficaci quali i sistemi di lavaggio dei gas all'interno
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di apposite torri ("scrubbers”). Al fine di operare una depolverizza-
zione a fondo del gas si usano prevalentemente gli "scrubbers Ven-
turi", i quali oltre all’azione di depolverizzazione, raffreddano e satu-
rano il gas trattato.

Rimozione dei composti dello zolfo

Gran parte dello zolfo inizialmente presente nel combustibile primario
si ritrova nel gas di sintesi sotto forma di H:S e COS, con concentra-
zioni dell'ordine dell'1+2%; la restante parte dello zolfo viene neutra-
lizzata dai composti basici intrinsecamente presenti nelle ceneri (CaO
e MgO) e si ritrova nelle scorie prodotte dal gassificatore. Come evi-
denziato nella figura 3.4.2, Il sistema di rimozione dei composti solfo-
rati di un impianto di gassificazione comprende essenzialmente tre di-
stinte sezioni:

1. la sezione di desolforazione del gas di sintesi e di rigenerazione del
solvente;

2. lasezione di recupero dello zolfo elementare dai gas all'uscita del rige-
neratore del solvente;

3. la sezione di trattamento finale dei gas ("gas di coda”) prima della im-
missione in atmosfera.

Syngas Gas di Scarico in

grezzo

SEPARAZIONE
DEI COMPOSTI
SOLFORATI

H,S e COS

N,
7

RECUPERO
ZOLFO
ELEMENTARE

coda

TRATTAMENTO
DEI GAS
DI CODA

atmosfera

—>

Syngas

desolforato Zolfo

Figura 3.4.2. Sezione di rimozione dei composti dello zolfo.

1) Sezione di desolforazione. La separazione dei composti dello zolfo
presenti nel gas di sintesi avviene impiegando specifici processi di de-
solforazione operanti, in genere, a bassa temperatura ed elevata pres-
sione, che fanno uso di solventi in grado di rimuovere selettivamente

372



i composti indesiderati. In relazione al tipo di interazione fra solvente
e composto da rimuovere, i processi possono essere classificati in:

- Processi chimici, nei quali il solvente reagisce con il composto da ri-
muovere originando altri composti o insiemi di composti instabili;

- Processi fisici, nei quali l'interazione fra composto e solvente risulta
esclusivamente di natura fisica.

La differenza fra i processi fisici e i processi chimici consiste nel diffe-
rente tipo di equilibrio che si instaura fra il solvente e il composto da
rimuovere, e in particolare nella relazione esistente fra la pressione
parziale Pp del composto e il rapporto Vc/Vs tra il volume di composto
rimosso e il corrispondente volume di solvente utilizzato.

Come evidenziato dalla figura 3.4.3, I'impiego dei processi di tipo
fisico risulta conveniente allorché il composto da rimuovere e presente
in elevata concentrazione (e pertanto con elevata pressione parziale)
nel syngas, essendo minore il volume di solvente richiesto per I'opera-
zione. Inoltre, per un processo fisico la fase di rigenerazione del sol-
vente viene effettuata attraverso la riduzione della pressione ("flash"),
mentre per i processi chimici la rigenerazione avviene per via termica,
attraverso la fornitura di calore e il conseguente aumento di tempera-
tura ("stripping” con vapore).

ve A
Vs
Processo
fisico
Processo
Chimico

N,
7
Pp

Figura 3.4.3. Equilibrio nei processi chimici e fisici di assorbimento.
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Entrambi i processi rimuovono con maggiore efficacia 1'idrogeno sol-
forato (efficienza di rimozione superiore al 98%) rispetto al COS (effi-
cienza di circa il 20%).

Nel caso di elevati rapporti molari tra COS e HzS e opportuno intro-
durre a monte del processo di desolforazione uno stadio di conver-
sione catalitica del COS in H:S. Tale conversione avviene a tempera-
ture dell'ordine di circa 200+300 °C, secondo la reazione:

9) COS + H,0 & H,S+ CO, Idrolisi del COS (esotermica)

Salvo differenze marginali lo schema della sezione di desolforazione e
riconducibile a quello della figura 3.4.4.

Gas
depurato Solvente rigenerato H,S e COS
Y
SC
COLONNA ., - COLONNA
Gas DI < > DI
grezzo | ASSORBIM. RIGENERAZ. Vapore
) «
A
<] <

Solvente saturo

Figura 3.4.4. Schema semplificato della sezione di rimozione dei composti
solforati.

