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11.4. U cicle di BravionJoule
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ol diagramma i hig —y 2
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Il ciclo di Brayton-Joule COSttujg
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Muggo i
Crmiche

- isoentropiche
trasformaziont 18 RPRAIPA = 8. Oues
nferimento deale deglt impianti turbomotort a gas, Quesy
ler

3 | . ! .y \) .
i, realizzate come insieme di organi operanti con }l(
P \ . " SOree
regime permanente, sono raramente del tipo a s lu(“llll.l
‘:lll (turbomotori a gas a ciclo chiuso); molto pij frequenye.
asterne

nente operano a combustione interna (turbomotori g BOS a ciclo
aperto): 1 relativi schemi di impianto sono rappresentati nella figyy,

11.10.

Fig. 11.9. Ciclo termodinamico ideale dj Brayton-Joule,

Lo schema a) di figura 11,10 i riferisce ad up impianto turbomo-
tore a gas a circuito chiuso, ove il fluido motore realizza un vero ¢
proprio ciclo termodinamico, composto daij Seguenti processi ideall

(cfr. il diagramma di fig. 11.9);

£-2; il gas viene compresso. isoentropicamente dalla pressione 21
alla  pressione P2 in un compressore rotodinamico; viene
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scambiato il lavoro negativo di cicloy /, - Lig= hy= hy

2-3:in uno scambiatore di calore, il gas viene riscaldateo wobarics
mente dalla temperatura 7, alla temperatura Ty, viene s« iam
biato 1l calore positivo di ciclo con 1a sOfgente  (ermica
esterna, Q7 = 0, = h;s = hj;

ﬂzacz\ Combustibile
2 3 '/ L

-
!

[ Camera o
combustione

=

Scambiatore

Turbina

Compressore
Scambiatore

Compressore | UFBIN

1"’ < [

’ f

a) b)

Fig. 11.10. Schemi di impianti turbomotori a gas: a) a ciclo chiuso; b) 2 ciclo
aperto.

3«4: in una turbina il gas viene espanso isoentropicamente dzllz
pressione p, alla pressione p;; viene scambiato il lavoro posi-
tivo di ciclo L™ = L3y = h3 — hy;

4-1: in uno scambiatore di calore il gas viene raffreddato isobari-
camente fino alla temperatura iniziale 7;, con scambio del
calore negativo di ciclo Q™ = Qg = h; — hy.

Il compressore e la turbina sono generalmente calettati sullz
stessa linea d’albero, sulla quale ¢ quindi reso idealmente disponi-
bile il lavoro netto di ciclo L,, differenza tra il lavoro di espansione
¢ quello di compressione: L, =L* —|L7| = Ls;— |L3|.

In un impianto turbomotore a gas operante invece con bu-
stione interna a ciclo aperto si hanno le seguenti trasformazioni
(¢fr. lo schema di figura 11.10b):
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[-2: 1l compressore aspira aria dall’ambiente esterng nell
zioni /, e la comprime isoentropicamente fino ajj,
p>, con scambio del lavoro negativo di ciclo L~ = j

2-3: laria compressa viene inviata, assieme ad upg Opport
quantita di combustibile, in un combustore (camera g; C(l)lna
bustione), ove ha luogo una combustione idealmente adiy gn
tica ed isobara, con formazione di prodotti della combustim:
ad elevata temperatura Tj3;

3-4: i prodotti della combustione vengono espansi isoent
mente nella turbina fino alla pressione iniziale p;, ¢o
bio del lavoro positivo di ciclo L* = Ljy;

4-1: 1 prodotti della combustione vengono scaricati all’ambiente
esterno nelle condizioni 4; aria ¢ prelevata dall’ambiepte
esterno nelle condizioni /.

