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Prefazione

1l volume ¢é scritto per le necessita didattiche dei corsi di Fisica Tecnica
tenuti all’Universita di Udine per allievi ingegneri meccanici, gestionali
e civili. La trattazione risulta particolarmente semplice in quanto non
trascura alcun ““passaggio’ nelle dimostrazioni ed illustra gli argomenti,
tradizionalmente pit ostici, con molti esempi di applicazione. La scelta
dei contenuti & determinata dalle esigenze dei corsi suceessivi, con
particolare riguardo ai corsi di Energelica, Macchine ed Impianti Tecnici.
La presentazione & strutturata in modo da consentire I’individuazione di
vari percorsi didattici abbreviati che possono non comprendere, ad
esempio, il bilancio dell’energia meccanica, le relazioni di Maxwell,
’analisi exergetica, alcuni approfondimenti sui cicli ed il moto dei fluidi
comprimibili. Pertanto, il testo puo venire utilizzato anche nei corsi di
diploma ed in quelle situazioni, ormai frequenti, nelle quali I’insegnamento
dell’intera Fisica Tecnica deve venir compresso in un solo modulo
didattico.

L’impostazione generale & quella classica e, nell’esposizione dei
principi, viene seguilo il percorso storico che ha portato alla loro scoperta,
piuttosto che il percorso assiomatico nel quale gli enunciati matematici
precedono I’esame degli aspetti fisici che li giustificano.

Nell’analisi dei sistemi aperti, si distingue sempre chiaramente tra
inizio e fine di processi transitori, ed entrata e uscita in processi stazionari,
evitando I’uso indifferenziato di notazioni come 1" e “2"". Inoltre, tutte
le equazioni di bilancio, si tratti di massa, energia, entropia od exergia,
vengono ricavate seguendo un’identica procedura generale e vengono
successivamente riferite alle pin comuni applicazioni tecniche.

I metodi di calcolo delle proprieta termodinamiche, illustrati nel
testo, si basano sull’impiego del “‘personal computer’ e tengono conto
della possibilita, non pitt remota, di utilizzare programmi applicativi al
posto di tabelle e diagrammi.

Un altro elemento di novita riguarda la trattazione dell’aria umida,
dove il diagramma di Carrier viene costruito ed utilizzato molto piu
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estesamente del diagramma di Mollier, pur illustrato in dettaglio. In questo
modo viene facilitato il successivo impiego professionale del diagramma
ASHRAE, molto piu simile al diagramma di Carrier che al diagramma
di Mollier.

Lo studio dei processi di combustione viene particolarmente curato,
soprattutto negli aspetti che riguardano il funzionamento dei generatori
di calore e I’analisi dei fumi. Analogamente, nell’esame dei cicli
termodinamici diretti ed inversi, non vengono mai dimenticate le
applicazioni illustrando con maggiore dettaglio gli impianti pii diffusi
e le problematiche che, piu di frequente, vengono incontrate durante la
normale attivita professionale.

Infine, é doveroso ricordare che un testo didattico non & mai opera
del solo autore. Innumerevoli sono le influenze derivanti da anni di studi:
nel mio caso, prima fra tutte, quella della “‘scuola padovana’’ iniziata
da Lino Mattarolo e portata avanti da Alberto Cavallini e Renato
Lazzarin. Certamente importantissimi sono anche gli spunti forniti dalle
opere di altri colleghi di Universita geograficamente pii lontane. Spero
di non peccare di presunzione citando solo: Gaetano Alfano, Vittorio
Betta, Alessandro Cocchi, Rita Mastrullo, Pietro Mazzei e Raffaele
Vanoli, in rigoroso ordine alfabetico. Fondamentale, tuttavia, ¢ stata la
collaborazione ricevuta dai colleghi dell’Universita di Udine, Giovanni
Cortella, Stefano Del Giudice ed Onorio Saro che hanno utilizzato, come
dispense, le prime stesure del volume. In particolare, le discussioni avute
con Stefano Del Giudice mi sono state di grande aiuto e mi hanno convinto
che questo testo avrebbe molto guadagnato in qualita, se solo fossi riuscito
a persuadere Stefano ad esserne coautore.

Udine, settembre 1997.
Gianni Comini

La prima edizione ¢ stata completamente rivista, correggendo
numerosi errori tipografici. Ringrazio i colleghi e gli studenti che mi hanno
aiutato con numerose segnalazioni.

Udine, novembre 1998,
Gianni Comini
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La seconda edizione ¢é stata rivista in base alle molteplici segna-
lazioni pervenute. Ho cosi modificato profondamente il testo, ponen-
domi, come obiettivo principale un’esposizione pii chiara dei concet-
ti fondamentali. In tale compito mi sono state di grande aiuto ¢ stimo-
lo le numerose osservazioni e note di Stefano Del Giudice al quale,
ancora una volta, va la mia gratitudine.

Per facilitare 'uso manualistico del volume ho poi aggiunto, in
Appendice, numerose tabelle relative alle proprieta termodinamiche di
acqua, R134a, aria standard e prodotti della combustione del metano
in aria standard.

Infine, ho esteso le analisi exergetiche ai principali cicli termo-
dinamici, al fine anche di rimarcare la differenza esistente tra i rendi-
menti di ciclo ed impianto.

Udine, gennaio 2000.
Gianni Comini

Rispetto alla terza edizione, sono stati corretti alcuni errori
materiali. Inoltre, sulla base dei files preparati dal Prof. Marco
Manzan, con la collaborazione del Dr. Ing. Michele Bivi e del Dr. Ing.
Giulio Del Frate, sono stati ridisegnati i diagrammi termodinamici
riportati in Appendice.

Udine, ottobre 2001 .
Gianni Comini
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NOMENCLATURA

Simboli
A area [m2]
exergia di un sistema chiuso [kJ]
a exergia specifica di un sistema chiuso [kJ/kg]
c calore specifico [kJ/(kg K)]
velocita del suono [m/s]
¢, calore specifico in una trasformazione politropica [kI/(kg K)]
Cp calore specifico a pressione costante [kJ/(kg K)]
¢,  calore specifico molare a pressione costante [kJ/(kmol K)]
Cy calore specifico a volume costante [kJ/(kg K)]
Cp calore specifico molare a volume costante [kJ/(kmol K)]
D diametro [m]
E, exergia associata allo scambio termico [kJ]
E,  energia cinetica [kJ]
E,  energia potenziale [k]]
e exergia specifica in un sistema aperto [kJ/kg]
e.  potere exergetico di un combustibile [ki/kg]
ep  exergia specifica associata allo scambio termico [kJ/kg]
e,  energia cinetica specifica [kJ/kg]
e, energia potenziale specifica [kJ/kg]
F forza [N]
f energia libera specifica di Helmotz [kJ/kg]
fattore d’attrito
g accelerazione di gravita [m/s?]
energia libera specifica di Gibbs [kJ/kg]
H entalpia [kJ]



XVIII NOMENCLATURA

X

-

potere calorifico inferiore [kJ/kg]

X

s potere calorifico superiore [kJ/kg]
entalpia specifica [kJ/kg]
entalpia specifica molare [kJ/kmol]
rapporto tra i calori specifici a pressione ed a volume costante

N A o =

lunghezza [m]
numero di gradi di libertd in una molecola

lavoro specifico [kJ/kg]

~

lavoro tecnico specifico [kJ/kg]
lavoro [kJ]
lavoro tecncio [k]]

-~

massa molare [kg/kmol]
massa [kg]
portata massica [kg/s]

RYIRX oo™

a numero di Mach

=

numero di moli [kmol]

esponente di una trasformazione politropica
potenza [kW]

pressione [kPa)

pressione del punto critico [kPa]

pressione del punto triplo [kPa]

rapporto tra la pressione e la pressione del punto critico
quantita di calore per unita di massa [kJ/kg]
quantita di calore [kJ]

flusso termico [kW]

costante di un gas [kJ/(kg K)]

lavoro specifico delle forze di attrito [kJ/kg)

T ORI

=

costante universale [kJ/(kmol K)]

-

calore di vaporizzazione e condensazione [kJ/kg]

~t

rapporto volumetrico di combustione
E rapporto delle pressioni
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NOMENCLATURA XIX

rapporto volumetrico di compressione

entropia [kJ/K]

produzione di entropia [W/K]

entropia specifica [kl/(kg K)]

entropia specifica molare [kJ/(kmol K)]
temperatura assoluta [K]

temperatura del punto critico [K]

temperatura del punto triplo [K]

rapporto tra la temperatura e la temperatura del punto critico
temperatura relativa [° C]

temperatura di bulbo bagnato [° C]

temperatura di bulbo secco [° C]

temperatura di rugiada [° C]

energia interna [KJ]

energia globale [kJ]

energia interna specifica [kJ/kg]

energia interna specifica molare [kJ/kmol]
volume [m3]

portata volumetrica [m3/s]

volume specifico [m3/kg]

volume specifico molare [m3/kmol]

volume specifico al punto critico [m3/kg]
rapporto tra il volume specifico ed il volume specifico al punto
critico

velocita [m/s]

titolo di un vapore

umidita specifica dell’aria umida

coordinata nella direzione dello spostamento [m]
frazione molare

coordinata ortogonale alla direzione del moto [m]
fattore di comprimibilita



XX NOMENCLATURA

z coordinata verticale [m]
€ coefficiente d’effetto utile di un ciclo frigorifero
efficienza di uno scambiatore di calore
coefficiente d’eccesso d’aria
er  coefficiente di effetto utile di un ciclo frigorifero ad assorbimento
£ coefficiente di effetto utile di un ciclo a pompa di calore (p.d.c.)
€r  coefficiente di effetto utile di un ciclo p.d.c. ad assorbimento
o umidita relativa dell’aria
A calore latente di cambiamento di fase generico [kJ/kg]
rapporto tra aria comburente ed aria stechiometrica
U viscosita dinamica [kg/(s m)]
n rendimento di conversione o di primo principio
Ny rendimento exergetico o di secondo principio
M, rendimento isoentropico di compressione
M  rendimento isoentropico d’espansione
My,  rendimento isoentropico di un espansore

Mpe  rendimento politropico di compressione

Mpe  rendimento politropico d’espansione

M,  rendimento volumetrico di un compressore alternativo
p densita [kg/m3]

Y tempo [s]

T sforzo di taglio [N/m?2]

w frazione di massa

Indici

+ lavoro (potenza) ottenuti - calore (flusso termico) forniti
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CAPITOLO 1

UNITA DI MISURA

1.1 GENERALITA

La maggior parte delle grandezze fisiche pud essere espressa come prodotto
della misura (numero) per la rispettiva unitd di misura (dimensione). Un
“sistema di unita di misura” & costituito da p unita scelte, arbitrariamente ed
indipendentemente, come fondamentali (o primarie) dalle quali sono dedot-
te, attraverso leggi fisiche, tutte le altre unita in uso. Un sistema comprende
un numero di unitd molto grande, pari al numero delle grandezze utilizzate
correntemente nella fisica, nella chimica e nell’ingegneria.
Nel corso degli anni sono stati introdotti numerosi sistemi di unita di
misura come, ad esempio:
il Sistema MKS, con unita primarie metro [m], chilogrammo [kg] e se-
condo [s];
e il Sistema CGS, con unit primarie centimetro [cm], grammo [g] e se-
condo [s];
o il Sistema Tecnico, con unitd primarie metro [m], chilogrammo-forza
[kgf] e secondo [s];
+ il corrispondente anglosassone del Sistema Tecnico, con unita primarie
piede [ft], libbra-forza [1bf] e secondo [s].
Purtroppo, questi sistemi di unita, non godono di tutti i requisiti di chiarezza
e semplicita necessari per comunicare informazioni di uso comune sui valori
delle misure. Un sistema ideale di unita di misura deve infatti essere:
*  Omogeneo, ciot definito in modo tale che le unita di misura di tutte le
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grandezze fisiche in uso possano venir ricavate dalle unita fondamentali
a mezzo di una formula monomia in cui compaiano soltanto esponenti
interi, positivi o negativi. Ad esempio, I’unita di accelerazione: 1 m/s2 &
omogenea, mentre 1 g (1.accelerazione di gravita) non & unitd omoge-
nea, in quanto non & definita in termini di unita fondamentali. Ancora,
nel Sistema CGS elettromagnetico, la definizione dell’unita di misura
della corrente elettrica, espressa come [em!/2 gl2 s-1], non soddisfa il
criterio di omogeneit, poiché non utilizza tutti numeri interi come e-
sponenti delle unita primarie.

Coerente, ciot definito in modo tale che le espressioni monomie delle
unitd di misura derivate siano caratterizzate da un coefficiente uguale ad
1. Ad esempio, I'unita di velocitd 1 m/s & coerente, mentre ’unita 1
km/h (1/3,6 m s-!) non & coerente, perché il coefficiente moltiplicativo,
espresso in termini di unita fondamentali, non ha valore unitario.
Assoluto, ciot definito in modo tale che le unita di misura utilizzate sia-
no invariabili in ogni tempo ed in ogni luogo. I sistemi tecnici, ad esem-
pio, non soddisfano il criterio di invariabilita spaziale, e quindi non sono
assoluti. Essi infatti assumono la forza peso tra le unitd fondamentali, e
quindi utilizzano un’unita che varia da punto a punto sulla Terra e non
ha senso fisico nello spazio.

Decimale, ciot definito in modo tale che tutti i multipli ed i sottomultipli
delle unita di misura siano potenze intere di 10. Ad esempio, nei sistemi
anglosassoni, le diverse unita di lunghezza (1 iarda = 3 piedi = 36 polli-
ci) e di massa (1 libbra = 16 once) non sono tra loro multipli o sotto-
multipli decimali.

Infine, un Sistema di Unita di Misura non dovrebbe avere né troppe

né troppo poche unita fondamentali. Troppe unita fondamentali portano in-

fatti al proliferare dei “campioni” di riferimento, mentre troppo poche unita

fondamentali portano ad utilizzare le stesse unitd di misura per grandezze

tra loro diverse fisicamente. Ad esempio, nel sistema CGS elettromagnetico

(che ha solo tre unita fondamentali), la resistenza elettrica si misura in cen-
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timetri al secondo [cm/s], come la velocita, e cid pud generare confusione.
Una simile confusione non si verifica invece nei sistemi che utilizzano una
unita di misura propria per caratterizzare le grandezze elettromagnetiche.

1.2 SISTEMA INTERNAZIONALE

La necessita di migliorare la qualita delle definizioni e I'esigenza di evitare
ambiguita nell’identificazione delle grandezze, hanno spinto a proporre, nel
1960, il Sistema Internazionale di Unita di Misura, chiamato anche SL 11 SI
& stato poi adottato legalmente in quasi tutti i Paesi (in Italia nel 1982) ed &
attualmente raccomandato da tutte le principali organizzazioni per
I"unificazione.

11 SI & omogeneo, coerente, assoluto e decimale ed & basato su sette
unita fondamentali e due supplementari. In questo modo, pur impiegando un
numero non eccessivo di unitd, il SI riesce ugualmente ad attribuire, nella
maggior parte dei casi, unitd di misura diverse a grandezze fisicamente di-
verse. Le unitd di misura per le grandezze fondamentali e supplementari del

SI sono:

Grandezze meccaniche

Lunghezza, con unita il metro [m], cio¢ la distanza percorsa nel vuoto dalla
Juce nell’intervallo di tempo di 1/299 792 458 s.

Tempo, con unita il secondo [s], ciot la durata di 9 192 631 770 cicli della
radiazione corrispondente alla transizione entro i due livelli iperfini dello
stato fondamentale dell’isotopo 133 del cesio.

Massa, con unita il chilogrammo [kg], cioé la massa uguale a quella del
campione di platino-iridio conservato a Sévres presso 1’Ufficio Internazio-

nale dei Pesi e delle Misure.

Grandezze elettromagnetiche
Intensita di corrente elettrica, con unita I’ampere [A], cio¢ 'intensita di
corrente costante che, se mantenuta in due conduttori paralleli, rettilinei, po-
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sti nel vuoto alla distanza di 1 m ed aventi sezione circolare trascurabile ri-
spetto alla distanza, produce in questi conduttori una forza attrattiva o repul-
siva pari a 2.10-7 newton per metro di lunghezza.

Grandezze termiche
Temperatura termodinamica, con unita il kelvin [K], ciot la frazione
1/273,16 della temperatura termodinamica del punto triplo dell’acqua.

Nel SI oltre alla temperatura termodinamica od assoluta, espressa in
kelvin, si utilizza anche la temperatura relativa, espressa in gradi celsius
(non pit denominati gradi centigradi). La relazione tra gradi celsius tc e
kelvin Ty & definita dall’equazione:

te =Ty —273,15 (1.1)

che fornisce 7 = 0 °C in corrispondenza alla temperatura del punto di fusione
del ghiaccio (T = 273,15 K alla pressione atmosferica normale di 101,325
kPa).

Grandezze fotometriche

Intensita luminosa, con unita la candela [cd], cioé I’intensita luminosa, in
una data direzione, di una sorgente che emetta una radiazione mono-
cromatica di frequenza 5401012 hertz (pari ad una lunghezza d’onda di
0,555 pm) e la cui intensitd energetica in quella direzione sia di 1/683 watt

per steradiante.

Grandezze chimico-fisiche
Quantita di materia, con unita la mole [mol], cio la quantita di materia pre-
sente in un sistema che contiene tante entitd elementari (quali, ad esempio,
atomi, molecole od elettroni), quanti sono gli atomi contenuti in 0,012 kg di
carbonio 12.

Non si devono pill utilizzare, per indicare quantita di materia, unita
quali il grammo-atomo, il grammo-molecola e cosi via. Infatti, una conse-
guenza importante della definizione dell’unita di quantitd di materia & che,
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adesso, la massa molare M ha le dimensioni di chilogrammo su mole
[kg/mol] o chilomole [kg/kmol]. Pertanto si deve dire, ad esempio, che la
massa molare dell’ossigeno & 32,00 kg/kmol e che la massa molare
dell’azoto & 28,01 kg/kmol.

Grandezze supplementari
Angolo piano, con unita il radiante [rad], cio¢ I’angolo piano con vertice al
centro di un cerchio sulla cui circonferenza intercetta una lunghezza uguale
a quella del raggio.
Angolo solido, con unita lo steradiante [sr], cio¢ I’angolo solido con vertice
al centro di una sfera sulla cui superficie intercetta un’area uguale a quella
di un quadrato di lato pari al raggio.

L’aggettivo supplementare indica grandezze le cui dimensioni pos-
sono, ma non devono obbligatoriamente, essere specificate. Quindi, ad e-
sempio, 1’unita di misura della velocita angolare pud essere denotata, in-
differentemente, con [rad/s] o con [1/s].

Grandezze derivate

Nel SI, alcune unitd derivate hanno un nome ed un simbolo proprio. Ad e-
sempio, unita di misura di uso comune con nome e simbolo speciale, sono:
Frequenza, con unita I'hertz [Hz], per il quale risulta: 1 Hz = 1 sl

Forza, con unita il newton [N], per il quale risulta: I N =1 kg -m/s2.
Pressione, con unita il pascal [Pa], per il quale risulta: 1 Pa= 1 N/m2.
Lavoro, energia e quantita di calore, con unita il joule [J], per il quale ri-
sulta: 1 J =1 N.m.

Potenza, flusso energetico e flusso termico, con unita il watt [W], per il
quale risulta: 1 W =11J/s.

1.3 USO DEL SISTEMA INTERNAZIONALE

Per uniformare le modalita di impiego delle unita del SI & bene seguire al-

cune regole di scrittura stabilite dalle organizzazioni internazionali di nor-
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malizzazione. Le pill importanti sono elencate nel seguito:

L'unita di misura, quando non & accompagnata dal valore numerico, si
scrive per esteso. Corretto: pochi secondi; errato: pochi s.

Quando le unita di misura sono troppo piccole o troppo grandi per de-
scrivere adeguatamente il fenomeno che interessa, possono essere usati i
multipli e sottomultipli elencati nella Tabella 1.1. Questi multipli e sot-
tomultipli, quando sono scritti per esteso, hanno la lettera iniziale minu-
scola. Corretto: meganewton; errato: Meganewton. _
I nomi delle unita vanno sempre scritti in minuscolo e senza accenti, an-
che se si tratta di nomi di persona. Corretto: ampere; errato: Ampere,
Ampere, ampere. Corretto: kelvin, newton, joule, watt; errato: Kelvin,
Newton, Joule, Watt.

I simboli delle unitd di misura non sono abbreviazioni €, pertanto, non
vanno seguiti dal punto e vanno sempre scritti dopo il valore numerico.
Corretto: 8,5 m; 15 m/s; errato: m. 8,5; 15 m. al secondo; m. 15 al sec.
Nella scrittura dei simboli delle unita derivate si usano il punto a mezza
altezza (*) o lo spazio per indicare moltiplicazione, e gli esponenti nega-
tivi od il simbolo (/) per indicare divisione. Corretto: m-K, m K, m/s,
m s-1; errato: mK (significa millikevin e non metro per kelvin).

Il simbolo del prefisso chilo (= 103) & k (minuscolo). Corretto: kg, kW,
kV; errato: Kg, KW, Kw, KV, Kv.

Il simbolo del kelvin & [K] (maiuscolo) senza il segno di grado [°],
mentre il simbolo del grado celsius & [°C].

Per le differenze di temperatura, e per le unita derivate che includono
differenze di temperatura, si deve usare il simbolo [K] e non il simbolo
[°C]. Corretto: differenza di temperatura di 20 K, conduttivith termica
di 2 W/(m K); errato: differenza di temperatura di 20 °C, conduttivita
termica di 2 W/(m °C).

[ simboli di ora, minuto ¢ secondo sono: [h], [min] e [s] rispettivamente,
mentre gli apici ['] e ["] indicano il minuto ed il secondo d’arco. Cor-
retto: 6 min 2 s; errato 6° 27,
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s Il simbolo [°], impiegato da solo, indica il grado d’arco e quindi non puo
essere usato per le temperature espresse in gradi celsius. Corretto: 30 °C;

errato 30 °.
« I nomi degli elementi chimici si scrivono con I'iniziale minuscola ma i

rispettivi simboli sono maiuscoli. Corretto: azoto, N,; errato: Azoto,

ny.