La fase di assorbimento avviene all'interno di una colonna a piatti o a
riempimento dove il solvente entra in contatto con il gas da trattare
rimuovendo i composti indesiderati. Il gas depurato esce dalla testa
della colonna mentre il solvente saturo dei composti gassosi preceden-
temente assorbiti viene estratto dal fondo della colonna. Il solvente sa-
turo viene dapprima depressurizzato e riscaldato e in seguito rigene-
rato all'interno di una apposita colonna, dove una corrente di vapore
provvede a "lavare" il solvente (questa operazione viene spesso indi-
cata con il termine "strippaggio”). Il solvente rigenerato viene quindi
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compresso, raffreddato e ricircolato all'assorbitore, mentre i composti
gassosi estratti dalla colonna di rigenerazione vengono inviati ad una
specifica sezione di trattamento. Nel caso in cui il gas di sintesi debba
essere impiegato come materia prima nell'industria chimica occorre
prevedere, a valle dell'unita di desolforazione, un sistema di lavaggio
dei gas che asporti le eventuali tracce di solvente, le quali possono dan-
neggiare i catalizzatori impiegati nei processi di sintesi.

Fra i processi fisici maggiormente utilizzati occorre menzionare il
processo Rectisol (che utilizza metanolo come solvente, assorbe anche
la CO: e opera a bassa temperatura e alta pressione), il Purisol (molto
selettivo nei confronti dell'HzS e che spesso contiene catalizzatori per
l'idrolisi del COS) e il Selexol (abbastanza selettivo, spesso utilizzato
anche per rimuovere la CO: dai gas).

I processi chimici si differenziano per I'uso di solventi a base di so-
luzioni acquose di ammine e sali alcalini. Tali solventi (MEA, DEA,
MDEA, etc.) reagiscono con i composti da rimuovere formando altri
composti che poi si scindono in fase di rigenerazione. L'assorbimento
avviene a temperature di circa 25+50 °C e a bassa pressione, mentre la
rigenerazione avviene a circa 120 °C e con 'uso di vapore. Essi presen-
tano efficienze di rimozione dei composti dello zolfo di circa il 99%.

Altri processi di assorbimento dei composti solforati (Sulfinol, Ami-
sol, Stretford, etc.) usano carbonato di sodio e di potassio, ammoniaca e
idrossido di sodio, ecc.

2)  Sezione di recupero dello zolfo elementare. La corrente gassosa ricca
di composti solforati prodotta allo scarico della sezione di rigenera-
zione del solvente viene inviata alla sezione di recupero dello zolfo,
nella quale si ha la conversione dei composti dello zolfo in zolfo ele-
mentare. Tale recupero consente sia di ottenere zolfo elementare ven-
dibile sul mercato e sia di minimizzare le emissioni inquinanti in at-
mosfera.

Generalmente gli impianti per il recupero dello zolfo sono di tipo
Claus, nei quali I'H:S viene convertito in zolfo elementare attraverso
uno o piu stadi termici e catalitici. Le reazioni promosse sono le se-
guenti:
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3 . .
10) H,S +5 0z & Hy0 + 50, Stadio termico

11) 2H,S + 50, < 2H,0 + 3§ Stadio catalitico

ovvero, globalmente:

3
12) 3H,S + 502 < 3H,0 + 3S Processo Claus

Come evidenziato nella figura 3.4.5, nello stadio termico avviene una
prima reazione di ossidazione (reazione 10), veloce e a temperatura ele-
vata (1260+1370 °C) all'interno di un reattore tipo forno. L'aria alimen-
tata e in genere sufficiente per ossidare circa un terzo dell'Hz:S a SO,
nonché tutte le altre specie combustibili eventualmente presenti nei
gas. La corrente gassosa prodotta in questo primo stadio viene raffred-
data all'interno di un generatore di vapore a recupero nel quale si pro-
duce vapore a media pressione. Successivamente essa attraversa il
primo stadio catalitico dove, ad una temperatura di circa 200+260 °C
una parte dell'H:S reagisce con la SO: (reazione 11), formando zolfo ele-
mentare e acqua. Il gas viene successivamente sottoposto a raffredda-
mento per far condensare e rimuovere lo zolfo; I'energia termica libe-
rata durante la fase di condensazione dello zolfo viene recuperata e
utilizzata per produrre vapore a bassa pressione. Se il contenuto di
composti dello zolfo risulta ancora elevato, i gas possono essere quindi
riscaldati e alimentati in un secondo stadio catalitico per promuovere
la conversione di una ulteriore quantita di H2S a SO:. Quando la con-
centrazione di composti solforati nel gas da trattare e inferiore al
15+20% in volume, per migliorare il funzionamento dello stadio ter-
mico una parte del gas stesso alimenta direttamente lo stadio catalitico,
oppure, in alternativa, la combustione nello stadio termico viene rea-
lizzata utilizzando ossigeno in luogo di aria. In un impianto Claus circa
il 90+98% dello zolfo inizialmente contenuto nei gas alimentati all'im-
pianto viene di norma recuperato sotto forma di zolfo elementare.