Caratteristica particolare di un turbomotore a gas a ciclo aperto ¢
di poter sviluppare rilevanti potenze specifiche (rapportate cio¢ al
peso e quindi anche all’ingombro della macchina); risulta pertanto
particolarmente indicato per la propulsione aerea. Nei velivoli tur-
boelica la potenza netta disponibile sulla linea d’albero ¢ semplice-
mente trasferita ad un’elica di propulsione. In un turbogetto invece
lo schema operativo semplificato € quello rappresentato nella figura
11.11: nella turbina il fluido motore si espande fino ad un valore di
pressione py sufficiente per produrre il lavoro strettamente necessa-
rio al compressore; il salto residuo di pressione fino al valore del-
’ambiente esterno € elaborato idealmente in maniera isoentropicd
in un ugello, da cui i gas vengono espulsi ad elevata velocita, gene

€ Congj.
125

TOpica-
N scam-

Diffusore Ugello

Fig. 11.11. Schematizzazione di un propulsore turbogetto.
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ando quind I'azione di spinta per reazione, Da notare che con
welivolo 10 MOto relativo rispetto all'aria dell’ambiente esterno,
parte della trasform.azione di' compressione ¢ realizzata fuori dal
compressore meccanico, nel diffusore di presa d'aria,

Per tutti 1 casi considerati ci si puo riferire al ciclo ideale ad arin
andard di Brayton-Joule rappresentato in figura 11,9, 8i ossery
come si & nuovamente nella situazione in cui il rapporto dei lavori
RL (cosi come definito nel capitolo precedente) puo essere conside
qto come parametro significativo per quanto riguarda la sensibilits
ali effetti delle irreversibilita del ciclo ideale di riferimento,

“Nelle ipotesi gia precisate per il ciclo ideale ad aria standard,
risulta per il rendimento termico di conversione 7

L, _ (h3 — hq) — (hy = hy) =1_M, (11.19)
£ hs — hy T2

0Nt =

Per le trasformazioni isoentropiche di compressione ¢ di espan-
slone si pud scrivere:

bE o L] - ARl (11,20)
P
T e

ove si ¢ indicato con r, il rapporto di pressione, 1, = pi/p;-
Dalla (11.20) si puo ricavare

Iy By T e T e Tl b iy =17

T S o T, T; T;
L/t b A (11.21)
e TR

che sostituita nella (11.19), e tenendo conto della (11.20), fornisce:

T; 1. 11.22
gl %1 ——a—1r - (11.22)
T2 rp(" o

Il‘ rendimento termico di un ciclo ideale di Brayton-Joule € quindi
¢quivalente a quello di un ciclo di Carnot tra le temperature 1; e
T3, dipende solo (per un determinato fluido motore ideale) dal
valore del rapporto di pressione r, elaborato dal compressore cre-
scendo con questo, e non (direttamente) dai valori di temperatura
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minima 7; e massima 73 di ciclo. Peraltro fissati j valon delle

perature minima € massima di ciclo 7; e Tj, resta Co“dizionatemf
valore massimo del rapporto di pressione (r,),,q che & POSSibilet-o il
tizzare per un ciclo di Brayton-Joule cosi vincolato. [ 5 figura 1(‘)P0~
mostra tre distinti cicli ideali di Brayton-Joule vincolat tr; gh ste:lz'
valori di temperatura minima € massima di ciclo rispettivamente S]S"l
e T3, con valore crescente del rapporto di pressione dal | g I iIl

valore massimo possibile del rapporto di pressione si ha

! _ uand
risulta al limite 75 = T3 (ciclo degenere con lavoro netto null?)), peor
il quale si ha:
7 k
k-1
r )nu e . > 3
o ( Tz) (11.)

T

o

S

o eratur?
Fig. 11.12. Differenti cicli di Brayton--Joule tra gli stessi valori di temp

minima 7; e massima Tj.

. del

co
gi e ctinl (1 e _;—1) ; il rendimento terml(;al‘not
- - ) 3 . 1

ciclo ideale di Brayton-Joule tende a quello di un ciclo 4! vedrd

- . . 1 1 . Sl "
tra i valori di temperatura massima e minima di ciclo irrt‘i""rS :
come nel caso reale, tenendo opportunamente conto delle ada’

LR B - - . > e v
bilita n;lle trasformazioni idealmente isoentropiche, le co
in maniera del tutto diversa.