TABELLA 1.1 Sottomultipli e multipli delle unita di misura del SI.

Fattore | Prefisso | Simbolo | Fattore | Prefisso | Simbolo
10-18 atto a 1018 exa E
10-15 femto f 1015 peta P
10-12 pico p 1012 tera T
109 nano n 109 giga G
10-6 micro jL 106 mega M
10-3 milli m 103 chilo k

10-2 centi c 102 etto h
10-! deci d 10! deca da

1.4 CAMBIAMENTO DI UNITA’ DI MISURA

Alcune unita dei Sistemi Tecnici Europeo ed Anglosassone sono ancora uti-
lizzate con una certa frequenza. Accade quindi spesso di dover convertire la
misura di una grandezza, espressa in un certo sistema di unita, nella misura
espressa nel SI. Il modo pili semplice per procedere alla conversione in u-
nita del SI, & il ricorso ai fattori che esprimono la relazione esistente tra due
unit di misura della stessa quantitd, Di solito si considera I'unita di misura
che si vuole convertire e la si esprime in funzione della corrispondente unita
di misura del sistema in cui si vuole passare. Nella letteratura tecnica sono
reperibili numerose tabelle di conversione, del tipo della Tabella 1.2, per le
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unita di misura usate pill frequentemente. Inoltre, quando il fattore di con-
versione non & immediatamente disponibile, si pud ricorrere alle regole di
manipolazione delle unita basate sulle leggi fisiche utilizzate per definire le

unita stesse.

TABELLA 1.2 Fattori di conversione in unita di misura del SI.

Grandezza Unita Simbolo Conversione
Lunghezza piede ft 1 ft=0,3048 m
pollice in lin=0,0254 m
Massa libbra massa Ib | 1b = 0,45359237 kg
Forza libbra forza Ibf 1 Ibf=4,448 N
chilogrammo forza kgf 1 kgf =9,8062 N
Pressione libbra forza per psi 1 psi = 6894,76 Pa
pollice quadrato
atmosfera atm 1 atm = 101325 Pa
(= atmosfera normale)
atmosfera tecnica at I at = 980620 Pa
(=1 kgflem?2)
millimetro di mercurio mmHg I mmHg = 133,322 Pa
Energia chilocaloria keal | kcal =4186,8
unitd termica Btu 1 Btu=1054,51]
britannica

Un caso a parte, per I'importanza che riveste in questo corso, & la

conversione tra unita di misura delle temperature. Come si & detto, nel SI le

temperature assolute si misurano in kelvin e quelle relative in gradi celsius

mentre nei paesi anglosassoni si usano ancora i gradi fahrenheit e rankine,
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rispettivamente per le temperature relative e per le temperature assolute. Lie
relazioni tra temperature in gradi celsius /¢ e le temperature in gradi fa-

hrenheit £ sono

f.[.-‘—_l..g fc+32 (]2)
5
.fC ZE(IF— 32) (13)

Le relazioni tra le temperature in kelvin Ty e le temperature in gradi ranki-

ne Ty sono
Tp=18Tg (1.4)
Ty =§- T (1.5)
mentre dalle equazioni (1.2), (1.1) ed (1.4) deriva la relazione
t=1,8(Tg —273,15)+32=1,8Tg — 459,67 =Ty — 459,67 (1.6)

Ovviamente, la relazione (1.6) per il sistema anglosassone, corrisponde alla
relazione (1.1) per il Sistema Internazionale.

Esempio 1.1
Si passi dall’unita di misura della potenza, o flusso termico, “chilocalorie
per ora” alla unita di misura “watt”.

Soluzione

Si parte dalle equivalenze elementari scrivendo:

kcal 4186,8 J
h 3600 s

=1,163 1= 1,163 W
S
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Con cid si intende che si deve moltiplicare il valore espresso in chilocalorie
su ora, per 1,163 onde ottenere il valore espresso in watt.

Esempio 1.2

Un manometro costituito da un tubo ad U aperto all’atmosfera segna una
pressione relativa di 250 mmHg. Si determini la pressione assoluta nel-
I"ipotesi che la pressione esterna sia pari a 99000 Pa.

Soluzione
La pressione relativa vale

250 mmHg =250-133,322 Pa = 33330 Pa

e, quindi, la pressione assoluta & pari a 99000433330 = 132330 Pa. La si-
tuazione risultante, schematizzata nella Fig. 1.1, & tipica di tutti gli strumenti
che, come i manometri ad U aperti verso 1'atmosfera, danno indicazioni di
pressione relativa. La misura complementare di pressione assoluta pud esse-
re effettuata, ad esempio, con un barometro tipo Fortin.

pass

Az

(-
'

(a) (b)
Figura 1.1 Pressioni assolute e relative: (a) misuratore di pressione relativa e (b) scale di

pressione.
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Esempio 1.3
Si esprimano nelle unita celsius, rankine e fahrenheit le temperature di
273,15 Ke 373,15 K.

Soluzione
Dalla definizione (1.1) si ha immediatamente

273,15 K=273,15-273,15=0°C
373,15 K =100 °C

Analogamente, dalla relazione (1.4) si ottiene

273,15 K =1,8 .273,15=491,67 °R

373,15 K= 671,67 °R
Infine, dalla relazione (1.2), si ha
0°C(=273,1SK)=32°F
100°C=1,8-100+32=212°F

La situazione risultante & schematizzata nella Fig. 1.2.

1\ A A A

T| K] t|[°C] TI°R] t{[°F]
37345 100 67167 212
Py R - I A | 49167 32,0
0 -27315 0 -459,67

Figura 1.2 Confronto tra misure di temperatura espresse in unita diverse.
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1.5 SCALE DI TEMPERATURA

La definizione operativa di temperatura discende dalle sensazioni di “caldo”
e “freddo”, e dalla successiva necessita pratica di valutare in maniera ogget-
tiva i diversi “gradi” di caldo e freddo. Secondo questo punto di vista, la
temperatura di un sistema pud essere associata ad una qualunque proprieta
caratteristica di un corpo ausiliario posto in equilibrio termico con il sistema
stesso. Il corpo utilizzato per la misura & detto termometro e la proprieta ca-
ratteristica, dipendente dal particolare stato d’equilibrio termico, & detta
proprieta termometrica. La relazione, determinata sperimentalmente, tra la
proprieta termometrica e la temperatura costituisce una scala empirica di
temperature.

In linea di principio, qualunque funzione della proprieta termo-
metrica prescelta potrebbe servire per associare dei valori numerici alle
temperature. Tuttavia & evidente che una relazione lineare omogenea tra la

variabile termometrica X e la temperatura T facilita le operazioni pratiche di
misura. Assunto quindi

T=aX (1.7)

per individuare la scala di temperature basta determinare la costante empiri-
ca a. Nel SI cio si ottiene definendo la temperatura del punto triplo
dell’acqua uguale a 273,16 K. Pertanto, se si pone il termometro in equili-
brio termico con una cella del punto triplo dell’acqua del tipo schematizzato
in Fig. 1.3, dall’Eq. (1.7) si ricava immediatamente

5
Xr (1.8)
ovvero
X X
T(X)=Tp—=273,16— 1.9
(X) Y, X, (1.9)



UNITA DIMISURA 13

Portatermometro
/

Vapore

/

Acqua e ghiaccio

g Acqua

/

Dewar ,E_hiaccio

Figura 1.3 Cella del punto triplo dell’acqua.

Un gran numero di corpi ¢ proprietd possono essere (& sono) uti-
lizzati, rispettivamente, come termometri e come proprieta termometriche
anche se, evidentemente, alcune scelte conducono a risultati migliori di al-
tre. L esperienza insegna, ad esempio, che il termometro a gas a volume co-
stante, schematizzato in Fig. 1.4, fornisce indicazioni estremamente accurate
e, di conseguenza, si presta meglio di altri strumenti alla definizione di una
scala delle temperature. Dall’Eq. (1.9), particolarizzata per il termometro a
gas a volume costante, si ottiene

T(p)=273,16 £ (1.10)
Py

ciot la definizione di una scala di temperature basata sulla pressione come

proprieta termometrica.
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p= pgAz

<— Jivello costante

flessibile

/

Figura 1.4 Termometro a gas a volume costante.

Esempio 1.4
Si spieghi il funzionamento della cella del punto triplo dell’acqua, sche-
matizzata in Fig. 1.3.

Soluzione

La cella di vetro sigillata contiene solo acqua di grande purezza ed incorpo-
ra un pozzetto assiale per il termometro. La cella & preparata formando uno
spesso strato di ghiaccio intorno al pozzetto, mediante raffreddamento
dall’interno. Successivamente, una parte dello strato di ghiaccio & fatta fon-
dere, sempre scambiando calore dall’interno. Viene cosi creata una nuova
superficie di separazione tra acqua e ghiaccio nelle vicinanze del pozzetto
mentre, nella parte superiore, resta una zona occupata dal vapore. Nella
cella si ha quindi la presenza contemporanea delle tre fasi (solido, liquido e
vapore) senza che vi sia un contatto diretto tra il ghiaccio ed il pozzetto
portatermometro.
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Esempio 1.5
Si spieghi il funzionamento del termometro a gas a volume costante, sche-

matizzato in Fig. 1.4.

Soluzione

1 gas & contenuto nel volume V che comunica, per mezzo di un tubo sottile
con la colonna di mercurio. Il volume del gas & mantenuto costante per
mezzo di opportuni spostamenti, verso 1’alto o verso il basso, del tubo ma-
nometrico fino a far coincidere il livello del mercurio con il riferimento.
Poiché la tensione di vapore del mercurio, che & un metallo liquido, & pros-

sima a zero, la pressione del gas ¢ data da

p=pgAz

dove p & la densita del mercurio e Az & il dislivello tra le due colonne.

1.5.1 Scala di Temperature di Gas Ideale

La definizione (1.10) pud essere ancora migliorata poiché si & costatato che
i termometri a gas a volume costante, operanti con gas diversi, forniscono
indicazioni tanto pill vicine tra loro quanto pill bassa & la pressione di par-
tenza nel bulbo. La spiegazione di tale comportamento & semplice ed & ba-
sata sul modello di gas ideale, definito come un insieme di particelle che oc-
cupano un volume trascurabile e non esercitano, tra loro, alcuna azione at-
trattiva o repulsiva. Al tendere a zero della pressione, diminuisce il numero
di molecole di un gas reale presenti in un certo volume e, di conseguenza,
aumenta la distanza media tra le molecole, rendendo sempre pil deboli le
azioni attrattive e repulsive. In questo modo, al tendere a zero della pressio-
ne, il comportamento di tutti i gas reali tende al comportamento dei gas ide-
ali. Pertanto, il termometro a gas a volume costante pud dare indicazioni

coincidenti con quelle di un termometro a gas ideale, purché si adotti la de-
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finizione di temperatura

T(p)=273,16 lim -2 (1.11)
pr=0 pr

In termini pratici, per realizzare la definizione (1.11), si procede come indi-
cato in Fig. 1.5, estrapolando a p; =0 i valori delle temperature misurate
con diversi gas reali.

273,16 (plpy)s gas A

= = E gaS B

\r\gas c

-
—

Py

Figura 1.5 Estrapolazione a “gas ideale” delle temperature misurate dai termometri a gas

reale a volume costante.

La definizione della scala di temperature di gas ideale, sintetizzata
nell’equazione (1.11), presenta diversi vantaggi in quanto:
* salva il valore “storico” di T' = 273,15 K (= 0 °C) per il punto di fusione
del ghiaccio alla pressione atmosferica normale di 101325 Pa;
* possiede, come tutte le scale di misura fondamentali, uno “zero natu-
rale”;

* non dipende dal particolare gas utilizzato.
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La scala di temperature di gas ideale, perd, non & ancora una scala
assoluta, in quanto non & completamente indipendente dalla sostanza ter-
mometrica. Per la definizione di una scala delle temperature assoluta, o ter-
modinamica, si dovra attendere 1’enunciazione del teorema di Carnot ma,
sin d’ora, si pud anticipare che la scala termodinamica non differisce dalla
scala di temperature di gas ideale. Nell’uso pratico, tuttavia, la scala di tem-
perature di gas ideale presenta uno svantaggio importante in quanto non si
presta ad essere utilizzata per I'effettuazione delle normali misure. Essa, in-
fatti, impone delle procedure molto complesse e lunghe che mal si concilia-
no con le esigenze della tecnica. In aggiunta alla scala di temperature di gas
ideale, occorre quindi disporre di una metodologia pratica che consenta di
trasferire “sul campo” i risultati altrimenti ottenibili solo nei Laboratori di
metrologia. A questo fine, & stata introdotta la Scala Internazionale Pratica
delle Temperature (SIPT).

1.5.2 Scala Internazionale Pratica delle Temperature

La ripetibilita metrologica & la caratteristica che identifica la dispersione de-
gli errori accidentali, mentre ’accuratezza & in relazione con gli errori si-
stematici. Pertanto, nelle operazioni pratiche di misura, si cerca di raggiun-
gere la precisione, sintesi di ripetibilita ed accuratezza ma, dovendo sceglie-
re, si privilegia sempre la ripetibilita rispetto all’accuratezza. Uno strumento
ben tarato da come media delle misure un risultato “esatto”, e quindi ¢ accu-
rato, ma non pud diventare preciso a meno che non fornisca anche risultati
ripetibili. Uno strumento preciso &, infatti, uno strumento ripetibile e ben ta-
rato, come si pud evincere dall’esame della Fig. 1.6.

L’utilizzazione della Scala Internazionale Pratica delle Temperature
& una procedura metrologica molto interessante, che permette di sfruttare le
caratteristiche di ripetibilita dei termometri usati normalmente nei laborato-
ri. La SIPT definisce, infatti, i valori delle temperature di diversi punti fa-
cilmente riproducibili (solitamente punti tripli, punti di fusione o punti
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d’ebollizione di sostanze pure). Tali valori sono aggiornati periodicamente
(SIPT 1948, SIPT 1968 e SIPT 1990) a seguito delle pit accurate misure ef-
fettuate nei laboratori internazionali. Durante I’intervallo di tempo che in-
tercorre tra un aggiornamento e ’altro, i valori delle temperature dei punti
fissi sono assunti come “esatti” ed utilizzati come capisaldi delle operazioni
di misura. Nella SIPT sono anche stabilite le procedure di interpolazione per
operare negli intervalli tra i punti fissi, utilizzando strumenti caratterizzati
da un’elevata riproducibilita. Cosi, ad esempio, si fa ricorso ai termometri a
resistenza di platino nell’intervallo tra 13,8033 e 1294,93 K, mentre si uti-
lizzano termometri a radiazione per temperature ancora superiori. In questo
modo, ai Laboratori Metrologici & lasciata la responsabilitd dell’accuratezza
nella definizione di punti fissi e procedure, mentre ai Laboratori di Ricerca &
richiesta la sola ripetibilita nell’applicazione delle procedure stesse.

Ripetibilita + Accuratezza = Precisione

Figura 1.6 Schematizzazione delle caratteristiche metrologiche di uno strumento.

1.6 CONCLUSIONI

La corretta utilizzazione dei sistemi di unita di misura & un prerequisito per
la soluzione dei problemi di interesse tecnico e per la comunicazione dei ri-
sultati raggiunti. Al giorno d’oggi I’impiego del Sistema Internazionale di
unita di misura, oltre che obbligatorio per legge, & indispensabile per con-
sentire la libera circolazione dei prodotti e delle apparecchiature tecnologi-
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che.

Nell’ambito di questo corso, rivestono una importanza concettuale
particolare la definizione della scala delle temperature e la comprensione
delle procedure metrologiche necessarie a realizzarla. Dal punto di vista
pratico & sufficiente, invece, giungere ad una corretta utilizzazione del SI,
acquisendo la capacita di convertire, in unita del S1, i valori delle grandezze

espressi mediante unita di altri sistemi.



CAPITOLO 2
SISTEMI TERMODINAMICI

2.1 GENERALITA

Questo capitolo si occupa delle grandezze che caratterizzano i sistemi ter-
modinamici e delle trasformazioni che in essi avvengono. Per sistema ter-
modinamico s’intende una quantita costante di materia od una porzione de-
finita di spazio, separate dall’esterno per mezzo di confini reali od ideali. I
sistemi riferiti ad una massa costante sono detti “chiusi”, mentre i sistemi
riferiti ad una porzione di spazio, in genere coincidente con un “volume di
controllo” fisso, sono detti “aperti”. Tutti i sistemi termodinamici possono
scambiare energia con 1’esterno sotto forma di lavoro o di calore ma, come
indicato in Fig. 2.1, solo i sistemi aperti possono scambiare anche materia e
I’energia associata a tale materia. Nel seguito di questo capitolo si esamine-
ranno gli scambi di massa e di lavoro meccanico, ricavandone le rispettive
equazioni di bilancio. Gli scambi di calore e le equazioni di bilancio di tutte
le forme, meccaniche e termiche, d’energia, saranno invece illustrati in det-
taglio nel capitolo successivo.

2.2 SISTEMI CHIUSI

Nella termodinamica, rivestono particolare importanza i sistemi chiusi in e-
quilibrio termodinamico, ovvero non soggetti a cambiamenti spontanei di
tipo meccanico, termico o chimico. Le grandezze che caratterizzano un si-
stema in equilibrio sono dette grandezze di stato. Tali grandezze possono
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essere di tipo “intensivo” od “estensivo”. Le grandezze intensive, come la
pressione p e la temperatura 7, sono indipendenti dalla massa del sistema.
Al contrario le grandezze estensive, come il volume V, sono proporzionali
alla massa m. E, in ogni caso, possibile considerare i valori specifici delle
grandezze estensive (ovvero i valori divisi per la massa del sistema) al fine
di arrivare alle corrispondenti grandezze intensive. Cosi, ad esempio, dalla
grandezza estensiva V, dividendo per la massa m si ottiene la grandezza in-
tensiva volume specifico v=V/m che rappresenta il volume dell’unita di
massa.

La regola delle fasi, qui solo enunciata, stabilisce che le grandezze di
stato non sono indipendenti tra loro. In particolare, due sole grandezze ba-
stano a definire lo stato degli aeriformi e, come si vedra nel seguito, pres-
sione, temperatura e volume di una massa di gas in equilibrio sono sempre

legate da una relazione che, per la sua importanza, & definita “equazione di
stato”.

r
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(@) (b)

Figura 2.1 Sistemi termodinamici: (a) chiuso e (b) apeho.

A seguito delle interazioni con I’esterno, i sistemi chiusi subiscono
delle trasformazioni, durante le quali le grandezze di stato variano progres-
sivamente. Tuttavia gli integrali delle variazioni di una qualunque grandezza
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di stato, durante una qualunque trasformazione, dipendono solo dai punti fi-
nale ed iniziale della trasformazione stessa. Pertanto, le grandezze di stato
soddisfano alla definizione matematica di funzione potenziale e, di conse-
guenza, spesso sono chiamate semplicemente “potenziali”. Poiché lo stato
termodinamico di un sistema chiuso pud essere caratterizzato in maniera u-
nivoca solo se il sistema & in equilibrio, soltanto trasformazioni costituite da
una successione di stati d’equilibrio ammettono una rappresentazione anali-
tica. Le trasformazioni che passano attraverso una successione di stati
d’equilibrio si dicono “quasi-statiche”. Le trasformazioni reali non sono
quasi-statiche ma, fortunatamente, i risultati ottenuti con I’analisi di tra-
sformazioni quasi-statiche sono generalmente applicabili, con buona ap-
prossimazione, anche alle trasformazioni reali.

La termodinamica non considera solo le grandezze che descrivono lo
stato, ma anche le grandezze che determinano 1’evoluzione di un sistema.
Queste ultime sono associate agli scambi di materia e d’energia tra un si-
stema e 1’esterno e sono definite, appunto, grandezze di scambio.

In questo corso non ci si occupa di reazioni nucleari o di meccanica
relativistica e, quindi, si assume implicitamente che la massa di un sistema
chiuso si conservi e che la massa di un sistema aperto possa variare solo per
effetto degli scambi di materia con I'esterno. Le interazioni energetiche con
I’esterno, oltre ad essere associate alle eventuali entrate od uscite di materia,
possono aver luogo in corrispondenza ai confini, chiusi od aperti, del siste-
ma. In quest’ultimo caso, le interazioni sono definite scambi di lavoro L, se
comportano spostamenti macroscopici dei confini, o scambi di calore 0, se
comportano solo variazioni nei livelli energetici delle molecole. Secondo
questo punto di vista, i termini “lavoro” e “calore” non indicano forme
d’energia, ma sono i nomi attribuiti a particolari meccanismi di scambio e-
nergetico tra il sistema e I’esterno. Per esempio, il sistema chiuso con pisto-
ne mobile, rappresentato in Fig. 2.1 (a), pud scambiare energia con I’esterno
a seguito di uno spostamento del pistone stesso. D’altra parte, il fluido
all’interno pud ricevere energia anche da una fiamma e, in quest’ultimo ca-
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$0, non si hanno effetti meccanici locali evidenti a livello macroscopico, ma
solo aumenti delle energie cinetiche e potenziali delle molecole. Invece,
come si vedra meglio nel seguito, un sistema aperto del tipo rappresentato in
Fig. 2.1 (b) pud scambiare con I’esterno, oltre a calore e lavoro, anche
I’energia associata alle masse entranti ed uscenti.
Per i segni attribuiti al lavoro ed al calore scambiati, in questo corso
si seguono le convenzioni seguenti:
* il lavoro & positivo (L" > 0) quando & fatto dal sistema, mentre & negati-
vo (L~ <0) quando & fatto sul sistema;
* il calore & positivo (Q" > 0) quando & fornito al sistema, mentre & nega-
tivo (Q~ < 0) quando & ceduto dal sistema.