376



Vapore Vapore
Gas da
trattare GVR Acqua GVR

Acqua
FORNACE q

Aria > < REATTORE > <«
—>

T

Zolfo Gas di
puro coda

Figura 3.4.5. Schema semplificato dell'impianto Claus.

Altri processi (Selectox, Stretford, etc.) operano direttamente la conver-
sione dell'H:S in zolfo elementare attraverso stadi catalitici a bassa
temperatura e vengono presi in considerazione quando la concentra-
zione di idrogeno solforato nei gas da trattare e bassa (10+15%).

3)  Sezione di trattamento finale dei gas. Lo zolfo ancora presente nei
gas allo scarico dell'impianto Claus ("gas di coda") sotto forma di H2S
e SO: viene trattato in una apposita unita prima di essere scaricato in
atmosfera. La sezione di trattamento dei gas di coda viene anche uti-
lizzata per smaltire gli effluenti gassosi prodotti in altre sezioni

dell'impianto di gassificazione. I processi maggiormente utilizzati
sono lo SCOT e il Beavon, peraltro operanti con modalita molto simili.
La figura 3.4.6 riporta uno schema concettuale del processo SCOT
(Shell Claus Off-gas Treating), abbinato ad un processo Claus.

Il processo SCOT consta di un primo stadio catalitico, operante a
bassa temperatura (circa 150 °C) e con catalizzatori a base di cobalto e
molibdeno, nel quale tutti i composti dello zolfo presenti vengono con-
vertiti in H:S. Successivamente i gas contenenti I'H>S vengono raffred-
dati, attraverso uno scambiatore a recupero per la produzione di va-
pore a bassa pressione, e inviati ad una sezione di assorbimento
dell'H:S operante con solventi a base di ammine. I gas ricchi di H2S
presenti allo scarico della colonna di rigenerazione del solvente ven-
gono ricircolati a monte della stessa unita Claus. I gas di scarico cosi
trattati vengono inceneriti o, talvolta, direttamente immessi in atmo-
sfera.
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Gas di ricircolo
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#| cLauss CATALITICO

l Zolfo l Vapore

Figura 3.4.6. Schema semplificato della sezione di trattamento dei gas di
coda.

Rimozione degli altri inquinanti

Come detto, oltre ai composti dello zolfo e al particolato, il gas di sin-
tesi contiene, in relazione anche alla tipologia del processo di gassifi-
cazione, altre specie inquinanti come NH3, HCN, TAR, alcali, fenoli,
HCI, ecc. NHs, HCN, TAR e fenoli sono presenti in quantita significa-
tive solo nei gas prodotti da gassificatori a letto fisso. Inoltre, i processi
di depolverizzazione dei gas a bassa temperatura garantiscono un age-
vole controllo anche di questi inquinanti. Infatti, NHs, HCN e HCl sono
solubili in acqua e pertanto vengono rimossi attraverso i sistemi di la-
vaggio dei gas. Gli alcali condensano invece sulla superficie del parti-
colato e con esso vengono pertanto eliminati dal gas. TAR e fenoli ven-
gono infine fatti condensare in una apposita sezione di raffreddamento
per "quench" subito a valle del gassificatore attraverso lavaggio con
condensato acquoso di ricircolo ("liquor").

Trattamento dei gas ad alta temperatura. Come anticipato, la necessita di
procedere ad un raffreddamento preventivo del gas di sintesi a monte
della sezione di depolverizzazione e di desolforazione introduce per-

dite energetiche e complicazioni impiantistiche. Per tale motivo sono
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attualmente in fase di avanzato sviluppo specifici processi di tratta-
mento del gas ad alta temperatura. Il loro utilizzo consentira di:

- incrementare il rendimento globale dell'impianto IGCC, in quanto
si massimizza la frazione di energia convertita in energia mecca-
nica attraverso i due cicli a gas e a vapore;

- ridurre la complessita dell impianto (vengono eliminati gli ingom-
branti scambiatori di calore, si riduce I'importanza del sistema di
trattamento delle acque, ecc.);

- ridurre il costo iniziale dell'impianto.