Wacag e
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Il rapporto dei lavori RL del ciclo ideale risulta:
L L~
RL=—% =]—-—2 1 11.24
L+ 15—l ( )

Tenendo conto delle (11.20), dopo alcuni semplici passaggi si ricava:

RlL=dbe et r s (11.25)
T3

Da questa relazione, tenendo conto della (11.23) si pud anche
ricavare:

RL=1- [(—r’;;]% (11.26)
' p)max

Si vede come il valore del rapporto dei lavori diminuisca (e
quindi aumenti I'effetto delle irreversibilita sul rendimento termico
del ciclo) all’aumentare del rapporto di pressione r,: a parita di r,
(e quindi del valore del rendimento termico ideale) si ottiene rap-
porto dei lavori tanto piu elevato quanto piu alto € il valore del
rapporto T3/T; tra la temperatura massima e quella minima di ciclo.

Il valore della temperatura minima di ciclo 7; € condizionata dal
valore della temperatura ambiente locale; per cicli aperti coincide
con la temperatura dell’aria nella bocca di presa del compressore.
Per quanto riguarda la temperatura massima di ciclo T3, questa ¢
soggetta al vincolo del limite tecnologico legato alle proprieta dei
materiali utilizzati per la costruzione delle parti piu sollecitate del-
'impianto. Per turbomotori a combustione interna, € quindi a ciclo
aperto, il limite tecnologico per il valore superiore della tempera-
tura massima di ciclo 73 é sensibilmente piu alto di quanto gia
discusso per gli impianti motori a vapore, sia per la possibilita di
agire con sistemi di raffreddamento sulle parti piu sollecitate termi-
camente, sia per la convenienza economica di utilizzare matenah
speciali pur di alto costo, sia perché in molti casi (ad esempio nei
Propulsori aeronautici) si pud accettare una vita della macchina
molto piu breve. Con materiali tradizionali sono raggiungibili tem-
perature T3 = 950 K; con superleghe T3 = 1100 K; con prodotti cer-
mets ottenuti per sinterizzazione di materiali metallici e ceramici si

Possono raggiungere anche temperature dell’ordine di 1450 K, ed in
prospettiva fino a 1700 K.
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 citati valori della temperatura massima limite di ciclo T, mo]
inferiori ai valori della temperatura di combustione adiabatjc, dt(?
comuni combustibili riferiti all’utilizzo di aria comburente gia :;;
alta temperatura (vedi stato 2 nel ciclo di figura 11.9), rende
ragione del perché nei combustori sia necessario operare |a comby,.
stione in forte eccesso d’aria; cio assicura che 1 gas combust; con-
tengono ancora una rilevante frazione di ossigeno, il che permegte
di utilizzarli quali comburente per processi di postcombustione (o
ricombustione) come sara accennato nel seguito.

Stante la proprieta gia rilevata per 1 turbomotori a gas di poter
esibire valori molto elevati di potenza specifica, si pud ricercare
I’ottimazione di questa caratteristica calcolando, per 1 cicli ideali dj
Brayton-Joule tra prefissati valori limite di temperatura minima 7 e
massima 73, il valore (r,),, del rapporto di pressione che rende
massimo 1l lavoro netto di ciclo L,.

Risulta, ricordando le relazioni (11.20), cfr. ciclo di fig. 11.9:
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e (15 )= 5 2 )=

- (- ) et )] S

rpk

(11.27) ritenendo costanti T; e T3, si ricava per il rapporto ottimale
delle pressioni (r,),, che rende massimo il lavoro netto (specifico)
di ciclo I’espressione:

k
(Tp)on = (%)Z(k—” = \/(rp),,mJr : (11'28)