2.3 SISTEMI APERTI

Generalmente, all’interno dei sistemi aperti non si hanno condizioni
d’equilibrio termodinamico e, di conseguenza, le grandezze di stato e le
proprietd meccaniche sono definibili solo su base locale. Tuttavia, nelle a-
nalisi dei sistemi aperti illustrate in questo corso, sono utilizzati sempre dei
valori uniformi per rappresentare le grandezze di stato e le variabili mecca-
niche sulle sezioni d’entrata ed uscita. Cid non comporta difficolta partico-
lari per le grandezze di stato, dal momento che le variazioni di queste gran-
dezze nella direzione ortogonale all’asse dei condotti di entrata ed uscita so-
no, quasi sempre, trascurabili rispetto alle variazioni nella direzione del
moto. Analogamente, le quote z degli assi dei condotti costituiscono un rife-
rimento naturale per la valutazione dell’energia potenziale gravitazionale
(che & la sola forma d’energia potenziale considerata in questo corso). Una
maggior cautela & richiesta, invece, nell’individuazione delle velocita rap-
presentative w, necessarie per la valutazione dell’energia cinetica. Anche in
questo caso, tuttavia, la scelta delle velocitd medie & certamente difendibile
se le sezioni d’entrata e d’uscita non sono interessate da vortici o da forti ri-
circolazioni del fluido che si accompagnano, in genere, a brusche variazioni
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nella sezione di deflusso o nella direzione del moto.

Tra i sistemi aperti, rivestono un’importanza particolare i sistemi a-
perti in regime stazionario, con una sola entrata ed una sola uscita. Molto
spesso nell’analisi di tali sistemi si fa I'ipotesi “forte” che le proprieta ter-
modinamiche e meccaniche assumano valori uniformi, non solo all’entrata
ed all’uscita, ma su ogni sezione trasversale. In questo modo, dall’entrata
fino all’uscita, tutte le grandezze caratteristiche vengono espresse in funzio-
ne di una sola coordinata spaziale e, di conseguenza, si parla di deflusso
monodimensionale. E bene precisare che, in un deflusso monodimensionale
stazionario, I’elemento fluido in un ogni punto cambia istante per istante, a
causa del movimento, ma le proprieta termodinamiche e meccaniche locali
non variano nel tempo.

2.4 CONSERVAZIONE DELLA MASSA

Come si & gia rilevato, nelle ipotesi in cui ci si pone in questo corso, la mas-
sa contenuta in un sistema chiuso resta costante durante le trasformazioni. In
un sistema aperto, invece, si hanno entrate ed uscite di fluido che tendono,
rispettivamente, a far aumentare e diminuire la massa contenuta nel volume
di controllo. Poiché la massa totale si conserva, la massa iniziale del sistema
chiuso in movimento, evidenziato in Fig. 2.2 (a), & uguale alla massa finale
dello stesso sistema, rappresentato in Fig. 2.2 (b). Pertanto, con riferimento

all’intervallo di tempo A%, si pud scrivere

m(9)+ Y Am, =m(d+A0)+ Y Am, (2.1)
OVVEro
m(9+A0)—m(¥) =Y, Am,~y Am, (22)

dove m(¥)=m; & la massa iniziale contenuta nel volume di controllo,
mB+Ad%) =m ¢ 2 la massa finale contenuta nel volume di controllo, Am,
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¢ la generica massa entrante e Am, & la generica massa uscente. Se si divi-
dono i due membri della (2.2) per A® e si fa tendere A} a zero, si ottiene

%= g -3, 2.3)
dove
m:f pdV (24)
v

¢ la massa contenuta nel volume di controllo, 7 . ¢ la generica portata di
massa entrante ed m, & la generica portata di massa uscente. Ovviamente,
nel caso di regime stazionario, I'Eq. (2.3) si riduce a

iy =Y i 2.5)
2t =Y,

ciot all’affermazione che la sommatoria delle portate massiche entranti &
uguale alla sommatoria delle portate massiche uscenti.
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Figura 2.2 Masse entranti ed uscenti da un sistema aperto: (a) istante iniziale i e (b) istante
finale f.

2.5 LAVORO IN UN SISTEMA CHIUSO

Per valutare il lavoro di compressione, o d’espansione, scambiato con
I"esterno da una massa m di fluido contenuta nel sistema chiuso rappre-
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sentato in Fig. 2.3, si pud supporre, in un primo tempo, che il processo av-
venga senza attriti a seguito di variazioni infinitesime della forza esterna F.
In questo modo, la trasformazione & quasi-statica e le variazioni d’energia
cinetica sono certamente trascurabili. Poiché, in un sistema chiuso, anche le
variazioni d’energia potenziale sono quasi sempre trascurabili, nelle ipotesi
poste si ha

dl.=Fdx=(pA)dx=pdV (2.6)

dove dL coincide con il lavoro compiuto dalle forze interne di pressione
durante lo spostamento infinitesimo dx dello stantuffo. Esprimendo il volu-
me geometrico come prodotto della massa per il volume specifico, dalla
(2.6) si ottiene

dl.=mpdv=mdL 2.7)

dove dL = pdv & il lavoro delle forze interne, riferito all’unita di massa.
Per uno spostamento finito ed una trasformazione quasi-statica dallo
stato iniziale i allo stato finale f, il lavoro totale pud essere scritto nella for-

ma
R Ve vy
L,;,:Jv pdV =m{ pdv =mLg (2.8)
i vy
dove
Yr
LU:J‘ pdv (2.9)
v

i

& il lavoro per unita di massa. Le relazioni (2.8) e (2.9) consentono il calcolo
del lavoro, una volta nota la relazione che lega la pressione al volume speci-
fico nelle diverse trasformazioni di un sistema chiuso.

In una trasformazione reale di un sistema chiuso non mancano gli ef-
fetti dissipativi anche se, in genere, possono essere trascurati gli attriti vi-
scosi rispetto agli attriti meccanici agenti tra stantuffo e cilindro. Si puo
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quindi osservare che, in presenza di attriti meccanici, le relazioni 2.8) e
(2.9) esprimono sia il lavoro delle forze interne di pressione sia il lavoro
scambiato con 1’esterno, se il sistema & definito come in Fig. 2.3 (a). Se in-
vece il sistema & definito come in Fig. 2.3 (b), si pud ammettere ancora che
il lavoro delle forze interne di pressione sia esprimibile mediante le (2.8) e
(2.9), ma non si pud dire pid che tale lavoro coincida con il lavoro scam-

biato dal sistema con I’esterno, a meno che lo stantuffo non si muova senza
attriti.

—— moto —3 moto
= B Al
g A : A i
R =  PA _a| =3
i AE F< pA ' Al [ F<pA
-------- S — T <1

X X
(a) (b)

Figura 2.3 Lavoro in un sistema chiuso comprendente (a) solo il fluido o (b) il fluido e Io

stantuffo mobile.

Per una trasformazione quasi-statica generica, rappresentata sul dia-
gramma (p,v) in Fig. 2.4 (a), il lavoro espresso dall’Eq. (2.9) corrisponde
all’area tratteggiata compresa tra la trasformazione e 1’asse delle ascisse. Di
conseguenza, tale lavoro risulta positivo quando avviene con aumento di
volume, mentre risulta negativo quando avviene con diminuzione di volu-
me. Nel caso particolare di una trasformazione quasi-statica ciclica, rappre-
sentato in Fig. 2.4 (b), si ha i = f ed, in base a ben note proprieta deg_li inte-
grali, il lavoro risulta positivo quando il ciclo & percorso in senso orario co-
me in figura, mentre risulta negativo quando il ciclo & percorso in senso an-
tiorario.

Le forze d’attrito si oppongono al moto e quindi fanno sempre lavoro
negativo, sia durante I’espansione sia durante la compressione. Questo con-
cetto pud essere espresso analiticamente scrivendo
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s -/ i
=" pao + = oo -|R] 2.10)

Uy v

dove, in assenza di variazioni d’energia cinetica e potenziale, il lavoro
scambiato con 1’esterno & calcolato come somma algebrica del lavoro delle
forze interne di pressione e del lavoro delle forze interne d’attrito R
Dall’Eq. (2.10) appare allora evidente che il lavoro d'espansione ( positivo) &
ridotto dalla presenza degli attriti, mentre il lavoro di compressione (negati-
vo) & aumentato, in valore assoluto, dalla presenza degli attriti.

Y

(@ (b)

Figura 2.4 Lavoro in una trasformazione quasi-statica di un sistema chiuso: (a) trasforma-

zione generica e (b) trasformazione ciclica.

Esempio 2.1

In un sistema chiuso 1 kg di gas che, inizialmente, si trova alla pressione di
400 kPa ed a un volume specifico pari a 1 m¥kg, si espande in modo quasi-
statico fino a raggiungere il volume specifico finale di 4 m*kg, mentre la
pressione varia secondo la legge

pu = cost
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Si calcoli il lavoro compiuto dalle forze interne di pressione.

Soluzione

Il lavoro compiuto dalle forze interne di pressione pud essere calcolato in
base all’Eq. (2.9). Si ha cosi

e °f dv v KkJ
— dv =pv;| = =pv,In—L=400-1In4=5545—
sz J-UI P Pi :'Li = Piv; v, kg

Come si pud notare, il lavoro & positivo in quanto corrisponde ad
un’espansione. Nel Capitolo 5, dedicato ai gas ideali, saranno presentati di-
versi esempi di questo tipo di calcoli.

2.5.1 Bilancio dell’Energia Meccanica nei Sistemi Chiusi

Come si & detto, nei sistemi chiusi velocitd e spostamenti sono, di solito,
molto piccoli e quindi non si hanno variazioni significative d’energia cineti-
ca e potenziale tra gli stati iniziale e finale di una trasformazione. Tuttavia
nulla impedisce di fare riferimento, ad esempio, a schemi d’appoggio del
tipo rappresentato in Fig. 2.5, dove si possono avere velocita e spostamenti
rilevanti della massa fluida e, quindi, variazioni d’energia cinetica e poten-
ziale non trascurabili “a priori”. In questo caso, pud avere senso esprimere il
lavoro scambiato con 1’esterno in base al bilancio completo dell’energia
meccanica. Per un riferimento cartesiano inerziale ed un sistema a massa u-
nitaria, con velocita e volumi specifici ragionevolmente uniformi, il bilancio
completo dell’energia meccanica porge

U_'r _
L;f =J Pdv _Ler|_(e\yf _ewf)_(ezf_ezf) (2.11)

L

Come si vede, nel bilancio completo (2.11) sono considerate anche le varia-
zioni d’energia cinetica e potenziale, oltre ai lavori delle forze interne di
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pressione e d’attrito. Infatti

Cw="5" (2.12)

& I’energia cinetica per unita di massa, ed

e, =8z (2.13)

& I'energia potenziale per unita di massa legata al solo campo di forze gra-
vitazionali. (Ipotesi diverse vengono fatte, ad esempio, nello studio delle
turbomacchine quando, in presenza di rotazioni, si utilizzano terne di riferi-
mento rotanti e le variazioni d’energia potenziale sono associate anche al
campo di forze centrifughe).

Nel sistema di Fig. 2.5, a differenza di quel che si ha nei sistemi chiusi
tradizionali, gli attriti viscosi non sono trascurabili “a priori”, poiché le ve-
locita in gioco possono essere elevate. Se poi, come nel seguito, la Fig. 2.5
viene utilizzata per schematizzare una massa fluida che si sposta all’interno
di un sistema aperto monodimensionale, non si hanno nemmeno attriti mec-
canici tra stantuffi e pareti, in quanto i confini all’interno del fluido sono co-
stituiti da superfici di separazione ideali. Pertanto, nelle applicazioni fluido-
dinamiche della (2.11) e delle relazioni da essa ricavate nel Paragrafo 2.6.2,
il lavoro delle forze d’attrito va attribuito interamente all’azione delle forze
viscose.

L’Eq. (2.11) costituisce, come si & detto, il bilancio completo
dell’energia meccanica per i sistemi chiusi e consente di interpretare il lavo-
ro scambiato con I’esterno come somma algebrica di
» lavoro compiuto dalle forze interne di pressione,
 lavoro negativo compiuto dalle forze interne d’attrito,

» variazioni d’energia cinetica e potenziale.
Per ricordare i segni delle quantita che compaiono nella (2.11), basta pensa-
re che, ad esempio, sia il lavoro delle forze d’attrito sia gli aumenti d’ener-
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gia cinetica e potenziale fanno diminuire il lavoro positivo ottenibile dal si-
stema. Naturalmente tali effetti non sono equivalenti anche sul piano fisico,
poiché gli accumuli d’energia cinetica e potenziale possono, successiva-
mente, dare luogo a scambi positivi di lavoro con I’esterno, mentre I’azione
delle forze d’attrito rappresenta una pura dissipazione d’energia meccanica.

LAOLSSLS LTSS

Figura 2.5 Esempio di sistema chiuso nel quale le variazioni di energia cinetica e poten-

ziale possono risultare significative ai fini del bilancio dell’energia meccanica.

2.6 LAVORO IN UN SISTEMA APERTO

La maggior parte delle trasformazioni d’interesse tecnico riguarda sistemi
aperti, ed & quindi interessante valutare analiticamente il lavoro scambiato
dai sistemi di questo tipo. A tal proposito conviene distinguere, innanzi tut-
to, tra lavoro tecnico E‘:J" che pud essere effettivamente utilizzato nei pro-
cessi tecnologici, e lavoro totale L if» che comprende anche il lavoro scam-
biato in corrispondenza alle sezioni d’entrata e d’uscita dei fluidi.

2.6.1 Lavoro Tecnico Utile in un Sistema Aperto

Come si ¢ detto, il lavoro tecnico utile L:f in un sistema aperto &, in genere,
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diverso dal lavoro totale L if scambiato dal sistema aperto con l’esterno, a
causa dei lavori associati alle entrate ed alle uscite di fluido. Infatti, lo
schema di Fig. 2.6 evidenzia chiaramente come, tra I’istante iniziale ¥ ¢
’istante finale ¥+ A1, il sistema chiuso in movimento scambi lavoro, non
utilizzabile ai fini tecnici, in corrispondenza a tutte le sezioni d’entrata e
d’uscita del fluido.

NN
;
|
|

(@) (b)

Figura 2,6 Lavori (a) d’entrata e (b) d'uscita in un sistema aperto, distinti dal lavoro tecni-

co dell’elica.

Nell’ipotesi che I’ intervallo di tempo A# sia piccolo, e che le gran-
dezze di stato siano uniformi nelle sezioni d’entrata ed uscita, si ha

f‘; ==PAAX, = —PAV, = —Am, pUe = Am, L, (2.14)
per il generico lavoro di entrata e
E;:' = pAAX, = p AV, =Am, po,=Am, L: (2.15)

per il generico lavoro d’uscita. Le Eq. (2.14) e (2.15) definiscono im-

plicitamente anche i lavori specifici d’entrata

L; =-p,0, (2.16)

e d’uscita
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L, =pp, (2.17)

A seguito delle convenzioni sui segni, e quindi rispetto ad un osservatore
interno al sistema, i lavori d’entrata sono negativi, in quanto derivano da
spostamenti in senso opposto alle forze di pressione interne, mentre i lavori
d’uscita sono positivi, in quanto derivano da spostamenti nello stesso senso
delle forze di pressione interne.

Il lavoro totale scambiato con I'esterno dal sistema chiuso in movi-
mento ¢ quindi esprimibile come

Ly =Ly +(X B+ Y L )= =Y Am, po,+ Y Am, po,  (2.18)

e, di conseguenza, il lavoro tecnico utile & dato da

L} = qu’ o+ ZAme Pele — ZA My, Py 0y (2.19)

Se si dividono i due membri della (2.19) per A, e si passa al limite per
A tendente a zero, si ottiene

P'=pP+ z me Pele — z ’hn Py (2.20)

dove P'¢ la potenza tecnica utile, P & la potenza totale scambiata, 1, & la
generica portata entrante ed rz,, & la generica portata uscente.

2.6.2 Bilancio dell’Energia Meccanica per Sistemi a
Deflusso Monodimensionale Stazionario

Le Eq. (2.19) e (2.20) definiscono il lavoro e la potenza tecnica utili scam-
biati da un sistema aperto con 1’esterno, ma non consentono il calcolo di
queste quantita. Come si & detto, per tale calcolo bisognera ricorrere al bi-
lancio di tutte le forme, meccaniche e termiche, d’energia che sara illustrato
nel capitolo seguente. Nel caso particolare di sistemi a deflusso monodi-
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mensionale stazionario, tuttavia, la valutazione analitica del lavoro tecnico
utile & abbastanza agevole, anche nell’ambito del bilancio della sola energia
meccanica. In questo caso, negli schemi di Fig. 2.7 si ha Am, = Am, = Am
e I'Eq. (2.18) pud essere scritta nella forma semplificata

-~

If am Am(l"f-l..L +L1¢) lf p{‘v +pu u (2.2])

dove L; ed Lj sono i lavori specifici riferiti all’intervallo di tempo im-
piegato da una massa unitaria per entrare, in ¢, ed uscire, da u.

=<

> =
E =4 c

EEERLPILLEA ARELALLSL LS
(a) (b)

Figura 2.7 Sistemi aperti in regime stazionario con una sola entrata ed una sola uscita: (a)

istante iniziale e (b) istante finale.

Evidentemente, il punto di vista su cui si basa I'Eq. (2.21) & quello
Euleriano, proprio di un osservatore esterno al sistema e solidale ad una ter-
na di assi Cartesiani fissi. Tuttavia, si & gia notato che I'ipotesi di moto mo-
nodimensionale stazionario consente di esprimere le grandezze caratteristi-
che in funzione della sola coordinata assiale, anche all’interno del volume di

controllo e non solo nelle sezioni d’entrata e d’uscita. Cid suggerisce
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I"adozione di un punto di vista alternativo Lagrangiano, proprio di un osser-
vatore solidale alla massa Am=Am,=Am, che si sposta dall’entrata
all’uscita. Senza perdere in generalit, tale massa pud essere assunta unitaria
al fine di uguagliare le espressioni (2.11) e (2.21) del lavoro specifico Lis e,
nel contempo, si pud porre i = e ed f = u. Cosi facendo, si ottiene

L, = if = Lx}' =P+ P, =Ly - pu, + PuYy

vh‘
=j pdv—
i)

€

Reu

= (ewu = ewe) . (ezu — eze) (2.22)

in quanto nulla cambia all’interno del volume di controllo e tutto accade
come se, nell’intervallo di tempo che va dall’istante iniziale i all’istante fi-
nale f, la massa unitaria si spostasse dalla sezione d’entrata ¢ alla sezione
d’uscita u. Se nella (2.22) si effettua I’integrazione per parti

o, Pu
f pdv = p“v“—-peve—J vdp (2.23)
2% Pe

¢ si tiene conto delle definizioni (2.12) e (2.13), si giunge facilmente
all’espressione

W — W

Pu
Le::: = _J- Udp - |Re_u| 2 £~ g(Zu = Ze) (2.24)

&

che costituisce il bilancio dell’energia meccanica per i sistemi aperti a de-
flusso stazionario monodimensionale. L'Eq. (2.24) consente d’interpretare il
lavoro scambiato con I’esterno come somma algebrica di:
* lavoro tecnico utile compiuto dalle forze interne di pressione;
* lavoro compiuto dalle forze interne d’attrito;
* variazioni d’energia cinetica e potenziale.

[l termine corrispondente al lavoro tecnico utile compiuto dalle forze
interne di pressione pud, a sua volta, essere riscritto in base all’Eq. (2.23),
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ponendo

Pu Uy Uy
—-j vdp=J pdv+ p,v, - p,v, =J pdv-(L;+L:) (2.25)

e Ve L

(&

dove il terzo membro rappresenta la differenza tra il lavoro totale delle forze
interne di pressione ed i lavori d’entrata e d’uscita del fluido.

Una particolarizzazione notevole dell’Eq. (2.24), & la relazione vali-
da per il deflusso monodimensionale stazionario senza lavoro utile e senza
attrito

Pu 2 2
—J vdp+%+g(ze—z“)=0 (2.26)

e
che, per un fluido incomprimibile, si trasforma nell’equazione di Bernoulli

2l
"(‘”f""‘“““""f—z"‘f"'“+éf(ze—z,J=0 (2.27)

Ancora dalla (2.24), in assenza di variazioni d’energia cinetica e potenziale,
si ottiene la relazione omologa della (2.10)

Pu
L;n = '—J Udp— Re_u (2—28)
ed, in assenza anche di attriti, si ha I’omologa della (2.9)
Pu
L, = —J vdp (2.29)

[

Nell’ipotesi di variazioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale ed in
assenza d’attriti, la relazione (2.29) consente il calcolo del lavoro tecnico u-
tile scambiato, una volta nota la relazione che lega il volume specifico alla
pressione nelle diverse trasformazioni. Per una trasformazione quasi-statica
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generica, rappresentata sul diagramma (p,v) in Fig. 2.8 (a), il lavoro e-
spresso dall’Eq. (2.29) corrisponde all’area tratteggiata compresa tra la tra-
sformazione e I’asse delle ordinate. Di conseguenza, tale lavoro risulta po-
sitivo quando avviene con diminuzione di pressione, mentre risulta negativo
quando avviene con aumento di pressione. Nel caso particolare di una tra-
sformazione quasi-statica ciclica, rappresentato in Fig. 2.8 (b), si ha e = u
ed, in base a ben note proprieta degli integrali, il lavoro risulta positivo
quando il ciclo & percorso in senso orario come in figura, mentre risulta ne-
gativo quando il ciclo € percorso in senso antiorario. Ovviamente, per una
trasformazione ciclica, non riveste alcuna importanza la scelta di una sche-
matizzazione di tipo “aperto” o “chiuso”.

Y

@) ¥ (b) v

Figura 2.8 Lavoro in una trasformazione quasi-statica di un sistema a deflusso monodi-

mensionale stazionario: (a) trasformazione generica e (b) trasformazione ciclica.