Depolverizzazione ad alta temperatura. I cicloni operanti ad alta tempera-

tura non sono sufficienti a garantire adeguate efficienze di depolveriz-
zazione e devono essere abbinati a sistemi piu efficaci. D'altra parte, la
tecnologia dei filtri elettrostatici, ampiamente utilizzata nel caso di im-
pianti a combustione convenzionali, si € rivelata di difficile applica-
zione alla gassificazione sia a causa della bassa resistenza elettrica
delle particelle e sia a causa del danneggiamento dei filtri stessi provo-
cato dall'atmosfera riducente del gas di sintesi. Pertanto, la soluzione
privilegiata e rappresentata dalla filtrazione operata mediante I'uti-
lizzo di materiali ceramici porosi. Tra le numerose tecniche sviluppate
quelle piu vicine all'applicazione industriale sono i filtri ceramici a can-
dela, i filtri ceramici cross-flow e i filtri a letto granulare.

L'elemento attivo dei filtri ceramici a candela e rappresentato da un
cilindro cavo in materiale ceramico poroso, generalmente carburo di
silicio o alluminosilicati. I filtri a candela possono operare fino a tem-
perature di circa 850+950 °C con efficienze di raccolta delle polveri su-
periori al 99% e perdite di carico pari a circa 1'1+2% della pressione in
ingresso.

Il sistema "cross-flow" e costituito da un modulo base in allumina o
alluminosilicati, ottenuto utilizzando un certo numero di sottili lastre
piane provviste di nervature parallele che sovrapposte formano i ca-
nali dove passa il gas. Le prestazioni dei filtri cross-flow sono simili a
quelle dei filtri a candela, insieme ai quali appaiono i sistemi piu vicini
alla fase di applicazione industriale.
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I filtri a letto granulare operano la depolverizzazione del gas attra-
verso I'impiego di un letto filtrante di granuli di allumina (con diame-
tro di circa 2+3 mm, superiore pertanto al diametro delle particelle da
rimuovere). Le particelle solide attraversano i canali formati dai gra-
nuli e rimangono intrappolate sulla loro superficie. Il letto puo essere
fisso (con funzionamento intermittente, a causa delle cicliche opera-
zioni di pulizia, o continuo, se il letto e circolante) oppure fluido. Tali
filtri sono in una fase di sviluppo meno avanzato rispetto ai filtri cera-
mici a candela e cross-flow.

Desolforazione ad alta temperatura. La desolforazione ad alta tempera-
tura puo essere realizzata attraverso processi interni al gassificatore o
esterni ad esso. I processi di desolforazione interni al gassificatore vengono
impiegati con ottimi risultati solo con gassificatori a letto fluido e si
realizzano alimentando il gassificatore con sorbenti basici (CaCO; e/o

MgCQO;) i quali reagiscono con lo zolfo formando CaS o MgS, i quali
vengono successivamente eliminati con le ceneri. La desolforazione
esterna al gassificatore viene invece realizzata mediante I'impiego di
opportuni sorbenti (solidi) in grado di convertire e adsorbire sulla loro
superficie i composti dello solfo presenti nel gas grezzo. Normalmente
vengono impiegati sorbenti a base di ossidi metallici, le cui reazioni
fondamentali di assorbimento e rigenerazione sono:

13) MeO + H,S & MeS + H,0  Assorbimento (Solfatazione)

3 . .
14) MeS + =0, © Me0 + SO, Rigenerazione

Attualmente i sorbenti di maggiore interesse sono gli ossidi di zinco,
in particolare la zinco-ferrite e il titanato di zinco, nonché alcuni ossidi
di ferro. Il sorbente puo essere ospitato in un reattore a letto fluido,
collegato ad un secondo reattore dove avviene la rigenerazione del sor-
bente stesso, oppure in un reattore a letto fisso che opera in maniera
intermittente. Tali processi di desolforazione operano a temperature di
circa 550+650 °C con efficienze globali di rimozione dei composti dello
zolfo comprese tra il 90 e il 97%.
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Rimozione degli altri inquinanti ad alta temperatura. Poiché con il tratta-
mento dei gas ad alta temperatura il gas grezzo non viene piu sottopo-
sto a lavaggio, sono attualmente in fase di sperimentazione specifici
sorbenti in grado di rimuovere I'ammoniaca, l'acido cloridrico e gli al-
cali a secco in reattori simili a quelli utilizzati per la desolforazione ad
alta temperatura. La rimozione di TAR e fenoli ad alta temperatura
costituisce tuttora un problema molto serio, in quanto la loro elimina-
zione appare possibile solo mediante processi di cracking catalitico. In
tal senso l'utilizzo di processi di trattamento dei gas ad alta tempera-
tura a processi di gassificazione a letto fisso appare molto problema-
tica.
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