La figura 11.13 riporta (in diagramma semilogaritmico) l_’aﬂda’
mento del rendimento termico 7, in funzione del rapporto di P;Zs‘
sione r, per un ciclo di Brayton-Joule ad aria standard (k=1, ):
Nello stesso diagramma & riportato ’andamento del rappo™™ 35
lavori RL, sempre in funzione di r,, nei due casi: T3/T) = &
(curva contrassegnata (RL),) e T3/T; =35 (curva contraSS.eg“,i;l 5
(RL);). Con riferimento al valore di temperatura minima d‘ o
T, = 288 K, per i due casi considerati sono anche tracciati &% 5)-
menti del lavoro netto di ciclo (curve contrassegnate (Ln)a © -',',:;li
che mostrano valore massimo in corrispondenza dei valori ot

del rapporto di pressione (7),),y.

|
{
Uguagliando a zero la derivata prima 3L,/dr, calcolata dalla
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[l diagramma di fig. 11.13 tra laltro mette anche in evidenza
come, pur a parita di valore del rapporto di pressione rp € quindi di
rendimento termico ideale 7,, I'aumento del valore della tempera-
tura massima di ciclo 75 abbia effetto benefico sia sul lavoro netto
di ciclo (¢ quindi sulla potenza specifica dell'impianto), che sulla
sensibilita del ciclo aghi effetti delle irreversibilita nelle trasforma-
zioni di scambio di lavoro, in quanto aumenta il valore del rapporto
dei lavort RL.

Sempre il diagramma di figura 11.13 evidenzia come, fissate
secondo 1 criteri gid discussi le temperature minima 7; e massima
I di ciclo, aumentare il rapporto di pressione rp porti ad elevare il
valore del rendimento termico di conversione del ciclo ideale 1,
rendendolo peraltro piu sensibile agli effetti delle irreversibilita, in
quanto diminuisce il valore del rapporto dei lavori RL. E interes-
sante analizzare come queste due tendenze contrastanti si ripercuo-

tano sul valore del rendimento termico conseguibile in un’installa-
zione reale.

5
U s e o o i P P R T e e e e [
09__1’1:288!( \ a:T3/Ty1=35 b:T3/Ty=5 —
0'8 e el Gl o~ L
: - Q7 | N

\/‘\' >\‘,_|_> \\ //

e e a
0,6— =3 = N 3
Mt At = ‘ [J/kq)
0,5(— G T P h e
RL i I’ e x’\-‘ \\ \\\ 2 Ln
A RSN

IR - AL | \
7’

ot

: ’ ¢ (Pplott,a (Tplott,b

" e

e R

| 0
1 2esmaial ek i Al 20 30 4O 6080100 200 300
Rapporto di pressione rp

Fig. 11.13. Ciclo di Brayton-Joule ideale ad aria standard. In funzione del rap-
porto di pressione 7, & tracciato I'andamento del rendimento termico
1., nonché del rapporto dei lavori RL e del lavoro netto di ciclo L,
queste due ultime grandezze per T, =288 K, T3/T,=3.5 (caso a) e
T;/T, =35 (caso b).

:;_ : (]
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La figura 1L 14 evidenzia come si modifica un ciclo dj Braytop.
Joule ad ana standard per effetto delle sole irreversibilita nelle trg.
stormaziont di compressione ed espansione, ancora considerate adia-
batiche ma non pin reversibiliy la trasformazione di scambio (g
calore positivo di ciclo 2.3 ¢ ancora considerata isobara alla preg.
sone po (el turbomotori a gas a combustione interna la perdita g
carico nel combustore @ comunque modesta). Con riferimento agli

statt termodinamicl evidenziati in fig. 11.14, risulta per il rend;.
mento termico del ciclo reale:

(A Siap) = (=) & (@ysarg) =(Fasdy) 1
(hy = hy) (T; - T) . ( 1.29)

Le definizioni dei rendimenti isoentropici delle trasformazioni
adiabatiche di compressione ed espansione porgono:

o=y T;—- T,

Nie = VM = ————
e =7 e = 70T,

(11.30)

Tenendo conto delle relazioni isoentropiche per un gas ideale
(con k costante), dalle (11.30) si pud ricavare:

— -

S

di un 6

Fig, 11.14. Effetto delle irreversibilith nelle trasformazioni adiabatiche
di Brayton-Joule.
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‘1‘ 7 Ry I
' P gy — r S e
I-T)y=——L=1,_F (11.31)
Nic Nic
(\.’.‘ o ’I‘J) - ',“.('r“' A 'I"J‘) = n‘( 7.3 (1 — %l—) . (11.32
r, &
Facendo uso della (11.31) si pud anche ricavare:
- g oy 'A___’L 1
Ay R ) R (11.33)
II 71 Nic

Sostituendo al numeratore dell’ultima frazione della (11.29) le
espressioni (11.31) ¢ (11.32), dividendo quindi numeratore e deno-
minatore per 7, ¢ facendo uso della (11.33) si ricava infine per il
rendimento termico 1, l'espressione:

T; / » l (k = 1Vk
O s K
p i

v . (1134)
: AN Ayl e ik

R R S 1)

7’ Nic

L’espressione considerata mostra come in questa circostanza, fis-
sati i valori dei rendimenti isoentropici dell’espansione e della com-
pressione adiabatiche, il rendimento termico dipenda non solo dal
rapporto di pressione r, (come per il ciclo ideale di nferimento),
ma anche dal rapporto tra le temperature massima ¢ minima di
ciclo T3/T;. Naturalmente per 1, = n, =1 la (11.34) si niduce alla
(11.22).

Il diagramma di fig. 11.15 mostra I'andamento del rendimento
termico 7, dato dalla (11.34), per due valori del rapporto T;/T,,
assunti congrui valori per i rendimenti isoentropici della compres-
sione ¢ della espansione; per confronto ¢ diagrammato anche il ren-
dimento termico nel caso di ciclo ideale. Si pud notare come in
ogni caso 'effetto delle irreversibilita sul valore del rendimento ter-
mico sia rilevante, situazioni peggiori presentandosi in corrispon-
denza a bassi valori del rapporto 73/T;, secondo quanto indicato
dall'andamento del rapporto dei lavori del ciclo ideale. Per ogni
fissato valore del rapporto 73/7; I'andamento del rendimento ter-
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mico non ¢ monotono crescente con (L rapporto di- pressione g,
bensi raggiunge un valore massimo, dopo di che deciesce (i
anche ad annullarsi per valori del rapporto di pressione nnehie pote
volmente piu bassi del valore massimo (#,)y, considerato pey |f
ciclo ideale: cfr. relazione (11.23), La cosn riveste naturnlmente |y
massima importanza nella scelta del pite opportuno vilore operativ
del rapporto di pressione r, di turbomotori o gas.

Sempre considerando trasformazioni non reversibili nel compres
sore e nella turbina, il lavoro netto di ciclo sl puo calcolare con
I’espressione (cfr. il diagramma di fig. 11.14):

Ln =Cp I(I( = I/) ' (Iv '/'/)l “ ',.H)

da cui, facendo uso delle espressioni (11.31) ¢ (11.32), sl ricavii

L"=C,, l:nicTJ<1— IV, )— s ("/'/(", I)| | (11,30)
7 Nie

Analogamente a quanto fatto per l'espressione (11,27), dulli
(11.36) si pud ricavare il valore del rapporto ottimale di prcnnlunf'
(rp)on che rende massimo il lavoro netto (specifico) di clelo, S
ottiene immediatamente:

T: k|2 (k 1)) .
(rp)ou o (T‘ Nic 17,(,) (l [,47)
/

Il confronto dell’espressione trovata con I"analoga (11.28) relutiva
al ciclo di riferimento ideale evidenzia come le irreversibilith N€
processi di compressione ed espansione agiscano riducendo il yalore
del rapporto di pressione ottimale a cui corrisponde la passimi
potenza specifica dell’impianto.