Nei sistemi aperti a deflusso monodimensionale stazionario, la po-
tenza tecnica utile puo essere calcolata come

P'=mL’, (2.30)

poiché il lavoro tecnico scambiato nell'unita di tempo (cioé la potenza tec-
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nica) & proporzionale alla massa defluita nell’unita di tempo (ciog alla por-
tata massica). Se poi il fluido & incomprimibile, non si hanno attriti e le va-
riazioni d’energia cinetica e potenziale sono trascurabili, dalle Eq. (2.29) e
(2.30) si ottiene

Pu .
P’=_’hJ' vdp:mv(f’e "Pu)= V(Pe'_f’u) (2.31)

¢

dove V & la portata volumetrica.
Le relazioni (2.27) e (2.31) valgono rigorosamente per tutti i liquidi
ma sono applicabili, con ottima approssimazione, anche ai gas quando le va-

riazioni di pressione sono piccole.

Esempio 2.2
Si ricavi la relazione (2.30).

Soluzione
Dal confronto tra la relazione (2.20), scritta per un sistema con una sola en-
trata ed una sola uscita

P’ = P+m(p,0, — Py0u)

e la relazione

L;ra = Ly, + (Peve = p:tvu)

ricavabile dal primo e quarto membro della (2.22), si ottiene la relazione
cercata

P’ =L,

e I’espressione
P=mlL,,

che lega la potenza ed il lavoro totali.
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Esempio 2.3

Negli impianti di ventilazione e condizionamento, le differenze tra le pres-
sioni operative massime e minime sono dell’ordine di pochi pascal (tipica-
mente 200 Pa) a fronte di una pressione media di funzionamento vicina alla
pressione atmosferica (ordine di grandezza: 105 Pa). Si valuti, ’errore che si
commette utilizzando la (2.31) nel calcolo della potenza dei ventilatori.

Soluzione

Le variazioni relative di volume specifico, a temperatura costante, sono
certamente correlate alle variazioni relative di pressione. Queste ultime han-
no ordine di grandezza 200/100000, cioé¢ 0,2%. Pertanto, nel caso in esame
Ierrore che si commette utilizzando la (2.31) & dell’ordine dello 0,2%.

y

Esempio 2.4
In un sistema aperto 1 kg di gas entra alla pressione di 400 kPa ed a un vo-
lume specifico pari a 1 m3/kg. Si espande in modo quasi-statico fino alla

pressione di uscita di 100 kPa, mentre il volume specifico varia secondo la
legge

pU = cost

In assenza di attriti e nell’ipotesi di variazioni trascurabili d’energia cinetica
e potenziale, si calcoli il lavoro scambiato con I’esterno.

Soluzione
Il lavoro scambiato con I’esterno pud essere calcolato in base all'Eq. (2.29).
Si ha cosi

plr pe d
L, = —J vdp = pevej 2
(3 Py

= pov,In L2 = 4001 1n4 = 554,5 kﬁ

Py £
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Come si pud notare, il lavoro & positivo in quanto avviene con diminuzione
di pressione. La coincidenza con il risultato ottenuto nell’Esempio 2.1 non &
casuale ma dipende dal fatto che, in entrambi i casi, si & assunto costante il
prodotto della pressione per il volume specifico.

Esempio 2.5
In corrispondenza alle sezioni d’entrata e d’uscita della pompa per acqua,
rappresentata nella Fig. 2.9, sono misurati i seguenti valori:

Z,~2,= 1 m; w,=1m/s; w, =2m/s; p, —p, =60 kPa

Nell'ipotesi che si possa trascurare il lavoro d’attrito, che I’accelerazione di
gravita sia pari a 9,81 m/s2 e che il volume specifico valga 0,001 m?/kg, si
calcoli la potenza spesa per il pompaggio quando la portata volumetrica ¢
pari a 0,002 m¥/s.

VR ANAN

Figura 2.9 Schema funzionale di una pompa per acqua.

Soluzione
11 lavoro specifico tecnico utile della pompa puo essere calcolato in base alla
(2.24)
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Pu 2 2
’ - W, —
Leuz-[ vdp_Reu =t 2we _g(zu"ze)

¢

2 2
Wu — W,

= ‘—v(P,, = pe) - 2

_g(zu_ze)

=-1:107-60000~ (2% —12)/2-9,81-1=~71,31 J/kg
mentre la potenza tecnica utile pud essere calcolata in base alla (2.3 1)

V., _ 2107

P’=mL€’H=g e 1.10—3

71,31=-143 W

Come si pud notare, lavoro specifico e potenza sono negativi in quanto fatti
sul sistema.

Esempio 2.6

Nel venturimetro ad asse orizzontale, schematizzato in Fig. 2.10, il rapporto
tra i diametri della sezione di entrata ¢ della sezione ristretta, & pari a 2
mentie la differenza di pressione p, —p, & pari a 8 kPa. In assenza d’attriti
e per velocita uniformi nelle sezioni, si determini la velocitd w, nella se-

zione ristretta sapendo che il volume specifico del fluido incomprimibile &
pari a 0,001 m3/kg.

Figura 2.10 Schema funzionale di un venturimetro.
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Soluzione

Poiché il regime & stazionario ed il fluido & incomprimibile, la portata vo-

lumetrica nelle due sezioni & costante. Si ha quindi

V=WEAQ=WHAH

2
We = Wy %’ =Wy [%']
e e

Per z, -z, = 0, dall’equazione di Bernoulli (2.27) si ricava

e, pertanto, risulta

4
D,
-2 =i 1-( 2] |=20(0. -1

e

Oovvero

=4,13 m/s

W, =

20(p, - pu) =\]2-1-10*3 8000
1-(p,/D,)" 1-0,5

Poiché la geometria del venturimetro & nota, dalla velocita nella sezione ri-
stretta si pud risalire alla portata volumetrica.

2.6.3 Calcolo delle Perdite di Carico

I calcolo delle “perdite di carico” sta alla base del dimensionamento di
pompe e ventilatori. Le perdite di carico sono definite come i decrementi di
pressione necessari a mantenere il moto in regime permanente nelle tuba-
zioni e nei condotti, in assenza di lavoro utile e di variazioni d’energia cine-
tica e potenziale

Le perdite di carico sono dovute all’azione degli attriti viscosi € so-

no esprimibili in forma molto semplice nell’ipotesi di fluido incomprimibi-
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le. Con riferimento alla Fig. 2.11, dal bilancio dell’energia meccanica (2.24)
scritto per i fluidi incomprimibili, si ottiene

Pu
—-J’ vdp=v(p,—p,) =R, (2.32)
Poiché risulta v =1/ p , dall’Eq. (2.32) si ha la relazione
Pe=Pu =P[Rz (2.33)

che fornisce il legame tra perdite di carico e lavoro specifico delle forze
d’attrito.

pa F"“

‘-.:
£ >

Figura 2.11 Moto di un fluido incomprimibile in una tubazione orizzontale a sezione co-

stante.

Nella pratica, il lavoro delle forze d’attrito & calcolato utilizzando
relazioni semiempiriche. Per un tratto di tubazione di lunghezza £ e diame-
tro D, si ha infatti

= ¢ w2
Relsp =X
eu| =f D2 (2.34)
[+
o w2
Pe—Pu=p|Ru|=f—p2 (2.35)

D" 2
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dove w & la velocita del fluido ed f & un coefficiente empirico adimen-
sionale, detto fattore d’attrito, valutabile, ad esempio, in base al classico
diagramma di Moody illustrato nei corsi di meccanica dei fluidi.

Le espressioni semiempiriche del lavoro delle forze d’attrito ri-
schiano, perd, di mascherare il significato fisico del termine R, che com-
pare nel bilancio dell’energia meccanica. Tale termine non deriva, come sie
detto, da attriti meccanici alle pareti ma dall’azione di forze viscose asso-
ciate al moto relativo degli elementi fluidi. Queste azioni, a loro volta, pos-
sono essere evidenziate solo abbandonando, come in Fig. 2.12, Iipotesi di
moto monodimensionale. Se si fa riferimento, ad esempio, al moto di un
fluido viscoso nelle vicinanze di una parete solida si nota che, su ogni ele-
mento di area unitaria e spessore dy agiscono due sforzi tangenziali di verso
opposto, esprimibili come

r=£=uﬂ (2.36)

A dy

dove & lo sforzo tangenziale, rapporto tra forza tangenziale F' ed area A, e
JL& la viscosita dinamica del fluido, misurata in chilogrammi per metro € per
secondo [kg/(m s)]. Nelle vicinanze della parete la velocitd cresce linear-
mente con la distanza y, a partire da un valore zero all'interfaccia solido-
liquido. Pertanto, in tale zona, sono costanti il gradiente di velocita dw/dy
ed, in base alla (2.36), anche i moduli di 7ed F. Non & perd costante la po-
tenza trasmessa attraverso il fluido, perché la superficie superiore
dell’elemento dy scorre a velocith pill elevata della superficie inferiore, ¢
quindi immette nell’elemento una potenza maggiore di quella restituita alla
corrente dalla superficie inferiore. In termini quantitativi si ha

(P+dP)— P=dP=F(w+dw)—Fw

= Fdw=1Adw= pAi‘;l”—dw 2.37)
dy
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¢, di conseguenza, la potenza non restituita per unita di volume A dy, & pari

2
_l_ﬁ=ﬂ aw (2.38)
A dy dy

d

Se si integra I'Eq. (2.38) su tutto il volume di controllo, si ottiene la
potenza globale dissipata dagli attriti

dw F
= — 2.39
L,u(dy]dv (2.39)

e si evince anche il significato fisico del lavoro compiuto dalle forze
d’attrito viscoso.

miR,,

we) _L:':_;:'_:;t_:_'_'_'_'l)"'"""'""'_'""é'

CA SV EL LT T ELL LA LEL LA

Figura 2,12 Moto di un fluido viscoso nelle vicinanze di una parete solida.

Esempio 2.7

In una tubazione orizzontale dritta lunga 100 m, con diametro interno co-
stante pari a 0,1 m, scorre con la velocita di 1 m/s un fluido incomprimibile
avente densita pari a 1000 kg/m3. Si valuti la perdita di carico sapendo che
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il fattore d’attrito vale f=0,06.

Soluzione
In base alla (2.34), il lavoro specifico delle forze d’attrito vale

2 2
_ff“-’_zo‘%@.‘_,_,m 3

R;u e
d 2 01 2 ke

mentre dalle (2.33) e (2.35) si ha

2

_ _f£ W
Pe = Pu Dp ) p

R;,|=1000-30 =30 kPa

Le perdite di carico cosi calcolate sono dette “distribuite”, in quanto agisco-
no in modo uniforme su tutta la lunghezza di una tubazione a diametro co-
stante. Dalla meccanica dei fluidi, tuttavia, & noto che esistono anche perdite
“concentrate” in corrispondenza di eventuali valvole, variazioni di direzio-
ne, allargamenti, restringimenti e cosi via.

2.7 CONCLUSIONI

In questo capitolo si & formulato il principio di conservazione della massa e
si sono introdotti i bilanci dell’energia meccanica per i sistemi chiusi ed i
sistemi aperti. Si & quindi visto come il lavoro scambiato con I’esterno da un
sistema possa essere calcolato direttamente utilizzando il bilancio
dell’energia meccanica, almeno nei sistemi chiusi e nei sistemi aperti a de-
flusso monodimensionale stazionario. Nel caso generale di sistemi aperti
con pill entrate e pill uscite, il lavoro scambiato pud invece essere espresso
solo attraverso il bilancio di tutte le forme d’energia, illustrato nel capitolo

seguente.



CAPITOLO 3

PRIMO PRINCIPIO DELLA
TERMODINAMICA

3.1 GENERALITA

Nel capitolo precedente si sono date le definizioni di calore e lavoro e si so-
no ricavate le espressioni analitiche del lavoro scambiato durante i processi
quasi statici nei sistemi chiusi e nei sistemi aperti a deflusso monodimen-
sionale stazionario. Non si sono tentate, invece, valutazioni analitiche dirette
del lavoro scambiato in sistemi aperti con pill entrate e pil uscite, poiché tali
valutazioni sono possibile solo nell’ambito dei bilanci energetici globali il-
lustrati in questo capitolo. Nel seguito ci si occupa, dapprima, dei bilanci di
tutte le forme d’energia, mostrando come gli scambi di calore e di lavoro
siano legati alle variazioni del livello energetico complessivo dei sistemi.
Successivamente, i bilanci d’energia sono particolarizzati per alcune situa-
zioni d’interesse tecnico ed, alla fine, vengono poste le basi per la valuta-
zione dei calori specifici e delle propriet2 termodinamiche legate ad essi.

3.2 PRIMO PRINCIPIO PER I SISTEMI CHIUSI

Nella trasformazione che porta il sistema chiuso, schematizzato in Fig. 3.1,
dallo stato iniziale i allo stato finale f, si ha

Ups —Ugi =0y — Ly @3.1)

dove U, indica I’energia globale contenuta nel sistema, mentre fz,f ed f,,-f
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indicano, rispettivamente, il calore ed il lavoro scambiati. Nella relazione
(3.1), energia, calore e lavoro indicano quantita globali e si misurano quindi
in joule [J] od in chilojoule [kJ].

O
(\
3

Figura 3.1 Trasformazione di un sistema chiuso dallo stato iniziale i allo stato finale f.

Le interazioni del sistema con I’esterno, Q,-f ed L if comportano, a
loro volta, variazioni esterne d’energia uguali e di segno opposto a quelle
che hanno luogo all’interno. Infatti, il calore ed il lavoro sono forme
d’energia in transito, e quindi ’Eq. (3.1) pud essere interpretata come
un’indicazione dell’uguaglianza tra le variazioni dell’energia nel sistema, al
primo membro, e le interazioni del sistema con I’esterno, al secondo mem-
bro. Di conseguenza, dall’Eq. (3.1) si evince che I’energia dell’universo
(ciot del sistema e dell’esterno presi assieme) resta costante e, in questo
senso, il primo principio della termodinamica pud essere definito “principio
della conservazione dell’energia”.

L’energia globale contenuta nel sistema si presenta come somma di
una forma microscopica: 1’energia interna U, associata ai movimenti
d’agitazione molecolare ed alle (eventuali) azioni attrattive o repulsive tra le
molecole, e di due forme macroscopiche associate alla massa m del sistema:
I'energia cinetica E, e |’energia potenziale E -+ Si ha quindi

Uy=U+E, +E, (3.2)
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dove, in situazioni di ragionevole uniformita come quelle che generalmente
prevalgono nei sistemi chiusi, risulta U, =mu,, E, =me, ed E, =me,
con e, = w2 /2 ed e, =gz. L’energia interna & qui definita, metrologi-
camente, a meno di una costante additiva, come differenza rispetto
all’energia globale

Uf -U;= Ugf - Ugi - [(wa . Ew:')+(Ezf - Ezf)] (3.3)

e, di solito, si ha Uy — U; = U, — U,;poiché, nei sistemi chiusi, le variazio-
ni d’energia cinetica e potenziale sono quasi sempre trascurabili. Nelle ipo-
tesi di uniformitd dell’energia interna e di validita della (3.3), dividendo i

due membri della (3.1) per la massa del sistema m, si ottiene
uf—u‘- =Qlf—L{f (34)

Nella (3.4) u, Q ed L indicano grandezze specifiche e si misurano quindi
in joule o chilojoule per chilogrammo, cio [J/kg] o [kJ/kg]. Si noti che
I’energia interna, sia globale sia specifica, & una grandezza di stato, dal
momento che la differenza tra ’energia interna finale e quella iniziale di-
pende solo dagli stati fed i del sistema, e non dalla trasformazione seguita.
Infine, per ricordare i segni nella (3.4) basta pensare che, ad esempio, la
fornitura di calore al sistema (positiva) ed il lavoro fatto sul sistema (negati-
vo), inducono aumenti d’energia interna.

Qualche volta & utile disporre anche dell’espressione differenziale
del primo principio per i sistemi chiusi. A questo proposito, si pud fare rife-
rimento ad una trasformazione infinitesima nella quale gli stati iniziale e fi-
nale siano infinitamente vicini, in modo che I'Eq. (3.4) possa venire espres-

sa nella forma
du =dQ —dL (3.5)

La scrittura (3.5) non deve ingannare sulla natura del calore e del lavoro. In-
fatti, Q ed L non sono grandezze di stato e di conseguenza, dQ e dL non
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sono dei differenziali, ma rappresentano quantita infinitesime definibili, ad
esempio, come

I ~ 1

dQ=—d0=—gq (3.6)
m m
1 ~ 1

dL=—dL=—Pd?® 3.7)
m m

dove ¥ & la coordinata temporale, mentre g=dQ/d® e P=dL/d® so-
no, rispettivamente, il flusso termico e la potenza scambiati dal sistema con
I’esterno all’istante 9.

A conclusione di questo paragrafo & importante notare che le Eq.
(3.1), (3.4) e (3.5) hanno validita molto generale, in quanto sono applicabili
a qualunque tipo di trasformazione: basta, infatti, che lo stato iniziale e lo
stato finale, e non necessariamente anche gli stati intermedi, siano stati
d’equilibrio.

3.3 PRIMO PRINCIPIO PER I SISTEMI APERTI

Con riferimento alla Fig. 3.2 (a), si consideri il sistema chiuso in movimento
che, all’istante iniziale ¥, comprende la massa m; = m(1%), contenuta nel
volume di controllo, e le masse Am, in procinto di entrare nel volume stes-
so. Alla massa m; & associata I’energia globale Ugi = Ug(99), mentre alle
masse Am, sono associate le energie globali specifiche uniformi
(1, + w3f2+g z,). Come evidenziato nella Fig. 3.2 (b), all’istante finale
¥+ A? il sistema comprende la massa mp = m(¥ + A}), contenuta nel
volume di controllo, e le masse Am, appena uscite. Alla massa m 7 © asso-
ciata I’energia globale U of = Up(¥+AD), mentre allc masse Am, sono
associate le energie globali specifiche uniformi (u, + w,, /2+¢g z,). Con ri-
ferimento all’Eq. (3.1), nel passaggio del sistema chiuso in movimento dallo
stato iniziale i allo stato finale f'si ha
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w? )
Ugf+ZAm,, u, +T“+gz"
)

2
W, PN
_|:Ug,-+ZAme(ue.+-i—+gzeJ =Qy—Ly (3.8)

dove I’energia globale posseduta dal volume di controllo ¢ definita ancora
dalla (3.2) mentre, abbandonata 1'ipotesi di uniformita all’interno del volu-
me di controllo, i contributi all'energia globale sono ora definiti su base lo-
cale. Si ha quindi

U= j pudv (3.9)
14
per l'energia interna,
w2
E =j pe,, dV ='[ p—dV (3.10)
4 v 2
per l'energia cinetica ed
E, =J pe,dV =J pgzdV (3.11)
14 v

per l'energia potenziale.

AW C & EN

\ Ug=U(©) | usUe+ae) /

= =
|

|ll
(@ ®)

Figura 3.2 Trasformazione di un sistema aperto: (a) stato iniziale e (b) stato finale.
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Ovviamente, in situazioni d’uniformita, dalle (3.9) — (3.11) si riot-
tengono le espressioni valide per i sistemi chiusi: U=mu, E, = me, =
mw?/2 ed E, =me, =mgz. Di solito, le variazioni d’energia globale nel
volume di controllo vengono evidenziate al primo membro, scrivendo I’Eq.
(3.8) nella forma

Ugr = Ugi =Qyr —Ly

2

2
+Y Am, (u L +gz,,] Emnﬂ{uu-!-%+gzu] (3.12)

mentre, in base alle considerazioni svolte nel Paragrafo 2.6.1, il lavoro to-
tale scambiato viene espresso come somma algebrica del lavoro tecnico u-
tile e dei lavori di entrata ed uscita

Ly=Ly-Y Am,po,+Y Am,p,v, (3.13)

Se si sostituisce la (3.13) nella (3.12), si ottiene
Uxf - Ugf = Q{f - L:f # ZAmepeve —-ZAmup“U“

2
+)Am, {u +—+ng] ZAm ( “+gz,,] (3.14)

e quindi, definendo una nuova funzione di stato entalpia come somma
dell’energia interna e del termine corrispondente al lavoro di deflusso

h=u+pv (3.15)
si arriva all’espressione

Ugs = Ugi = Qi = Ljy

2 2
+2Am£,(h‘,+%+328J—2Am,{hu+‘—v2~“—+gzu] (3.16)
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L’Eq. (3.16) rappresenta il bilancio dell’energia per un sistema aperto, con
pill entrate e pill uscite, i cui confini coincidano con il volume di controllo.
Tale espressione & del tutto generale ed, ovviamente, si riduce alla (3.1), va-
lida per i sistemi chiusi, se non vi sono entrate ed uscite di fluido. Per ricor-
dare i segni nella (3.16) basta pensare che, ad esempio, la fornitura di calore
al sistema (positiva), il lavoro tecnico utile fatto sul sistema (negativo) e le
entrate d’entalpia, energia cinetica ed energia potenziale inducono aumenti
d’energia interna, mentre effetto opposto hanno le uscite di entalpia, energia
cinetica ed energia potenziale

Se si dividono i due membri della (3.16) per A® e si fa tendere A?
a zero, si ottiene

dU, 2

5
r : w, ; w,
W:q—P +2n1?[h(,+T"+gz¢,J~Zmu(hu+T“+gzu] (3.17)

ovvero il bilancio dell’energia, riferito ai flussi, per un sistema aperto con
pitl entrate e pill uscite nel quale g & il flusso termico fornito e P’ ¢ la poten-
za tecnica utile. Nel caso particolare di regime stazionario, la (3.17) porge

2 2
q—P’+Zfﬂe(he +%+gzy}- Z*ﬁu[hu +W7"+ gzu)=0 (3.18)

mentre, per ¢ = P’ = 0 e variazioni d’energia cinetica e otenziale tra-
q

scurabili, la (3.18) si riduce alla relazione

3t gh, =Y mh, (3.19)

che costituisce il cosi detto “bilancio entalpico™.