Nel diagramma di fig. 11.15 sono indicati, relativamente al ¢ J
considerati, i valori del rapporto di pressione ottimale (7)o ".
vede come questi siano piu bassi dei valori del rapporto di 100
sione a cui si realizza il valore massimo per il rendimento termmiv”
del ciclo. Si pud notare peraltro come al valore ottimale del P
porto di pressione (r,),, il valore del rendimento termico 08 e
molto discosto dal valore massimo: al rapporto di pressione ottimit
(rp)ous © ad un valore leggermente superiore a uesto, ui 1 (-
mente riferimento per la scelta delle condizioni operative di uf
bomotore a gas operante con ciclo semplice di Brayton-Joulé
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Rapporto di pressione rp
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Fig. 11.15. Effetto delle irreversibilita nelle trasformazioni di compressione ed

11.5. Ciclo di Brayton-Joule e turbomotori a gas rigenerativi

espansione sul rendimento termico di un ciclo di Brayton-Joule ad aria
standard (k = 1,40).

Nelle normali condizioni operative per un turbomotore a gas la
temperatura di scarico del gas motore dalla turbina 7, risulta piu
elevata della temperatura del gas compresso in uscita dal compres-
sore T,. In molte circostanze puod essere conveniente, con maggior

complessita e costo d’i
utilizzando uno scambiatore di calore rignera

mpianto, migliorare il rendimento termico
tivo per preriscaldare il
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gas prima del suo ingresso nella camera di combusti
scambiatore caldo, per gli impianti a circuito chiuso), :
raffreddamento del gas all’uscita dalla turbina: il relat
d'impianto, riferito alla situazione di combustione intern
sentato nella figura 11.16. Nella stessa figura € anche ra
il ciclo ideale di riferimento ad aria standard, ove Pipot
sformazioni ideali & estesa anche al processo di scambj
rlgeneratlvo Questo implica che si provveda a nscaldare*fl,

%

raffreddato fino alla temperatura dell’aria compressa i
compressore, cio¢ Tg= T,; questa situazione potrebbe
nuta in uno scambiatore di estensione infinita ed o rante
fetta controcorrente, in quanto nell’ipotesi di ciclo ad a
le portate ed i calori specifici delle due correnti ga
scambiano energia termica sono uguali; la 51tua21one cosi
¢ esente da perdite termodinamiche interne. AW,

Nell'ipotesi ideale posta risulta per il rendimento te
diagramma di figura 11.16): ~

(T3—T4)—(Tz_le ;1—
(Z5 1) L

U [

Scambiatore
rigenerativo




picordando le-espressioni (11,20) i ticava in defini
\ in definitiyg.

Ml —TL rp}(" ~ 1)k

T3\' £ § ' b , (11.3

Si vede come, nel caso di ciclo ide

ermico dipenda anche da! fapporto tra le temperature minima
massima di1 ciclo TI/T3, € S1a tanto piu elevato quanto pit basso ¢ i
rapporto di pressione 'ps Per r‘p"{l 1l valore de] rendimento ter-
mico tende a quello del ciclo di Carnot tra le temperatura minima e
massima, (T3 — T3)(T;. La cosa si comprende immediatamente
osservando come, al diminuire del valore del rapporto di pressione
'y aumenti la quantita di calore «rigenerato», mentre diminuiscano
¢ quantita di calore (equivalentemente) scambiate con I’esterno, le
cul temperature medie di scambio tendono ai valori Jacaly.

Nel diagramma di figura 11.17 & mostrato I'andamento del rendi-
mento termico del ciclo ideale rigenerativo di Brayton-Joule in fun-
zione del rapporto di pressione r, per i due valori del rapporto
I3/T) gia considerati in precedenti diagrammi; & anchg tracciato
'andamento del rendimento termico del ciclo ideale di Brayton-
Joule semplice, cioé senza rigenerazione. . .

51 vede come le curve del rendimento termico «con rigenera-
zione» incontrino quella relativa alla situazione «senza R et
Zlone» in corrispondenza al valore del rapporto di pressione:

k
[;\2t-1) _ :
r; = (—%) = (r p)ott (11.40)

: ; 1 mbri delle

ome s ricava immedint ORI MRS S
8 6 e

CSpressioni (11.22) e (11.39). qu : : o (speci-
pressione ot(timale) (rp)on che aelllld . (Tlaszsglgno()l:n::t‘(/)ors(}ggieftitcat(() I;)c’:r-
lico) di ciclo, come si vede dalla (11.25). Luesto :
man)e natural,mente anche nel caso di C}Ch l((ijeellhla%lof)raget:(t)tg]gu::
€On rigenerazione, per i quali R e B

Stessa (11.27).

Si riconosce anche come il valore dato dalla (11.40) rappresenti il

. i ibile I’applicazione
"apporto di pressione limite massimo a Cul ¢ possibile I'app
della rigenerazione termica, in
‘Ul la temperatura dell’aria
quella dei gas scaricati dalla tur

quanto coincide con la situazione per
all’uscita del compressore uguaglia
bina. Si ricava infatti, tenendo conto
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della (11.40) e della (11.20):

(r*>2(""y"= T3 . dgeilys = Vo0l
k T i T

da cui segue T, = T,, come si voleva dimostrare,

Volendo considerare l'effetto delle irreversibilita
caratteristici del ciclo rigenerativo di Brayton-Joule, a;
nalisi di prima approssimazione non é possibile ignor
irreversibilita nei processi di compressione ed csprﬁ
relative al processo di scambio termico nello scambia
tivo.

1,0 I T
il
08—/ T3
==t con rigenerazione
Lo <
-t - 3/ T7-5
E 056 “a,
T L
i B ]:3‘5
£ L
2 / senza rigenerazione |
90,2 - .
— (f‘p)ott,a‘
0
0

F ig. 11.17. Rendimento termico del ciclo Mé
= aria standard. LiIOTIT 4



mico attrave una

potlzzato ’
s scamblan L 101
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Sempre con riferimento agli stati termodinamici
figura 11.18, I'espressione del rendimento termico é: ';f:

(T3 —Hyye (=19
(T3 T5)

=

dello scambiatore rigenerativo, risulta anche.

(13—"T5)='({5 oy culy i
= (1 —e) (I3 — 1T7) +e(lgs

per cui la (11.43) si pud anche scrnivere:

(3. — L) K Tasuly) |
(1 —e) (T3 1)) +e(lz= T

N =

che, ricordando le espressioni (11.31), (11.32) e (11
dopo semplici passaggi:

T3 [ k—1 Pwafs {1 =
Nie—— |1 —1Ir, & ]—— r E —1]
E2 L r A

0y =

- 5
(r, £ —I1)|+enq— |1
e % ] - I

(]—e)[——]—

L’espressione trovata mostra come, fissati 1 valo

isoentropici della compressione € dell’espansione 1;,5,_.
cienza e del processo di scambio termico, il rendim

mico n,mfunznonedlr perlduevalondel
considerati in precedenti dlagramml assmm
;e € per l'efficienza dello scambiatore
sto caso viene evidenziato come, per rp ender
delle irreversibilita ribalti oompletamente_jgaj
ciclo ideale di riferimento: anziché ter —4

&
g3 ST e




ita agl €
odmamnche
tano un mﬂii Nz

bll

mg,mfes

(&6 ] 55 (Sa) (= o)

=)
-~
~o

Rendimento termico Nt
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o T A

0,5
Yonslo oSS —o— Aria standa
iy s
o
= TV
o 0,3 Q e a -
= i e )
20,2 -
o L= /<senza rigenerazione | .
00—/ |
(rp)ott
; ) T
0 2 L b 8 10

Rapporto di pressione r

Fig. 11.20. Rendimento termico di un ciclo di Brayton-Joule rigene
standard con trasformazioni di compressione, espansione e
mico non reversibili.

(11.46) si riduca alla (11. 34) per e =10 (sxtuazmne ec
assenza di rigenerazione), alla (11.22) per e’ =0 " s
infine alla (11.39) per e =1, 0. = n;e = 1. N

La figura 11.21 illustra lo schema di un 1mp1anto
gas utilizzato in installazioni fisse quando si voglia ﬁ?l%\w
consegulmento di un elevato valore del rendimento t
versione, a scapito di una maggiore complicazione  '
compressione € realizzata in due stadi con interrefrig

questa maniera, in presenza di rigenerazione term1
rendimento di conversione nonché il lavoro. ,netg,'

come la figura riporti la soluzione a doppla»dm d
ikt VR
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