Esempio 3.1
Si ricavi l'espressione del primo principio valida per sistemi chiusi in regime

transitorio.
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Soluzione
L'Eq. (3.17) & del tutto generale e, se non si hanno entrate ed uscite di flui-
do, fornisce
dU, .
—E=g-P
dd
ovvero l'espressione del primo principio valida per sistemi chiusi in regime
transitorio. Si noti che in tale espressione si ha

ﬂ&:ﬂ+ﬁ+@{
dé dv¥ do¥ dv

dove l'energia interna, l'energia cinetica e l'energia potenziale sono definite
su base locale, rispettivamente dalle (3.9), (3.10) e (3.1 1). Pertanto non & pid
necessaria l'ipotesi d’uniformita per u, e,, =w?/2 ed e, =gz anche se, dal
punto di vista fisico, & opportuno rilevare che il manifestarsi di grosse disu-
niformita non & evento probabile nei sistemi chiusi.

3.3.1 Primo Principio per Sistemi a Deflusso
Monodimensionale Stazionario

Per sistemi monodimensionali in regime stazionario, si ha m = m,=m,,e

la (3.18) pud essere scritta nella forma
w2 2
g —P'=1 [h"—f-T"+gzNJ—(he+7”+gze) (3.20)

Analogamente, nel caso particolare di sistemi in regime stazionario con una
sola entrata ed una sola uscita, I’Eq. (3.16) pud essere scritta nella forma

). 2 2
____'ZQIT_LE}=[ht+32£+gzt:}"(he+%+gze] (3.21)
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dove Q,;,- ed L:-f sono, rispettivamente, il calore ed il lavoro tecnico utile
scambiati dall’intero sistema nell’intervallo di tempo necessario a fare en-
trare, in e, ed uscire, da u, una massa unitaria.

11 punto di vista su cui si basa I'Eq. (3.21) & quello Euleriano ma,
procedendo come al Paragrafo 2.6.2, pud essere adottato anche un punto di
vista Lagrangiano. In tal modo, ponendo i =e ed f=u, 'Eq. (3.21) viene ri-
ferita alla massa unitaria che si sposta dall’entrata all’uscita. Si ottiene cosi

w2 w2
Qeﬂ_"{"eu= hu+7“+gzu = he +?e+gze] (3.22)
mentre, dal confronto tra la (3.22) e la (3.20), si ritrova I’espressione (2.30)
relativa alla potenza meccanica utile scambiata
P'=mLy, (3.23)

e si pud ricavare ’espressione del flusso termico scambiato

g=mQ,, (3.24)

Se, in un sistema aperto, 1’entrata e I’uscita sono infinitamente vici-
ne, I’Eq. (3.22) pud essere scritta nella forma

2
dQ—dLH:dh+ﬂg—+gdz (3.25)

mentre, se si possono trascurare le variazioni di energia cinetica ¢ potenzia-
le, I'Eq. (3.25) fornisce

dh=dQ—dL’ (3.26)

dove le analogie con la espressione (3.4) sono evidenti. Anche le Eq. (3.25)
e (3.26), come la (3.4), hanno validitd molto generale in quanto sono appli-
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cabili a qualunque tipo di trasformazione: basta, infatti, che lo stato iniziale,
corrispondente all’entrata, e lo stato finale, corrispondente all’uscita, ma
non necessariamente gli stati intermedi, siano stati di equilibrio.

3.4 ESEMPI DI APPLICAZIONE

Alcuni esempi di applicazione, riferiti a situazioni di grande interesse prati-
co, illustrano la metodologia seguita nelle analisi di primo principio riferite
ad apparecchiature e componenti tecnologici. Naturalmente, per passare
dalle analisi termodinamiche ai risultati numerici & necessario disporre dei
valori delle entalpie o delle energie interne che, negli esempi di questa se-
zione, sono assunti noti. Nella pratica, invece, tali valori sono ricavati da
diagrammi, tabelle, programmi di calcolo od anche, talvolta, da semplici e-
spressioni analitiche.

3.4.1 Compressori e Turbine

I compressori e le turbine sono apparecchiature a funzionamento stazionario
che, molte volte, possono essere schematizzate come sistemi aperti con una
sola entrata ed una sola uscita. In queste ipotesi, nell’analisi del funziona-
mento si parte dalle equazioni di bilancio (3.20) e (3.22) trascurando, di so-
lito, gli scambi termici con 1’ambiente esterno e le variazioni d’energia ci-
netica e potenziale. Con riferimento allo schema d’appoggio illustrato nella
Fig. 3.3, le relazioni (3.22) e (3.20) possono allora essere scritte nelle forme

Ll =Rz~ (3.27)
P'=mLy, =m(h,—h,) (3.28)

dove il lavoro specifico tecnico utile e la potenza tecnica utile sono negativi
per i compressori e positivi per le turbine.
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Figura 3.3 Schema di appoggio per I'analisi di: (a) compressori e (b) turbine.

Esempio 3.2
Si determini la potenza tecnica utile fornita da una turbina a gas nella quale

si abbia h, = 1000 kI/kg, h, =600 ki/kg ed r =5 kg/s.

Soluzione
Dall’Eq. (3.28) si ha, immediatamente

P’ = (h, —h,)=5-(1000 - 600) = 2000 kW

Naturalmente, le entalpie del gas all’entrata ed all’uscita non sono, gene-
ralmente, note a priori ma, come si vedra meglio nel seguito, devono essere
determinate in funzione, ad esempio, di parametri pili direttamente misura-

bili come temperatura e pressione.

3.4.2 Scambiatori di Calore

Gli scambiatori di calore sono apparecchiature a funzionamento stazionario
che, di solito, sono bene isolate e quindi sono pressoché adiabatiche verso
I’esterno. Inoltre, a differenza delle turbine e dei compressori, gli scambia-
tori di calore sono privi d’organi capaci di scambiare lavoro tecnico utile.
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Pertanto, con riferimento allo schema di Fig. 3.4, la relazione (3.17) pud es-
sere scritta nella forma

te(hoe —hey)+mp(hp —hg)=0 (3.29)

dove compaiono solo le variazioni di entalpia in quanto, generalmente, ri-
sultano trascurabili anche le variazioni d’energia cinetica e potenziale. Nelle
ipotesi di validita della (3.29), il bilancio termico interno puo essere scritto
nella forma

las| =1t c(hee = hey) =g (R, — by, ) (3.30)

dove |q s[ rappresenta il flusso termico scambiato tra le due correnti.

u o gk ] ! e s
< AAAAAN—-<=— m,
] I
I I
1 AAAANAA— 3 s
e !___.._.._.__-___I u rnf

Figura 3.4 Schema d'appoggio per I'analisi di uno scambiatore di calore: (a) riferita

all’intero sistema e (b) riferita al flusso termico scambiato all’interno.

Esempio 3.3

Si determinino il flusso termico scambiato e I"entalpia del fluido freddo
alluscita di uno scambiatore acqua-acqua nel quale si abbia: h. = 335
kl/kg, h,, =251 kl/kg, m,=2kg/s, hg =42 kl/kg ed mp = 1Kkgls.

Soluzione
Dall’Eq. (3.30) si ha

|q-f| = rhc‘(hce - hm) = 2 ! (335 = 251) = 168 kw
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e quindi risulta anche

hﬁ: =hfe+l?i|=42+@l=2m E
thy 1 kg

Al Paragrafo 3.6, si vedra come le entalpie dell’acqua possano venire e-

spresse in funzione della temperatura.

3.4.3 Valvole di Laminazione

Le valvole di laminazione sono apparecchiature a funzionamento staziona-
rio con una sola entrata ed una sola uscita, prive d’organi capaci di scambia-
re lavoro tecnico utile. Di solito, il fluido operativo attraversa le valvole in
tempi molto brevi e quindi il flusso termico scambiato con I’esterno e tra-
scurabile. Se poi, come accade quasi sempre, sono trascurabili anche le va-
riazioni d’energia cinetica e potenziale, ’equazione di bilancio (3.20) puo

essere scritta nella forma

h,=h, (3.31)

dove si fa riferimento allo schema di Fig. 3.5. Nel deflusso di un fluido at-
traverso una valvola di laminazione, I’entalpia entrante & quindi uguale

all’entalpia uscente.

y®

Figura 3.5 Schema d’appoggio per I'analisi di una valvola di laminazione.
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3.4.4 Sistemi di Riempimento

Un problema tipico delle analisi di un sistema aperto in regime transitorio &
il riempimento di bombole di gas, a partire da una linea di distribuzione
nella quale le condizioni termodinamiche restano pressoché costanti. Con
riferimento allo schema di Fig. 3.6 si pud constatare che & uguale a zero il
lavoro tecnico utile a causa dell’assenza di parti mobili. Inoltre i processi di
riempimento sono, quasi sempre, adiabatici e sono caratterizzati da varia-
zioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale. In queste ipotesi, la rela-
zione (3.16) pud essere scritta nella forma

Ugf =Am uf=Am h, (3.32)
da cui si ottiene immediatamente

Ur=h, (3.33)

La relazione (3.33) esprime 1'uguaglianza tra I’energia interna del gas dopo
il riempimento e 1’entalpia del gas stesso nelle condizioni di fornitura.

Figura 3.6 Sistema aperto per I"analisi del riempimento di una bombola: (a) fase iniziale e
(b) fase finale.
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In alternativa, con riferimento allo schema di Fig. 3.7 (a), pud essere
preso in esame un sistema chiuso ideale che, all’inizio, comprenda la massa
di gas entrante e la bombola vuota. Come evidenziato in Fig. 3.7 (b), tale
sistema scambia lavoro con 1’esterno in corrispondenza al pistone mobile,
fino a che tutto il gas & entrato nella bombola. In questo caso vale il bilancio
(3.1) con Q-f =0, e quindi risulta

0
Ugr—Ugi =Anz(uf—ue)=—L}=—Jv p.dvV =p,V,=p,0.,Am (3.34)

Dal secondo e sesto membro della (3.34) si ricava allora

Up =ty + po, =h, (3.35)

ovvero 1'uguaglianza (3.33).

(a) (b)

Figura 3.7 Sistema chiuso per I'analisi del riempimento di una bombola: (a) fase iniziale e

(b) fase finale.
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3.5 PRIMO PRINCIPIO PER
TRASFORMAZIONI CICLICHE

Se un sistema chiuso, od un sistema aperto a deflusso monodimensionale
stazionario, evolvono secondo una trasformazione ciclica, siha i=¢ =f=u.
In questo caso, le variazioni d’energia all’interno del sistema sono uguali a
zero, mentre gli eventuali lavori d’entrata e d’uscita dal sistema si annullano
reciprocamente. Di conseguenza, per le trasformazioni cicliche, il primo
principio della termodinamica pud sempre essere scritto nella forma

5{; do=0, =j£ dL=1, (3.36)

dove si fa riferimento al calore ed al lavoro scambiati per ogni unita di mas-
sa di fluido che compie il ciclo e dove, evidentemente, lavoro tecnico utile e
lavoro totale scambiato coincidono. Nell’Eq. (3.36) si & utilizzato il pedice n
(netto) per sottolineare che, in generale, i cicli scambiano con I’esterno calo-
re ¢ lavoro sia positivi sia negativi. Distinguendo, quindi, tra le energie in
transito sulla base dei segni, la (3.36) pud essere scritta nella forma

0,=0"+Q =L"+L =L, (3.37)

che meglio consente di evidenziare le differenze tra i cicli diretti, utilizzati
per la produzione di lavoro tecnico utile a spese di una fornitura di calore,
ed i cicli inversi, utilizzati per la produzione di un effetto termico a spese di
una fornitura di lavoro tecnico utile. Con riferimento all’Eq. (3.36) ed agli
schemi d’appoggio rappresentati in Fig. 3.8, si ottiene

Q*-|o7|=Lt (3.38)
per i cicli diretti, e

o0

L,

(3.39)
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per i cicli inversi. In genere, i cicli diretti ed i cicli inversi a pompa di calore
si svolgono a temperature superiori a quella dell’ambiente esterno, mentre i
cicli inversi frigoriferi si svolgono a temperature inferiori a quella
dell’ambiente esterno. Pertanto negli schemi relativi a cicli bitermici (cio€ a
cicli che si svolgono tra due temperature) si pone: 7> T, per i cicli diretti e
per i cicli inversi a pompa di calore, e T'< T, per i cicli inversi frigoriferi.

Al P A W WLl L ll? M

T, 5 Ta T>T,
Q" y |Q |H lQ |
—>— ———— ———
L, IL—nl |L-n|
]y Q' A Q' A
T T<T, e
A B A AT AL LA A
(a) (b) ()

Figura 3.8 Rappresentazione schematica di: (a) un ciclo diretto con 7" > T, , (b) un ciclo

inverso frigorifero con T < T, e (¢) un ciclo inverso a pompa di calore con T'> 7.

Nei cicli diretti si definisce il rendimento di conversione

n=8= pfnis el (3.40)

(=}

come rapporto tra lavoro netto ottenuto e calore fornito a temperatura 7' >
T,. Tale rendimento & positivo, perché il lavoro netto ottenuto ed il calore
fornito sono positivi, ed & anche minore od uguale ad 1, perché il calore re-
stituito all’ambiente Q~ pud, al pid, annullarsi. In realta il secondo principio
della termodinamica, illustrato nel Capitolo 4, stabilira che deve essere |Q'|
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> 0 perché non & possibile convertire integralmente in lavoro il calore for-
nito ad un ciclo. Pertanto, in base al secondo principio, il rendimento di tutti
i1 cicli diretti & sempre minore dell’unita.

Nei cicli inversi considerati in questo paragrafo si ha fornitura di la-
voro, e quindi il lavoro netto & negativo. A fronte di una spesa di lavoro, i
frigoriferi prelevano il calore Q" da un sistema ad una temperatura T< T,
mentre le pompe di calore cedono il calore QO ad un sistema a temperatura
T'> T,. Con riferimento al primo principio della termodinamica, possono
quindi essere definiti due coefficienti d’effetto utile distinti, rispettivamente
per i cicli inversi frigoriferi

a2 O o (3.41)
L |o]-e

ed i cicli inversi a pompa di calore

+07 +
1+ ihen (3.42)

i

Si noti come, dalla definizione (3.42), si evinca che il coefficiente di effetto
utile del ciclo a pompa di calore supera sempre di un’unita il coefficiente di
effetto utile del ciclo frigorifero corrispondente. Invece, sulla base delle de-
finizioni poste, nulla pud essere ancora detto ancora sui limiti superiori dei
coefficienti di effetto utile. Nel Capitolo 4, tuttavia, si vedrad come anche i
coefficienti di effetto utile debbano soddisfare alle restrizioni imposte dal
secondo principio della termodinamica. Nel Capitolo 13, infine, si vedra
come siano tecnicamente realizzabili dei cicli inversi nei quali l'effetto ter-
mico & ottenuto a spese di una fornitura di calore. In tal caso, tuttavia, le de-
finizioni (3.41) e (3.42) devono essere opportunamente modificate.

Esempio 3.4

Il ciclo termodinamico di una centrale termonucleare presenta un rendi-
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mento di conversione pari a 0,32. Si calcoli quanto calore deve essere for-
nito al ciclo stesso per ogni unita di lavoro netto ottenuto.

Soluzione
Con riferimento all’Eq. (3.40) si ha

+

1o 1 545
n 0,32

(=]

|

L

-

Si noti che, in base alle Eq. (3.38) e (3.40), risulta anche

0 g+ +
| +|=Q Ly Q" y_3105-1=2,125
Ln Lh‘ L"

Pertanto si pud concludere che, per ottenere 1 kJ di lavoro netto, vanno for-
niti al ciclo 3,125 kJ di calore, dei quali 2,125 sono poi scaricati
nell’ambiente.

Esempio 3.5

1l ciclo termodinamico di un impianto frigorifero presenta un coefficiente
d’effetto utile pari a 2,5. Si calcoli quanto calore & prelevato a bassa tempe-
ratura per ogni unita di lavoro netto fornito.

Soluzione
Con riferimento all’Eq. (3.41) si ha

+
Q— =p=2.5
L,

Si noti che, in base alle Eq. (3.39) e (3.41), risulta anche
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||f:# _ Q+|;|L;|_ =2 =2,5+1=3,5
n n

n

Pertanto si pud concludere che, per prelevare 2,5 kJ di calore a temperatura
inferiore a quella ambiente, occorre fornire al ciclo 1 kJ di lavoro e scaricare
nell'ambiente 3,5 kJ di calore.

Esempio 3.6

Il ciclo termodinamico di una pompa di calore presenta un coefficiente
d’effetto utile pari a 3. Si calcoli quanto calore & ottenuto per ogni unita di
lavoro netto fornito.

Soluzione
Con riferimento all’Eq. (3.42) si ha

Pertanto si pud concludere che, per ottenere 3 kJ di calore a temperatura su-
periore a quella ambiente, occorre fornire al ciclo 1 kJ di lavoro e prelevare
dall’ambiente 2 kJ di calore gratuito.

3.6 CALORI SPECIFICI

In una trasformazione quasi statica generica, il calore specifico pud essere
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definito come rapporto tra la quantita di calore scambiata e la variazione di

temperatura

_40
= (3.43)

Ovviamente, tale definizione conduce a stime dei calori specifici variabili
da un valore infinito, nelle trasformazioni isoterme, ad un valore uguale a
zero, nelle trasformazioni adiabatiche. Il calore specifico (3.43) & quindi una
caratteristica del processo considerato ma, con la denominazione di calori
specifici, si denotano anche proprieta delle sostanze per la cui determina-
zione & opportuno fare riferimento a particolari trasformazioni quasi stati-
che.

In una trasformazione quasi statica generica, nell’ipotesi di validita
dell’espressione differenziale (3.5) del primo principio, si ha

dQ=du+pdv (3.44)
dove u & una funzione di stato che, per una sostanza omogenea, pud venire

espressa in funzione di due sole variabili (in base alla gia ricordata “regola
delle fasi”). Ponendo, ad esempio, « = u(T,v) ne deriva che il differenziale

dell’energia interna pud essere scritto nella forma

3u 3u
du=| — dT — 3
u [ ]v +[ ‘ ) dv ( 45)

Pertanto, combinando la (3.44) con la (3.45), si ha

_(2u u
dQ—(aTLdT+[[av]T+p]dv (3.46)

Nel caso particolare di una trasformazione quasi statica a volume specifico
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costante, risulta quindi

du
dQ=|— 347
o~ arl,” 347
ovvero
_40 _[du] _
— _(8TL =¢,(T,v) (3.48)

dove ¢, viene chiamato calore specifico a volume costante e, come ve-
dremo, & un’importante proprieta termofisica delle sostanze.

In una trasformazione quasi statica, dalla (3.44) e dalla definizione
d’entalpia, si ottiene anche

dQ=du+pdv=(dh—pdv-vdp)+pdv=dh-vdp (3.49)

dove h & una funzione di stato che, per una sostanza omogenea, pud venire
espressa in funzione di due sole variabili (in base alla gia ricordata “regola
delle fasi”). Ponendo, ad esempio, h = h(T, p) ne deriva che il differenziale

dell’entalpia pud essere scritto nella forma

dh dh
dh=|—|dT+|—| d 3.50
[9?"} +[3P]T d ==
P
Pertanto, combinando la (3.49) con la (3.50), si ha
dQ=[ﬁJ dT + ﬁ) -v|dp (3.51)
aT p ap )y

Nel caso particolare di una trasformazione quasi statica a pressione costante,
risulta quindi

dh
dQ=|—| dT 3.52
0 [‘”l (3.52)
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OVVEro

g _(an
=80 [2h) o 3,
“Tar [arl, Lt .

dove c,, ¢ chiamato calore specifico a pressione costante e, come vedremo,
& un’importante proprieta termofisica delle sostanze.

3.6.1 Calori Specifici delle Sostanze Incomprimibili

Un caso interessante & rappresentato dai calori specifici di sostanze che,
come i liquidi ed i solidi, sono praticamente incomprimibili e quindi si tra-
sformano mantenendo dv = 0. Per queste sostanze, la relazione (3.45) im-
plica che I’energia interna sia funzione della sola temperatura. Di conse-
guenza, I’entalpia pud essere scritta nella forma

(T, p)=u(T)+po (3.54)

ed il calore specifico a pressione costante, pari alla derivata parziale
dell’entalpia rispetto alla temperatura valutata a pressione costante, pud ve-

nire espresso come

oh) _du d N _du _ 3.55
9T ) 4T dT P cp (335

[8}1} du d du dv _dp du
g5= - V)=t p— V===
. dT ©dT 4T dT

in quanto il volume specifico non varia, mentre la pressione ¢ costante per
ipotesi. Pertanto, nelle sostanze incomprimibili si ha

=c,=c (3.56)

e cid consente di evitare distinzioni tra i calori specifici e di valutare diret-
tamente le variazioni di energia interna e di entalpia. Infatti, integrando la

(3.45) tra la temperatura di riferimento 7Tj e la temperatura generica 7, si
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ottiene

P
u—u0=J c(T)dT (3.57)
Ty

dove si & assunto u = ug per T =Tj,. Tenendo conto della costanza del vo-
lume, dalla (3.54) intesa come funzione di piu variabili, si ha invece

h=ho=(u+pv)—(uo+pgvo)=u-ug+v(p-py)  (3.58)

essendo v =v. Pertanto, sostituendo la (3.58) nella (3.57) si ottiene

T
h-h{):J r:(T)dT+v(p—p0) (3.59)
To

dove p; ¢ la pressione dello stato di riferimento nel quale si & assunto h =
hg. Se poi il calore specifico non dipende dalla temperatura, 1’espressione
(3.57), e di conseguenza anche la (3.59), si semplificano ulteriormente, in
qQuanto ¢ possibile portare il calore specifico fuori dai segni di integrale ot-
tenendo

k—=uy =C(T—T0) (360)
h=hy=c(T—Ty)+v(p-py) (3.61)

Infine si vuol far notare che, nelle definizioni date, si & fatto rife-
rimento, implicitamente, all’unitd di massa, misurando ¢y € ¢, in joule o
chilojoule per chilogrammo e per kelvin, ciog [J/(kg K)] o [kJ/(kg K)]. Se si
fa riferimento alla quantita di materia unitaria, si ottiene

¢, =Mc, (3.62)

¢, =Mc, (3.63)
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dove M & la massa molare e ¢, € ¢, sono misurati in joule, o chilojoule, per

chilomole e per kelvin, ciog [J/(kmol K)] o [kJ/(kmol K)]. Analogamente,
I’energia interna molare e 1’entalpia molare di una sostanza omogenea pos-

sono venire €spresse come

Uu=Mu (3.64)
ed

=

=Mh (3.65)

dove % ed h sono misurate in joule, o chilojoule, per chilomole, cioe
[J/kmol] o [kJ/kmol].

Esempio 3.7

Si determini ’entalpia dell’acqua, alla temperatura di 80 °C, ma a due di-
verse pressioni pari, rispettivamente, a 611 Paed 1 MPa, assumendo hg =0
per Ty = 273,16 K e p, = 611 Pa. Nel calcolo si consideri 'acqua incom-
primibile e si faccia riferimento ai valori costanti delle proprieta: ¢ = 4,187
kJ/(kg K) e v = 0,001 m3/kg.

Soluzione
Nelle ipotesi poste, dall’Eq. (3.61) si ha

h=c(T-Ty)+v(p—po)=ct+v(p—po)
Pertanto, con ¢ = 80 °C e p = p,, si ottiene
h=ct=4,187-80=334,96 kJ/kg
mentre, per ¢ = 80 °C e p = | MPa, si ottiene

h=ct+v(p—py)=4,187-80+0,001-(1000-0,611)=336,0 ki /kg

Come si vede, gid a temperature relativamente basse, 1’errore che si com-
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mette trascurando I'influenza della pressione sull’entalpia & dell’ordine
dello 0,3%, e quindi del tutto accettabile nei calcoli tecnici. Poiché dal con-
fronto tra la (3.59) e la (3.57) si ha

(h=ho)~(u=ug)=20(p~po)
¢ legittimo concludere che, nei fluidi incomprimibili, le variazioni

d’entalpia e d’energia interna sono praticamente coincidenti.

Esempio 3.8
Si esprima 1’aumento di temperatura che si verifica in un fluido incompri-
mibile a seguito di una compressione adiabatica senza attriti.

Soluzione
In assenza d’attriti, dall’Eq. (2.24) si ha

2
W, =W
= == Zy — 2

> g( )

L, =-v(p,—p.)—
mentre, per una compressione adiabatica, dall’Eq. (3.22) si ricava

2

2
’ W, —w
L, =(he —h)- 2 . =8 =%)

Nella fattispecie si ha quindi
he _'h-u =g (pe _Pu)

D’altra parte, in base alle definizioni d’entalpia e d’energia interna per un
fluido incomprimibile, si ha anche

he _hn = (ue . M“) +(peve il Pavu) = C(?:z - ?;)+ 'U(Pe - .pu)

Poiché le due espressioni della differenza d’entalpia devono valere contem-
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poraneamente, si deve concludere che risulta

T,

mn

T,

Pertanto, nei fluidi incomprimibili, non si hanno variazioni significative di
temperatura a seguito di una compressione adiabatica, senza attriti.

Esempio 3.9

Si determini 1’aumento di temperatura, dovuto agli attriti, che si verifica nel
fluido incomprimibile (acqua), nella situazione di cui all’Esempio 2.6, as-
sumendo ¢ = 4,187 kJ/kg K.

Soluzione
Per un fluido incomprimibile, I'Eq. (2.24) puo essere scritta nella forma

2 2
Wy =W, _ .
—g(z,, ze)

R e
2

L'eu = _v(pu _pe)_
e tale relazione, sostituita nella (3.22), fornisce

Q= (hu _he)_v(Pu ~Pe)-

R en

=(uu B ue)"'v(pu _pe)

R en

= (pu —Pe)—

Ry|=¢(T,-T,)-

OVVEro

R ;H

)

=30 J/kg e quindi I'aumento di temperatura

r,-T,= %(Q"”‘ +

Nell’Esempio 2.7 si aveva |R;,

dovuto ai soli attriti (escluso, cioé, un eventuale scambio termico con

I’esterno Q,, ) era pari a
eu




76  CAPITOLO 3

Come si vede, gli aumenti di temperatura dovuti agli attriti viscosi sono ge-
neralmente modesti e, per questo motivo, non sono facilmente rilevati dalle
misure sperimentali.

3.7 CONCLUSIONI

In questo capitolo si & formulato il primo principio della termodinamica per
i sistemi chiusi ed i sistemi aperti. Si sono poi illustrate diverse analisi di
primo principio relative al comportamento di apparecchiature, componenti e
cicli tecnologici. Infine, si sono definiti rigorosamente i calori specifici delle
trasformazioni e delle sostanze, con particolare riguardo alle definizioni dei
calori specifici a volume costante ed a pressione costante per le sostanze o-
mogenee. Quale prima applicazione delle definizioni poste, si sono ricavate
le espressioni dell’energia interna e dell’entalpia per i fluidi incomprimibili.



CAPITOLO 4

SECONDO PRINCIPIO DELLA
TERMODINAMICA

4.1 GENERALITA

Nel capitolo precedente si sono illustrati i bilanci energetici per sistemi
chiusi e aperti e si & espresso il primo principio della termodinamica come
principio di conservazione dell’energia. Il fatto che I’energia totale si con-
servi, passando da una forma all’altra, non significa, perd, che tutte le forme
d’energia siano equivalenti. L’equivalenza stabilita dal primo principio &,
infatti, quantitativa e non implica necessariamente un’equivalenza qualitati-
va. Per distinguere tra le diverse forme d’energia in base alla qualita, servo-
no percid degli strumenti aggiuntivi che sono forniti, appunto, dal secondo
principio della termodinamica.

In questo capitolo vengono illustrati, dapprima, il secondo principio
della termodinamica ed il teorema di Carnot. Su queste basi, si definiscono
la scala termodinamica delle temperature ed il potenziale entropia e si mo-
stra come il primo principio possa essere formulato con riferimento ai soli
parametri interni di un sistema. Successivamente, si discutono i bilanci
d’entropia e le loro implicazioni per sistemi chiusi ed aperti. Infine, utiliz-
zando la teoria matematica delle forme differenziali, si determinano varie
relazioni tra le proprieta termodinamiche, ponendo le basi per la valutazione
quantitativa, in ipotesi molto generali, di grandezze come entalpia, energia

interna ed entropia.
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4.2 ENUNCIATI DEL SECONDO PRINCIPIO

Gli enunciati “storici” del secondo principio sono dovuti a Clausius ed a
Kelvin-Planck. L’enunciato di Clausius stabilisce che ¢ impossibile co-
Struire una macchina, operante secondo un processo ciclico, il cui unico
effetto sia il trasferimento di calore da un corpo a temperatura pii bassa ad
un corpo a temperatura pin alta. L’enunciato di Kelvin-Planck afferma in-
vece che é impossibile costruire una macchina, operante secondo un pro-
cesso ciclico, il cui unico effetto sia la trasformazione in lavoro di tutto il
calore proveniente da una sorgente a temperatura uniforme e costante nel
tempo.

Le parole chiave per la comprensione dei due enunciati sono “unico”
e “ciclico”. Infatti, & chiaro che le macchine frigorifere possono trasferire il
calore da corpi a temperatura pid bassa a corpi a temperatura piu alta, ma
non come “unico” effetto poiché per funzionare richiedono, ad esempio, la-
voro sotto forma d’energia elettrica. Analogamente, nelle trasformazioni ad
energia interna costante dei sistemi chiusi, vi & uguaglianza tra lavoro e ca-
lore scambiati, ma non & possibile realizzare un “ciclo” di sole trasforma-
zioni ad energia interna costante.

E’ importante osservare che i due enunciati del secondo principio
sono tra loro equivalenti, come si pud facilmente dimostrare procedendo
“per assurdo”. A tale proposito, si supponga di avere a disposizione due
sorgenti/pozzi di calore a temperature 7} e T, uniformi e costanti nel tem-
po,con T} > T,.

Se non valesse I’enunciato di Clausius, con riferimento allo schema
di Fig. 4.1 (a) sarebbe lecito supporre che una quantita di calore 0, potesse
andare spontaneamente da T, a 7;. In questo modo, senza violare il primo
principio, sarebbe lecito anche produrre la quantita di lavoro L* = |0,|~[0,|
in un ciclo diretto che scaricasse alla temperatura T, la quantita di calore
|Q2|. Pertanto, nell’universo, tutto accadrebbe come se la quantita di calore

01| -|@5

si trasformasse integralmente in lavoro, con c¢id contraddicendo
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I’enunciato di Kelvin-Planck.

Al contrario, se non valesse 1’enunciato di Kelvin-Planck, con rife-
rimento allo schema di Fig. 4.1 (b) sarebbe lecito supporre di poter trasfor-
mare integralmente in lavoro la quantita di calore Q; . In questo modo, sen-
za violare il primo principio, sarebbe possibile azionare una macchina frigo-
rifera che trasferisse una quantita di calore |Q,|, addizionata del lavoro
Lt = Q;‘, da T, a T,. Pertanto, nell’universo, tutto accadrebbe come se la
quantita di calore [Qﬂ passasse da T, a Tj, con cid contraddicendo
I’enunciato di Clausius.

FALLAL S o LA LIS

|Q2| |Q1| la ARE |Q1|
1 [ A lazldadl
IL |= |Q1|
A Y A
IQ2| lozl T |Q2|
BB e T
@ (b)

Figura 4.1 Equivalenza degli enunciati del secondo principio: (a) la violazione
dell’enunciato di Clausius comporta la violazione dell’enunciato di Kelvin-Planck e (b) la
violazione dell’enunciato di Kelvin-Planck comporta la violazione dell’enunciato di Clau-

sius.

Da una lettura in termini operativi degli enunciati del secondo prin-
cipio, & possibile trarre due conclusioni molto importanti. Dall’enunciato di
Kelvin-Planck si deduce che calore e lavoro non sono equivalenti poiché il
calore non pud essere trasformato integralmente in lavoro mentre, in base al
primo principio, il lavoro pud essere trasformato integralmente in calore. Di

conseguenza i cicli diretti (nei quali si fornisce calore per ottenere lavoro)
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sono, necessariamente, caratterizzati da un rendimento minore di uno.
Dall’enunciato di Clausius si deduce invece I’esistenza di un senso privile-
giato dei processi termici, in quanto il calore pud andare spontaneamente dai
corpi a temperatura pill alta a quelli a temperatura pill bassa, ma non vice-
versa. L'enunciato di Kelvin-Planck e l'enunciato di Clausius costituiscono
quindi un’introduzione al problema generale della reversibilita delle tra-
sformazioni termodinamiche.

4.3 REVERSIBILITA ED IRREVERSIBILITA

La differenza qualitativa pid importante tra i diversi tipi di trasformazioni, o
processi, termodinamici & costituita dalla possibilitd, o meno, di tornare in-
dietro senza alcuna spesa di lavoro esterno. In base a questo criterio, sono
definiti reversibili i processi che si svolgono in modo da consentire il ritorno
allo stato iniziale senza lasciare alcuna traccia nell’universo.

I processi reversibili sono necessariamente quasi-statici, in quanto
devono poter essere invertiti a seguito di variazioni infinitesime delle condi-
zioni esterne. Inoltre, i processi reversibili sono caratterizzati dall’assenza di
attriti poiché, come si & visto nei capitoli precedenti, gli attriti trasformano
energia meccanica, di tipo coerente, in energia interna delle molecole, di ti-
po incoerente. Infine, si pud affermare che, nei processi reversibili, gli
scambi termici devono avere luogo con differenze infinitesime di tempera-
tura, poiché I’enunciato di Clausius proibisce I’inversione spontanea degli
scambi termici in presenza di differenze finite di temperatura. In negativo, si
pud quindi affermare che sono irreversibili tutti i processi che non sono co-
stituiti da una successione di stati di equilibrio, che non sono privi di attriti o
che comportano degli scambi termici con differenze di temperatura non
nulle.

Secondo la localizzazione delle irreversibilitd, & possibile distinguere
tra processi internamente ed esternamente irreversibili. Ovviamente una tra-
sformazione reversibile, oltre ad essere quasi statica, & sia internamente sia
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esternamente reversibile. Invece una trasformazione internamente reversi-
bile pud essere esternamente irreversibile, e viceversa. Nelle definizioni
precedenti vi & perd un certo grado di arbitrarietd, in quanto le irreversibilita
possono stare all’interno od all’esterno secondo come sono scelti i confini
del sistema. Due esempi significativi di questo modo di ragionare sono illu-
strati in Fig. 4.2.

Nella Fig. 4.2 (a), la trasformazione ¢ internamente reversibile per-
ché eventuali attriti sullo stantuffo sono esterni al sistema, mentre la quan-
tita di calore Q" & fornita alla stessa temperatura T, dei confini. Tuttavia, la
trasformazione & anche esternamente irreversibile perché, fuori dal sistema,
il calore passa dalla temperatura T; alla temperatura 7, < T;. Nella Fig. 4.2
(b) invece, la trasformazione € esternamente reversibile, se non vi sono at-
triti sulla tenuta della ventola, perché la quantita di calore Q" & fornita alla
stessa temperatura T, dei confini del sistema. In compenso, la trasformazio-
ne & internamente irreversibile perché, dentro il sistema, si dissipa lavoro ed
il calore passa dalla temperatura 7| alla temperatura 7, < T).

L* ! 1
1 1
) : J
] -
P | I !
i I i !
| I | :
g 1 |
T, : T 1
Q' - :
! :
I 1
T, Ti! _.....____I‘_ I
S EELTAFLEF /7777777}]—/7
(a) (b)

Figura 4.2 Esempi d'irreversibilita esterne ed interne in processi quasi statici: (a) trasfor-
mazione internamente reversibile ed esternamente irreversibile e (b) trasformazione inter-

namente irreversibile ed esternamente reversibile.
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Sulla base dell’esperienza & possibile ricavare molti altri esempi di
questo tipo. Va tuttavia rilevato che i processi fisici sono sempre caratteriz-
zati da un certo grado d’irreversibilita e, di conseguenza, le trasformazioni
reversibili vanno considerate schematizzazioni concettuali utili in quanto
consentono di avere un riferimento ideale per la valutazione delle trasfor-
mazioni reali.

4.4 CICLI TERMODINAMICI REVERSIBILI

L’enunciato di Kelvin-Planck implica che non & possibile trasformare inte-
gralmente in lavoro, durante un processo ciclico, una quantita di calore pro-
veniente da una sorgente a temperatura uniforme. Con altre parole, tale im-
possibilita si pud esprimere dicendo che il rendimento dei cicli termici @,
necessariamente, minore di uno. Sorge quindi il problema di determinare
quale sia il rendimento massimo possibile e, per i cicli che si svolgono tra
due temperature, tale risposta & data dal teorema di Carnot.

Si supponga di avere a disposizione una sorgente calda a temperatura
T ed un pozzo freddo a temperatura T, < 7). Le considerazioni del para-
grafo precedente suggeriscono che un ciclo ideale sia una successione di
trasformazioni tutte reversibili. A questo proposito, il teorema di Carnot af-
ferma che il rendimento di un ciclo irreversibile é inferiore al rendimento di
un ciclo reversibile e che tunti i cicli reversibili hanno lo stesso rendimento.

La dimostrazione pud essere fatta, ancora una volta, per assurdo.
Con riferimento alla Fig. 4.3 (a), si potrebbe supporre che un ciclo irre-
versibile avesse un rendimento pil elevato di quello di un ciclo reversibile.
In tal caso, la quantita di lavoro prodotta dal ciclo irreversibile supererebbe
quella prodotta dal ciclo reversibile. Di conseguenza se con riferimento alla
Fig. 4.3 (b) s’invertisse il ciclo reversibile, cambierebbero i versi del lavoro
L p e delle quantita di calore Q,, e Q, relative al ciclo. Quindi, I’insieme
dei due cicli trasformerebbe integralmente in lavoro, contraddicendo 1’e-
nunciato di Kelvin-Planck, una quantitd netta di calore |Q,z|-|Q5| =
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|L,|~|L | prelevata alla temperatura T e corrispondente alla differenza tra
i lavori dei due cicli. Se invece si supponesse che tra due cicli reversibili vi
fosse una differenza di rendimento, basterebbe invertire il ciclo reversibile
con rendimento minore e ripetere il ragionamento precedente per concludere
che si arriverebbe ugualmente ad una violazione dell’enunciato di Kelvin-

Planck.

LA AT F 1, LA

o] ja,| la,| ||
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/] Aoy
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|aul<]aznl . laall  [auxl-lasl ||auxl
FF LT B LA
(a) (b)

Figura 4.3 Confronto tra i rendimenti di un ciclo irreversibile (I) ed un ciclo reversibile
(R): (a) se, per assurdo, il rendimento del ciclo irreversibile fosse maggiore, allora (b) si

avrebbe una violazione dell’enunciato di Kelvin-Planck,

[ cicli reversibili devono essere caratterizzati da scambi di calore con
’esterno alle temperature delle sorgenti. In un ciclo bitermico diretto rever-
sibile, la fornitura di calore ha quindi luogo alla temperatura massima 7},
mentre la cessione di calore avviene alla temperatura minima 75. I passaggi
da T, a T, e viceversa, non devono comportare scambi di calore con
I’esterno. Infatti, come si vedra nel seguito, tali percorsi sono adiabatici nel
ciclo di Carnot, mentre sono caratterizzati da scambi termici interni in altri
cicli reversibili. In questi ultimi cicli, infatti, il calore necessario per portare
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il fluido da 7, a T, & fornito dal fluido stesso durante il passaggio inverso
da 7| a T,. Storicamente, il primo ciclo bitermico reversibile analizzato in
dettaglio ¢ stato il ciclo di Carnot e, per tradizione, tale ciclo & preso a base
delle definizioni di temperatura termodinamica ed entropia.

4.5 CICLO DI CARNOTE
TEMPERATURA TERMODINAMICA

Un ciclo di Carnot diretto, tra le temperature di gas ideale T,e T,, ¢ com-
posto dalle trasformazioni seguenti, tutte reversibili:

* fornitura di calore isoterma a temperatura T;

* passaggio adiabaticoda T} a Tp;

* cessione di calore isoterma a temperatura I;,

* passaggio adiabaticoda T, a T}.

Poiché, in base al teorema di Carnot, tutti i cicli bitermici reversibili
diretti tra le stesse temperature 7} e T, devono avere lo stesso rendimento
di conversione, tale rendimento pud dipendere solo dalle temperature, uni-
che entitd comuni ai cicli dell’insieme considerato. Se per semplicita si fa
riferimento a cicli attraversati da una massa unitaria di fluido, in base allo
schema di Fig. 4.4 (a), si pud porre

L' _Q1+05 | [0 _, 1
o 4.1)
o o T el mm)
Di conseguenza, dall’Eq. (4.1) risulta
o _
T, T (4.2)
|Q2| ( 1 2)

dove le temperature 7} e T, possono essere scelte arbitrariamente. Pertanto
se al posto, rispettivamente, di 7, e di 7 si fa riferimento, in sequenza, ad
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una terza temperatura T3, dalla (4.2) si ottiene

Qll y I 0
= . (4.3)
Q3l (1 3)
e
Q—2| =f(T2, T3) (44)
Qs

Dividendo membro a membro la (4.3) e la (4.4), si ottiene ancora

0.]710s] _A(1.13) _ @]
- 9l 4.5)
Q2] 7105 £(T2,T3) |2 (7i.T2)
A A T//// A
T -
v
__..’—-— +
L*=|Q,|-|Q,| L*=|al-|a|
T |, ] Ty |ar]
T ST S S W e S
(@) (b)

Figura 4.4 Cicli bitermici diretti: (a) tra le temperature 7; e T e (b) tra la temperatura ge-

nerica T'e la temperatura del punto triplo 7.

La relazione (4.5) pud venir scritta nella forma

el _f(1,73) _ w(h) _ e, (4.6)

“lo] AnT) w(m) e,

f(1.1»)
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dove la funzione © = y(T) pud essere interpretata come temperatura ter-
modinamica, in quanto non dipende da alcuna sostanza materiale. Se pero,
come si vedra nel prossimo capitolo, si fa riferimento ad un ciclo di Carnot
percorso da un gas ideale, si arriva alla relazione

|Q1| T] 4.7

loa]
nella quale i rapporti tra le quantita di calore scambiate sono espressi come
rapporti tra le temperature di gas ideale. Dal confronto tra la (4.6) e la 4.7)
emerge cosl I'uguaglianza dei rapporti tra le temperature termodinamiche e
le temperature di gas ideale. Di conseguenza, se si rinuncia all’arbitrarieta
nella scelta di ©7 ponendo ©y = Ty, si ottiene anche 'uguaglianza tra le
temperature termodinamiche e le temperature di gas ideale. In tal caso, per
un ciclo bitermico reversibile tra la temperatura generica T=0 e la tempe-
ratura del punto triplo ©, = Ty, si ha

T= T—L—@ (OF% IQI 273,16ﬂ (4.8)
"lox| "7 07|

dove, con riferimento allo schema di Fig. 4.4 (b), si ha che Q ¢ la quantita di
calore scambiata alla temperatura generica, mentre Q & la quantita di calo-
re scambiata alla temperatura del punto triplo.

Un’altra conseguenza importante delle (4.6) - (4.8), & la possibilita di
esprimere il rendimento di un ciclo di Carnot diretto (e d’ogni altro ciclo
bitermico reversibile diretto tra le temperature 7| e T,) come

L" _Q/+0 _, [0 _,
arnot = = (4.9)
Pl oy oy |Q1| TI

Considerazioni analoghe si applicano al ciclo di Carnot inverso,
schematizzato in Fig. 4.5 (a). Infatti, come indicato in Fig. 4.5 (b), I'unione
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di un ciclo inverso e del corrispondente ciclo diretto reversibile non lascia
tracce nell’universo. Di conseguenza, per entrambi i cicli deve necessaria-
mente valere la relazione (4.7), in base alla quale il coefficiente d’effetto u-
tile di un ciclo inverso frigorifero di Carnot pud essere scritto nella forma

o @0 _olfe] | BT _ B4
Carnot — [ 1~ [ ~- T T T, T -T .10)
]L | |Q1|‘Q2 1-|@ol/|o)| 1-T/ Ty T-T;
Procedendo allo stesso modo, si ricava che il coefficiente d’effetto utile di

un ciclo inverso di Carnot a pompa di calore & pari a

lor| of+[L] T,
I B

! —
ECarmot =

(4.11)

Ovviamente, i risultati riferiti ai cicli inversi di Carnot valgono per tutti i ci-

cli bitermici inversi reversibili tra le stesse temperature.

LLELELIL L T, BLLLL LTS

@] lay | |
R |l FHaikled = Iul=laylel =
|a, | ol oY
7TTITTTT7 b 7777777777
a)

Figura 4.5 Cicli bitermici reversibili: (a) ciclo inverso tra le temperature 7j e 75 e (b) ac-

coppiamento tra ciclo inverso e diretto tra le temperature 7j e 75
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Esempio 4.1

Si determini la quantitd minima di calore da fornire alla temperatura ¢, di
500 °C per ogni unitd di lavoro netto ottenuto, nell’ipotesi che la tem-
peratura T, sia pari a 300 K.

Soluzione
In questo caso si ha T} = 500 + 273,15 = 773,15 K e T, = 300 K mentre,
dalle Eq. (4.1) e (4.9), risulta

L' _of+0; | [0 _, 1, _, 300

_= . - =0,612
0] 0, (o} T, 773,15

Ncamor =

Poiché nessun ciclo diretto pud avere un rendimento piu elevato del ciclo di
Carnot tra le stesse temperature, si ha

+
[Q‘l) S R
L min Necarnor 0,612

Pertanto si pud concludere che, nelle ipotesi poste, per ottenere 1 kJ di lavo-
ro netto, si devono fornire ad un ciclo almeno 1,634 kJ di calore.

Esempio 4.2

Si determini la quantita massima di calore asportabile alla temperatura di
=10 °C per ogni unita di lavoro speso, nell’ipotesi che la temperatura am-
biente sia pari a 30 °C.

Soluzione

In questo caso si pud fare ricorso ad un ciclo frigorifero di Carnot nel quale
si abbia 7} =30 + 273,15 =303,15K e T, = - 10 + 273,15 = 263,15 K. Con
riferimento all’Eq. (4.10) risulta quindi

_O L 26315
| T-7 30315-263,15

=6,579

EC’amof
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Poiché nessun ciclo frigorifero inverso pud avere un coefficiente d’effetto
utile pit elevato del ciclo di Carnot tra le stesse temperature, si ha

Pertanto si pud concludere che, nelle ipotesi poste, si asportano, al pid,
6,579 klJ di calore per 1 kJ di lavoro speso.

Esempio 4.3

Si determini il valore assoluto massimo della quantita di calore ottenibile
alla temperatura di 45 °C per ogni unita di lavoro speso, nell’ipotesi che la
temperatura ambiente sia pari a 0 °C.

Soluzione
In questo caso si pud fare ricorso ad un ciclo di Carnot a pompa di calore
nel quale si abbia T} =45 + 273,15 = 318,15 K ¢ T, = 273,15 K. Con ri-

ferimento all’Eq. (4.11) risulta quindi

on T 318,15

ECamdl =T = = -
Carnot L| T,-T, 31815-273,15

Ll

Poiché nessun ciclo inverso a pompa di calore pud avere un coefficiente
d’effetto utile pid elevato del ciclo di Carnot tra le stesse temperature, si ha

o1 ’
(L_l.J = Ecamot = 7,077
max

Pertanto si pud concludere che, nelle ipotesi poste, si ottengono, al pin,
7,077 k] di calore per 1 kJ di lavoro speso.
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4.6 ENTROPIA

Con riferimento alla Fig. 4.4 (a) ed ai segni attribuiti convenzionalmente
alle quantita di calore scambiate, I'Eq. 4.9 pud essere scritta nella forma

|0, Q> T,
Neam =l-—==]4+===]-—= 4.12)
Carnot IQll Qr T]
che, per un ciclo reversibile bitermico, equivale a
+ — 2 3
Q_1+21=Z[9¢ -0 (4.13)
T] T2 J=1 ?} rev

Un ciclo reversibile generico pud essere sempre approssimato mediante n
cicli elementari bitermici, come indicato nella Fig. 4.6 dove n & uguale a 3
ed il ciclo ha la forma di quello che, nel Capitolo 11, si vedra essere un ciclo
Diesel. Le trasformazioni che si svolgono all’interno del ciclo base sono, in-
fatti, percorse nei due sensi e quindi si elidono, mentre restano le tracce, so-
vrapposte ai contorni del ciclo, delle trasformazioni che si svolgono
all’esterno. Naturalmente la sovrapposizione & tanto pid accurata quanto pil
grande & il numero 7 di cicli elementari utilizzati nella suddivisione. Per o-
gnuno degli n cicli elementari, si pud scrivere una relazione come la (4.13) e
quindi, passando al limite con n tendente ad infinito si ha

2n ,
lim E{gi] -6 L. (4.14)

B9 ) T_'; e rev 1
per I'insieme dei cicli. Poiché nell’Eq. (4.14) la funzione integranda & un
differenziale esatto, pud essere definito un nuovo potenziale “entropia speci-
fica” scrivendo

=40
ds [ - ]m (4.15)
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.
3=

v

Figura 4.6 Suddivisione di un ciclo reversibile in n = 3 cicli elementari bitermici.

Nella (4.15) si & fatto riferimento implicitamente a cicli percorsi dall’unita
di massa di fluido, e quindi s & misurata in joule, o chilojoule, per chilo-
grammo e kelvin, cio [J/(kg K)] o [kJ/(kg K)]. Se si fosse fatto riferimento
a cicli percorsi da una mole di sostanza pura, si sarebbe arrivati alla defini-
zione dell’entropia molare

S=Ms (4.16)

uguale al prodotto dell’entropia specifica per la massa molare M della so-
stanza considerata e misurata in joule, o chilojoule, per chilomole e kelvin,
ciog [J/(kmol K)] o [kJ/(kmol K)]. Se, infine, si fosse fatto riferimento a ci-
cli percorsi da una massa generica m di sostanza, si sarebbe arrivati alla de-
finizione dell’entropia totale

S=ms (4.17)
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uguale al prodotto dell’entropia specifica per la massa m della sostanza con-
siderata e misurata in joule, o chilojoule, per kelvin, ciog [J/K] o [KI/K].

4.6.1 Disuguaglianza di Clausius

Un ciclo bitermico generico (che, a priori, potrebbe essere sia reversibile sia
irreversibile) & caratterizzato da un rendimento non superiore al rendimento
del ciclo di Carnot tra le stesse temperature. Nell’ipotesi che gli scambi ter-
mici abbiano luogo alle temperature delle sorgenti, si ha quindi

|Q2, T
n= — =1 + <1l- =1, (4.18)
|Q]| Ql Tl Carnot
ovvero
[N Q)
= 4+ == —<0 (4.19)
4 B E T

Se si ripetono le considerazioni del paragrafo precedente, ma con riferi-
mento al ciclo generico composto da n cicli elementari e si passa al limite
per n tendente ad infinito, si ottiene

2n .
lim Z& = 555-9- <0 (4.20)
PI--)oaJ.=1 J T
OVVEero
SBEQ o 4.21)
T

Le relazioni (4.20) e (4.21) sono note come disuguaglianze di Clausius ed in
esse il termine As;,, € la generazione di entropia, sempre positiva in un ci-
clo irreversibile ed uguale a zero solo in un ciclo reversibile.

La relazione (4.21) & frequentemente espressa in termini dif-
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ferenziali. A tal fine si fa riferimento, dapprima, ad un ciclo complessiva-
mente irreversibile, ma composto da una trasformazione irreversibile if ed

una reversibile fi, per il quale risulta

fraQ i(aQ\ _ (‘(do
J’f (Tlﬂ + j;(?]mp = J-i (T)i” —As= —ASirf

i
= As ~—~J (fig] + A8 (4.22)
T irr

i
In termini differenziali si pud quindi scrivere

ds= dTQ +ds;, (4.23)

dove si intende che ds,, & positivo se la trasformazione generica & irreversi-
bile, mentre & uguale a zero se la trasformazione generica & reversibile. Si
noti che in una trasformazione adiabatica si ha dQ=0 e quindi I'entropia
non pud diminuire ma puo, eventualmente, restare costante se la trasforma-
zione stessa & reversibile. Pertanto, una trasformazione adiabatica reversi-
bile & certamente isoentropica.

La definizione (4.16), o I'Eq. (4.23) con ds,, = 0, consentono di e-

sprimere il calore scambiato in una trasformazione reversibile come

%
Qi =J Tds (4.24)

S

In un diagramma (7, s) I’integrale (4.24), e quindi il calore scambiato, corri-
spondono all’area sottostante alla trasformazione reversibile, come illustrato
nella Fig. 4.7 (a).

Nel diagramma (7, 5) anche la derivata dell’entropia rispetto alla
temperatura, calcolata in un punto qualunque di una trasformazione reversi-
bile, & suscettibile d’interpretazione geometrica in quanto si ha
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ds _1d0_c (4.25)
dT TdT T
ovvero
r PN
C:————:—-'_-M
dT/ds 1go N (4:26)

Di conseguenza, in una trasformazione reversibile il calore specifico locale
¢ proporzionale alla sottotangente nel punto alla trasformazione stessa, co-
me illustrato nella Fig. 4.7 (b).

Y
Y

(b)

Figura 4.7 Trasformazione reversibile in un diagramma (7, s): area sottostante (a) e sotto-

tangente in un punto (b).

In un diagramma (7, s) il ciclo di Carnot, costituito da due isoterme e
due isoentropiche, & rappresentato da un rettangolo. Come indicato in Fig.
4.8, il ciclo diretto & percorso in senso orario, mentre il ciclo inverso & per-
corso in senso antiorario. In base all’Eq. (4.24), I'area (T} — T, )As del ciclo
rappresenta il lavoro netto, in quanto & pari alla differenza tra la quantita di

calore scambiata alla temperatura 7 e la quantita di calore scambiata alla
temperatura T,
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A A

Nm Nom
u/-l- ( Y A

| T % T Z

1 i 1 \
I 1 1 |
| 1 o 1 1 .
— As—>! s —As—»! s”

Figura 4.8 Ciclo di Carnot in un diagramma (7, s): (a) ciclo diretto e (b) ciclo inverso.

4.7 PRIMO PRINCIPIO RIFERITO AI
PARAMETRI INTERNI

Per una trasformazione reversibile infinitesima di un sistema aperto
I’espressione (3.25) del primo principio, valida per sistemi in deflusso mo-
nodimensionale stazionario, porge

Tds=dh-vdp 4.27)

Infatti, come si vedrd meglio nel Paragrafo 4.7.2, in tal caso si ha:
dQ=TdsedL' =—vdp—dw*/2-gdz.
In base alla definizione d’entalpia, risulta

dh=du+ pdv+vdp (4.28)

e quindi, sostituendo la (4.28) nella (4.27), si ottiene

Tds=du+pdv (4.29)



96  CAPITOLO 4

Le Eq. (4.27) e (4.29) vengono spesso considerate espressioni del
primo principio riferito ai parametri interni e scritto, rispettivamente, per i
sistemi aperti a deflusso monodimensionale stazionario ed i sistemi chiusi.
In realta tali equazioni esprimono relazioni tra potenziali termodinamici e
quindi hanno validita generale, che trascende i processi cui si pud fare rife-
rimento per ricavarle. In particolare, nel Paragrafo 4.7.2 si vedra come le
(4.27) e (4.29) continuino a valere anche in presenza d’irreversibilita, pur-
ché gli stati iniziale e finale siano stati d’equilibrio. Nel seguito, infine, le
(4.27) e (4.29) saranno ampiamente utilizzate nella valutazione di proprieta
termodinamiche delle sostanze. Un esempio d’applicazione particolarmente
semplice & costituito dalla valutazione dell’entropia di sostanze incompri-
mibili (come solidi e liquidi), illustrata nel paragrafo che segue.

4.7.1 Entropia delle Sostanze Incomprimibili

Nel Paragrafo 3.6, si era rilevato che il differenziale dell’energia interna di
sostanze incomprimibili, come solidi e liquidi, pud essere scritto nella forma

du=cdT (4.30)
con
c=cp,=0¢y (4.31)

In aggiunta si era osservato che, per queste sostanze, si ha
dh=du+v dp (4.32)

in quanto il volume specifico & costante. In tali ipotesi, sia I’Eq. (4.29) che
I’Eq. (4.27) porgono

Tds=du+pdv=du+0

=dh-vdp=(du+vdp)-vdp=du=cdT (4.33)
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Integrando la (4.33) tra la temperatura di riferimento 7 e la temperatura

generica T, si ottiene

T
o =f M 47 (4.34)
Ty T

dove si ha s=sq per T =T,. Se poi il calore specifico non dipende dalla

temperatura, la (4.34) fornisce

'

§—8g=cln— (4.35)
Ty

ovvero I’espressione esplicita delle variazioni d’entropia di una sostanza in-

comprimibile.

Esempio 4.4
Si determini I’entropia specifica dell’acqua alla temperatura di 80 °C, assu-
mendo s, = 0 alla temperatura T, = 273,16 K.

Soluzione
Dall’Eq. (4.35), assunto ¢ = 4,187 kJ/(kg K), si ha
80+ 273,15 _ kJ

s=so+cln—}:-=0+4,187 In 1,078 =——
Ty 273,16 kg K

Ovviamente, procedure analoghe sono seguite per il calcolo delle entropie
di tutte le sostanze liquide e solide.

4.7.2 Primo Principio e Bilancio dell’Energia Meccanica

Come si poteva evincere dal procedimento impiegato per ricavarle, le Eq.
(4.27) e (4.29) valgono anche in presenza di variazioni d’energia cinetica e
potenziale. L’interesse pratico di tale osservazione & evidente per i sistemi a
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deflusso monodimensionale stazionario, per i quali non & inutile procedere
ad una dimostrazione formale, Nei sistemi a deflusso monodimensionale

stazionario, il primo principio (3.25) pud essere scritto nella forma differen-
ziale
, dw?
dQ=dL +dh+—-5—+g dz (4.36)

A sua volta, il termine corrispondente al lavoro tecnico utile pud venire e-
spresso mediante il bilancio dell’energia meccanica (2.24), scritto per una
trasformazione infinitesima

2
dL'=-v dp—ldR“|—d%—g dz 4.37)

Se la trasformazione infinitesima & anche reversibile, si ha

dQ=Tds (4.38)
dove T'¢ la temperatura del sistema, mentre risulta

dR =0 (4.39)
Pertanto nell’ipotesi di reversibilit, sostituendo la (4.37) nella (4.36) e te-
nendo conto delle (4.38) e (4.39), si ottiene

2 2
dQ=Tds=[—v dp—|dR“|—d%-g dz]+dh+£‘"2"_+g dz

=dh-v dp (4.40)

cioé I’espressione (4.27) del primo principio riferita ai parametri interni.

Le Eq. (4.29) e (4.27), anche se ricavate per trasformazioni reversi-
bili, riguardano proprieta termodinamiche e, come tali, valgono anche per
trasformazioni irreversibili purché gli stati iniziale e finale, infinitamente vi-
cini, siano stati d’equilibrio. Pertanto, quando sono presenti solo irreversibi-
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lita legate agli attriti (e non agli scambi termici), si ha
[R|>0 (4.41)
e dalla (4.23) risulta

dQ=Tds—T ds;, (4.42)

dove T & ancora identificabile con la temperatura del sistema. Sostituendo la
(4.37) nella (4.36), e tenendo conto delle (4.41) e (4.42), si ottiene

2 2
dQ=Tds—T ds,-,,=[-v dp—ldR‘|—-‘{l;— —g a‘z]-t—dh + iz"’—+g dz
=dh-v dp—|dR"| (4.43)
ovvero, considerando il secondo ed il quarto membro, ancora I’espressione
(4.27) con

Tds; =

irr —

dR'| (4.44)

L’Eq. (4.44) conferma I’interpretazione del lavoro delle forze d’attrito come
una sorgente d’entropia che trasforma energia meccanica (coerente) in ener-

gia interna (incoerente).

4.8 BILANCI DI ENTROPIA

Come si & pill volte osservato, I’entropia pud essere generata all’interno dei
sistemi e pud variare per effetto degli scambi termici con I’esterno. Nei si-
stemi aperti poi, si possono avere anche flussi d’entropia associati alle en-
trate ed alle uscite di fluido. Ai fini del calcolo, & conveniente esprimere i
bilanci d’entropia, relativi al secondo principio, in forma analoga ai bilanci

d’energia, relativi al primo principio.
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4.8.1 Bilancio di Entropia per i Sistemi Chiusi

Per un sistema chiuso del tipo rappresentato in Fig. 4.9, nell'ipotesi di ragio-
nevole uniformita dell'entropia all'interno, I’integrazione della (4.23) da uno
stato d’equilibrio termodinamico iniziale i ad uno stato d’equilibrio termo-
dinamico finale f, porge

Q)
I i
S=8=Y| < +(AS;,) (4.45)
= e z ',},"“ irrlif :
i if

a seconda che si faccia riferimento all'entropia specifica s o, come in figura,
all'entropia totale S=ms. Nella (4.45) le sommatorie indicano le quantita
d’entropia, specifica o totale, trasferite attraverso gli scambi termici che
hanno luogo nelle zone di confine non adiabatiche, mentre i termini relativi
alle irreversibilita rappresentano la produzione d’entropia, specifica o totale,
durante una trasformazione irreversibile. Come si pud notare, il lavoro
scambiato con I’esterno non compare nel bilancio d’entropia.

-------------------------

A
Q Q,/T
l”! ¢ 1 1,

SARSARRA

[
THREALTL T

/\ L}
' Iazn'z
R N— Toluwsh

KL AL EA

Figura 4.9 Schema d’appoggio per il bilancio d’entropia in un sistema chiuso.
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Esempio 4.5

Si determini la produzione d’entropia associata alla fornitura di 100 kJ di
calore ad 1 kg d’acqua,che inizialmente si trova alla temperatura di 20 °C,
utilizzando una sorgente a temperatura ¢, = 100 °C.

Soluzione
Nell’ipotesi di calore specifico indipendente dalla temperatura, dal primo
principio della termodinamica scritto nella forma (3.3), si ha

"f_ui'_"c(Tf_n)=Qb‘_Lﬂ’=Q{f

QVVEro

O

c

= (20+273,15) 4+ 2
4,187

Ty =T+ =317,03 K

Dall’Eq. (4.45), riferita all'unita di massa ed alla sorgente 1, si ha

g = (B8
ASi ) =8 =8i=| =1 = In [-—=1|=
( Sir ),f Sf d [T']:f € 7; TI i

317,03\ 100 _
293,15) 373,15

b

kJ
=4,1871 0 —=
r{ kg K
in quanto la fornitura di calore all’acqua, con una differenza finita di tempe-
ratura, comporta una produzione di entropia.

Esempio 4.6
Si determini la produzione di entropia associata al passaggio di 100 kJ di

calore, da una sorgente a temperatura 7; = 400 K ad un pozzo a temperatura
T, =300 K.
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Soluzione

L’Eq. (4.45) ed uno schema analogo a quello illustrato in Fig. 4.9 possono
essere ancora utilizzati con riferimento ad una massa qualunque m
all’interno ed all’ipotesi Sy =S§,;, in quanto il passaggio di calore non lascia
traccia nel sistema. Poiché risulta Of = —Q3 = 100 kJ, si ha

(AS,,,) =8;-§, [1+T2J [TI+T2J

100 100 kJ
= —-—|=0,083 =
(400 300) K

dove la produzione di entropia & associata allo scambio termico interno, che
ha luogo con una differenza finita di temperatura.

Esempio 4.7
Si determini la produzione di entropia specifica in un ciclo diretto al quale si
forniscono Q)" = 100 kJ/kg di calore utilizzando una sorgente a temperatura

Ty = 600 K, mentre si riversano Q5 = 60 kJ/kg di calore nell’ambiente e-
sterno a temperatura 75 = 300 K.

Soluzione
L’Eq. (4.45) porge

Poiché la produzione d’entropia non & nulla, il ciclo & irreversibile. Infatti il
rendimento di conversione del ciclo
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n=1+2-1- _¢4
of = 100

& inferiore al rendimento di conversione

LY

arno =1-
Ncarnot T 600

di un ciclo di Carnot tra le stesse temperature.

Esempio 4.8

Si determini la produzione d’entropia specifica in un ciclo frigorifero che si
svolge tra la temperatura T, = 250 K ¢ la temperatura 7} = 300 K, nel quale
si ottiene, alla temperatura T, un effetto termico utile pari a 0y = 150
kJ/kg spendendo una quantita di lavoro pari a 50 kJ/kg.

Soluzione
Con riferimento allo schema di Fig. 4.5 (a), il primo principio della ter-

modinamica fornisce

lor|= 05 +|t|=150+50=200 ik

In questo caso, dalla (4.45) si ha

8 =|5p—8;)— —QL =_QJ:_Q_{.
(Aarr),'f (f :) 2[7}]! 0 [714-7'2]

_200 150 oz K

»

7300 250 kgK

Poiché la produzione d’entropia non & nulla, il ciclo & irreversibile. Infatti, si
pud verificare facilmente che il suo coefficiente d’effetto utile & minore di
quello di un ciclo frigorifero di Carnot che si svolga tra le stesse temperatu-

re.



104  cApPITOLO 4

4.8.2 Bilancio di Entropia per i Sistemi Aperti

Con riferimento alla Fig. 4.10 (a), si consideri il sistema chiuso in movi-
mento che, all’istante iniziale ¥, comprende la massa m; = m(¥), con-
tenuta nel volume di controllo, e le masse Am,, in procinto di entrare nel
volume stesso. Alla massa m; & associata ’entropia globale §; =8(9),
mentre alle masse Am, sono associate le entropie specifiche uniformi S
Come evidenziato nella Fig. 4.10 (b), all’istante finale ¥+ A® il sistema
comprende la massa m = m(¥ + A ¥), contenuta nel volume di controllo, e
le masse Am,,, appena uscite. Alla massa m € associata I'entropia globale
S = S(¥ + A ), mentre alle masse Am,, sono associate le entropie specifi-
che uniformi s,. In base all’Eq. (4.45) riferita alle quantita totali, il bilancio
d’entropia nella trasformazione che porta il sistema chiuso in movimento
dallo stato iniziale i allo stato finale f, pud essere scritto nella forma

J

(Sr+X A m,s,)~(s;+ Y Am,s,)= 2[%]{ +(ASi,),  (4.46)

purché, abbandonata l'ipotesi d'uniformita, I’entropia globale del sistema sia
definita su base locale come

(a) (b) =

Figura 4.10 Trasformazione di un sistema aperto: (a) stato iniziale e (b) stato finale.

8= J psdV (4.47)
v
= = =
A —
e S, = S(9) — §;=8(0+4A0) Z—» —u
2 _ = 4
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Nella (4.46) Qj / T; rappresenta la quantita d’entropia trasferita attraverso la
generica zona di confine non adiabatica, ed il termine AS,, rappresenta la
produzione globale d’entropia durante la trasformazione irreversibile. Si
noti che, in situazioni d’uniformita, la (4.47) fornisce di nuovo S=m s e la
(4.46) si riduce alla (4.45), valida per i sistemi chiusi, qualora non vi siano
entrate ed uscite di fluido.

Se si dividono i due membri della (4.46) per AD e si fa tendere A
a zero, si arriva all’espressione del bilancio d’entropia scritto in termini di
flussi per un sistema aperto che evolve in regime transitorio

dﬁ qJ + Zm s Zmﬂ Sl’l +SI}T (4'48)

Nel caso particolare di regime stazionario, la (4.48) porge

Z'ﬁusu—zmese=2?+5w (4.49)

J

in quanto risulta dS/d ¥ = 0, mentre resta costante nel tempo il termine di
generazione S, .

Infine, per sistemi in regime stazionario con una sola entrata ed una
sola uscita, dalla (4.49) si ottiene

m (Sk‘ - se) z ‘;;I + Srrr (4.50)
J

Analogamente, nel caso particolare di sistemi in regime stazionario
con una sola entrata ed una sola uscita, I'Eq. (4.46) puo essere scritta nella
forma

-

1 Q AS”'r i
S8, = Z[A m TJ ]f L= Z( Jf AS"”’) (451)
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dove, al terzo membro, si fa riferimento all’intervallo di tempo necessario a
far entrare, in e, ed uscire, da «, la massa unitaria. Il punto di vista su cui si
basa I’Eq. (4.51) & quello Euleriano ma, al solito, pud essere adottato anche
un punto di vista Lagrangiano. In tal modo, ponendo i = ¢ ed f= u al terzo
membro, I'Eq. (4.51) viene riferita alla massa unitaria che si sposta dall'en-
trata all'uscita. Si ottiene cosi

Sy —8,= Z[%—) +(Asiry) (4.52)

J

dove le analogie con la (4.45) e la (4.50) sono evidenti. In particolare, la
(4.52) avrebbe potuto essere ricavata formalmente, dividendo i due membri
della (4.50) per la portata di massa .

Esempio 4.9
Si ricavi I'espressione del bilancio d’entropia per i sistemi chiusi in regime
transitorio.

Soluzione

L'Eq. (4.48) & del tutto generale e, se non si hanno entrate ed uscite di flui-
do, fornisce
4s 9 ;

+8

irr
do <1,

ovvero l'espressione del bilancio di entropia per i sistemi chiusi in regime
transitorio.

Esempio 4.10

Si ricavi I'espressione del bilancio d’entropia per il processo di riempimento
d’una bombola, illustrato nel Paragrafo 3.4.4.
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Soluzione
Con riferimento alla schematizzazione di sistema aperto, illustrata in Fig.

3.6, I'Eq. (4.46) porge
Sp—Ams, = Am(sf —se) = (AS,-,,)EI = sp-8,= (As,-,,)l.f

Con riferimento alla schematizzazione di sistema chiuso, illustrata in Fig.
3.7, ’Eq. (4.45) porge

&~y =Am(sf -~se)=(AS,-J,Jr = Sp—Se =(;A.s‘,-,.,,)ﬂr

)y
ovvero la stessa relazione ricavata in precedenza. Pertanto, in assenza di
scambi termici, la generazione d’entropia nel processo si traduce integral-
mente in un aumento d’entropia del gas.

Esempio 4.11
Con riferimento agli Esempi 2.7 e 3.9, si determini I’aumento d’entropia che
si verifica nel fluido incomprimibile acqua per effetto di un lavoro delle for-

ze d’attrito pari ad |R;, =30 J/kg. Si supponga che il processo sia adiabati-

co e si faccia riferimento ad una temperatura d’entrata pari a 300 K.

Soluzione
L’aumento di temperatura dovuto agli attriti, calcolato nell’Esempio 3.9, era

tale da dar luogo ad una temperatura d’uscita

T,=T,+

u

Nell’ipotesi d’adiabaticita della trasformazione, dall’Eq. (4.52) si ottiene

0; T
(As‘.”’)eu =y "0 _Z[?j] =5 —Se = Cl“(?"]
e
eu

J
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=0,098 —

=4187 1n(——300’007) ]
kgK

dove, come si & detto, la produzione d’entropia & associata alla presenza
d’attriti. Si noti che, in casi come questo, la produzione d’entropia & espri-
mibile nella forma

(Asin’)e“ =88, = c¢ln [l * Iﬂ.;_?;]

€

Quindi, a parita di differenza di temperatura T,—T, (ciot di lavoro delle
forze d’attrito), la produzione d’entropia risulta tanto maggiore quanto pill
bassa & la temperatura T, ovvero tanto minore quanto pid alta & la tempe-
ratura 7,. Pertanto la conversione d’energia meccanica in energia termica,
ad opera degli attriti, @ meno dannosa alle alte che alle basse temperature.

Esempio 4.12

Con riferimento allo schema di Fig. 3.4 (a), si determini la produzione
d’entropia per unita di tempo in uno scambiatore di calore acqua-acqua, a-
diabatico verso I’esterno, nel quale si abbia: 71, =, =, = 2 kg/s, lee =
80 °C, t,, =60°C, myp=nmg =mg =1kglse 1, =10 °C.

Soluzione
Poiché lo scambiatore & adiabatico verso 1’esterno, nell’ipotesi di calore
specifico dell’acqua indipendente dalla temperatura, si ha

mc(hce _hi’.‘ﬂ)=m€c(’c‘e _ICH)= mf(hﬁ‘ _hfe)= ".lfC(fﬁ‘ —ffe)

da cui si ottiene

m,
m f

2
L =fef+ ('rfe_’cu): 10+T(80_60)=50 °C
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Di conseguenza, sempre nell’ipotesi d’adiabaticita dello scambiatore verso
1’esterno, dall’applicazione della (4.49) si ottiene

: ; ; q;j . ;
Sipr= Zmnsu _Zmese _Z?z Zmu"“u _'Zme'se
J

=meScy+ J""-"_,f"s'fu_ M Sge -?flfoe = ’hc(scu "sce) + mf(sﬁ: "'sfe)

333,15
353,15

F
=m,c lnz-;-"-+n'1fc lnﬁ=2-4,18'}‘-1n[
T

]+ 1-4,187- 1n(323’15)
ce Tfe

283,15

=-0,4882+0,5533=0,0651 kW /K

Ovviamente, la produzione d’entropia & dovuta agli scambi termici interni
che hanno luogo con differenze finite di temperatura.

4.9 RELAZIONI DI MAXWELL

In base alla gia ricordata regola delle fasi, lo stato di un sistema chimi-
camente e fisicamente omogeneo, costituito cioé da un’unica sostanza pre-
sente con una sola fase, & completamente determinato dalla specificazione
di due sole proprieta intensive. Cid significa che, se si fa riferimento a tre
proprieta caratteristiche, esse sono necessariamente legate da quaiche rela-
zione funzionale, poiché ogni proprietd intensiva deve potersi esprimere in
termini di due qualunque delle altre proprieta intensive. In particolare, tutti i
potenziali termodinamici devono potersi esprimere in funzione di due sole
variabili indipendenti.

Per determinare esplicitamente le relazioni che intercorrono tra i po-
tenziali termodinamici, conviene partire da alcune forme differenziali parti-
colarmente significative. Ad esempio, le relazioni (4.29) e (4.27) possono
essere interpretate anche come espressioni differenziali, rispettivamente,
dell’energia interna
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du=Tds—pdv
e dell’entalpia

dh=Tds+v dp
Analogamente, le definizioni dell’energia libera di Helmotz
f=u-Ts
e dell’entalpia libera di Gibbs
g=h-Ts
portano, rispettivamente, alle forme differenziali
df =du-Tds—sdT=-pdv—-sdT
dg=dh—-Tds-sdT=vdp-sdT

dove si € tenuto conto delle (4.53) e (4.54).

(4.53)

(4.54)

(4.55)

(4.56)

(4.57)

(4.58)

In base a ben note proprieta dei differenziali esatti, le relazioni
(4.53), (4.54), (4.57) e (4.58) possono essere scritte anche nelle forme equi-

valenti

3\ { 3\
du=Tds—pdv =[ﬂ dss| 2%
ey

d
ds ) ¢

s

\ 7R
dh=TdS+‘0dp=(§£ ds+ ol

ds ), \dp)

dp

= —pdo-sar=[2L of
df =—=pdv sdT—{av]Td'o+(aTldT

(4.59)

(4.60)

(4.61)
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dg=vdp—sdT=(@} dp+(—a£] dT (4.62)
p )y aT "

Dal confronto tra il primo ed il secondo membro delle Eq. (4.59) - (4.62) si

ottiene
(25‘.] =T=[ﬂ) (4.63)
s as
v p
oul __ _[9of 4.64
(3] ~=(2), s
[%] =v=[§] (4.65)
p 5 ap T
]
) ___[28
[ - v— S_[E)T]P (4.66)

A questo punto si pud osservare che i potenziali termodinamici u, h, fe g
sono dei differenziali esatti, esprimibili nella forma generale

[2¢ 99) 4y -
0= ( ax ]ydx * [ dy ]xdy =M(x,y)dx+N(x,y)dy (4.67)

dove
a(a0) | _[2(20) ] L(2m) _(2¥
[9y[9xl] _[3x[9>’1]},:{33’ l (?h]y o8

poiché le derivate parziali miste sono uguali. Applicando questo risultato
alle Eq. (4.59) - (4.62), si ottengono le relazioni di Maxwell
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(0T dp
Ebf_[gl; =
22 =(@~) (4.70)
\Ip ), \9s b '
(dp) a-J

p s
= == 4.71
,\éJT)U [ v )p k1L

[

80] (6‘3}

—| =—| == 4.72)
[8?‘ 5 ap )y

Per facilitare la memorizzazione, le relazioni di Maxwell possono
essere schematizzate nella maniera seguente

[8(vm. mecc. i) 4.73)

_ | d(var. term. £)
d(var. term. k) -

d(var. mecc. j)

] var, mecc. f ] var, term. k

dove si permuta i, j=1,2 tra le due variabili meccaniche (pressione ¢ vo-
lume specifico) e k, £=1, 2 tra le due variabili termiche (temperatura ed
entropia), mentre il segno (-) compare quando le derivate parziali coinvol-
gono le coppie (7,v) e (p,s).

Nei paragrafi che seguono si mostrera come le relazioni di Maxwell
consentano d’esprimere entropia, energia interna ed entalpia in funzione
delle variabili pressione, volume specifico e temperatura.

4.9.1 Temperatura e Volume Specifico come Variabili Indipendenti

Per valutare le differenze d’entropia tra due stati, in funzione di temperatura
e volume specifico, si parte dall’espressione



SECONDO PRINCIPIO DELLA TERMODINAMICA 113

as as
_| 98 474
ds (QT} dT+[8v)Tdv (4.74)

nella quale, in base alla (4.27), si ha
ds du Cy
=— =L 4.75
(ar] (ar) T S
Pertanto, tenuto conto della (4.71), si arriva all’espressione

C” T+| 2P 476
ds=-2d +[8T) dv (4.76)

che, integrata tra uno stato di riferimento e lo stato generico, fornisce

T ¢ " (ap
s—sO=J —”dT+J [—) dv @.77)
7, T - aT ),

mentre, nel caso particolare di fluidi incomprimibili, porge di nuovo la
(4.34).

Per valutare le variazioni d’energia interna si parte dalla relazione
(4.53) e si tiene conto della (4.76), scrivendo

du=Tds- pde[cvdT+T[gT) dv]—pdv
v

=c dT+[T(g$) —pjldv (4.78)

L’Eq. (4.78), integrata tra lo stato di riferimento ed uno stato generico, for-
nisce
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T v
ap
—Uy = dT T|=—| —=pl|d .
U— U JTO (e28 +J [ {(9TL p] v 4.79)

g

mentre, nel caso particolare di fluidi incomprimibili, porge di nuovo la
(3.57).

Naturalmente, le relazioni soprariportate non sono le uniche espres-
sioni che coinvolgono le variabili indipendenti temperatura e volume speci-
fico. Esse tuttavia sono le pill interessanti ai fini di questo corso e, infatti,
saranno richiamate pill volte nei capitoli che seguono.

4.9.2 Temperatura e Pressione come Variabili Indipendenti

Per valutare le differenze d’entropia tra due stati, in funzione di temperatura
€ pressione, si parte dalla scrittura

ds ds
ds={——-] dT+(—] dp (4.80)
aT . ap )y
nella quale, in base alla (4.29), si ha
9s) _1 Qﬁ] =iF (4.81)
ar), T\dT B

Pertanto, tenuto conto della (4.72), si arriva all’espressione

dg= %”dT—(-&—vJ dp 4.82)
P

che, integrata tra lo stato di riferimento ed uno stato generico, fornisce

s—s0=J:‘P c—pdT- Jp [g—vJ dp (4.83)
7, T ” aT A
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Per valutare le variazioni d’entalpia si parte dalla relazione (4.54) e
si tiene conto della (4.82), scrivendo

dh=Tds+v a‘p=[cpdT—T(§%] dp]+vdp
P
av
=cpa'T—|iT[——-} —vjldp (4.84)
aT .

L’Eq. (4.84), integrata tra lo stato di riferimento ed uno stato generico, for-

(g
adv
h—h =J ¢, dT - T[—] —oldp (4.85)
’ To ! J [ 1), }

mentre, nel caso particolare di fluidi incomprimibili, porge di nuovo la
(3.59).

nisce

P

Po

Naturalmente, le relazioni soprariportate non sono le uniche espres-
sioni ricavabili a partire dalle variabili indipendenti temperatura e pressione.
Esse tuttavia sono le pill interessanti ai fini di questo corso ed, infatti, saran-
no richiamate pil volte nei capitoli che seguono.

Esempio 4.13
Mantenendo costante la temperatura, si valutino le variazioni di ¢, e ¢, in

funzione, rispettivamente, del volume specifico e della pressione.

Soluzione
Per valutare le variazioni, con il volume specifico, di ¢, si parte dalla re-
lazione (4.75) e si tiene conto delle (4.68) e (4.71), scrivendo

2sm) [a(0) ] 15 5
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OVVEro

(acz,) [32 p]

=T|—5

v ), aT" ),

Per valutare le variazioni, con la pressione, di ¢, si parte dalla relazione
(4.81) e si tiene conto delle (4.68) e (4.72), scrivendo

ep!T)| _ _a_(ﬁ] =[i(é] ] ! i[ﬂ]
ap L apanT aTapr aTanp

OVVero
(5, {5
—2| =-1| 25
ap r aT ’

Le espressioni qui ricavate saranno utilizzate nel prossimo capitolo.

4.10 CONCLUSIONI

In questo capitolo si & formulato il secondo principio della termodinamica, e
si & dimostrata I’equivalenza tra i due enunciati di Clausius e Kelvin-Planck.
Si sono poi introdotti i concetti di reversibilita ed irreversibilita e si & dimo-
strato il teorema di Carnot, relativo ai rendimenti dei cicli bitermici reversi-
bili. L’estensione dei risultati ottenuti ad un ciclo reversibile generico ha
consentito d’arrivare alla definizione d’entropia, mentre 1’analisi di un ciclo
irreversibile generico ha portato alla formulazione della disuguaglianza di
Clausius. Si & poi espresso il primo principio della termodinamica facendo
riferimento ai parametri interni del sistema e si sono illustrati i bilanci en-
tropici validi per i sistemi chiusi ed i sistemi aperti. A conclusione del capi-
tolo, sulla base della teoria matematica dei potenziali, si sono ricavate le re-
lazioni di Maxwell dimostrando che proprieta termodinamiche difficilmente
misurabili, come entropia, energia interna ed entalpia, POSSONO venir espres-
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se in funzione di variabili come pressione, volume specifico e temperatura,
pil suscettibili di misure dirette. Le relazioni ricavate in questo capitolo co-
stituiranno la base per la determinazione delle proprieta termodinamiche di

gas e vapori.



CAPITOLO 5
GAS IDEALI

5.1 GENERALITA

Nel capitolo precedente si & visto come due proprieta intensive bastino a
specificare lo stato termodinamico di un sistema costituito da un’unica so-
stanza presente con una sola fase. Da cio si deduce, ad esempio, che le tre
proprieta pid facilmente misurabili in un gas, cio¢ pressione, volume speci-
fico e temperatura, sono necessariamente legate da una relazione funzionale.
La relazione che lega tra loro pressione, volume specifico e temperatura di
un gas & detta equazione di stato.

In questo capitolo sono definiti “ideali” i gas che seguono una parti-
colare equazione di stato. Poi, in base a quest’equazione, vengono espresse
le proprieta termodinamiche dei gas ideali e le loro relazioni durante le pit
importanti trasformazioni di interesse tecnico. Infine, quale applicazione
pratica, vengono analizzati gli impianti di compressione ed i cicli funzionali
dei compressori alternativi.

5.2 EQUAZIONE DI STATO DEI GAS IDEALI

Come si & gia osservato, i gas ideali sono costituiti da molecole, prive di un
volume proprio, che non esercitano tra loro alcuna azione attrattiva o repul-
siva. Dal punto di vista pratico, il modello di gas ideale rappresenta abba-
stanza bene il comportamento dei gas reali quando la pressione ¢ relativa-
mente bassa (e percid le molecole sono distanziate tra loro), o quando la
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temperatura & relativamente alta (e perciod gli effetti inerziali prevalgono su-
gli effetti d’attrazione e repulsione). In base alla teoria cinetica, si pud di-
mostrare che i gas ideali seguono 1’equazione di stato

pV=nRT (5.1

dove R gioca il ruolo di costante universale. Di conseguenza, in termodi-
namica ¢ definito ideale qualunque gas nel quale pressione p, volume V,
numero di moli n e temperatura assoluta 7 siano legati dalla relazione (5.1).

La costante universale non dipende dal tipo di gas considerato e
quindi, per una temperatura fissata, il valore del primo membro dell’Eq.
(5.1) & determinato soltanto dal numero di moli presenti nel volume V ovve-
ro, in ultima analisi, dal numero di molecole del sistema. Per calcolare il
valore della costante universale basta allora stimare il volume occupato da
una chilomole di un qualunque gas a comportamento ideale, in ben definite
condizioni di pressione e temperatura. Poiché 1 kmol di gas ideale occupa
22,414 m? alla pressione di 1 atm (= 101,325 kPa) ed alla temperatura di
273,15 K, si ricava

= _pV 101,325.22,414 kJ J
R="—= =8,314 =8314 5.2
nT 1.-273,15 kmol K kmol K o
Dividendo entrambi i membri della (5.1) per », si ottiene
po =RT (5.3)
dove
v=V/n (5.4)

¢ il volume molare, espresso in metri cubi per chilomole [m3/kmol]. Analo-
gamente dividendo entrambi i membri della (5.1) per la massa m, valutata
come prodotto del numero di moli » per la massa molare M, si ottiene
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PELBTRLE, (5.5)

L’Eq. (5.5) si trova scritta, di solito, nella forma

pv=RT (5.6)
dove

(5.7)

Vv
0= —
m

Y
nM
¢ il volume specifico, mentre

R
M

R= (5.8)
& la costante del gas considerato, generalmente espressa in joule, o chilo-
joule, per chilogrammo e kelvin, ciog [J/(kg K)] o [kJ/(kg K)]. Infine, molti-
plicando i due membri dell’Eq. (5.6) per la massa m, si ottiene un’altra rela-

zione d’uso comune
pV=mRT (5.9)

Si pud dimostrare che, nell’ipotesi di validita delle equazioni di stato
dei gas ideali, I’energia interna e I’entalpia sono funzioni della sola tempe-
ratura. In tal caso, dalla definizione di calore specifico a volume costante, si
ha

du du
=|2L] =22 5.
‘0 [ar]v aT E

ed integrando tra uno stato di riferimento ed uno stato generico, si ottiene

T
U—1u, =J cy(T)dT (5.11)
Ty



122  CAPITOLO S

Analogamente, dalla definizione di calore specifico a pressione costante, si
ha

dh dh
cp= [ﬁl T (5.12)

ed integrando tra uno stato di riferimento ed uno stato generico, si ottiene

T
h—h, =J c,(T)dT (5.13)
To
Ovviamente, nelle Eq. (5.11) e (5.13), i calori specifici non dipendenti dalla
temperatura possono essere portati fuori del segno d’integrale, semplifican-
do ulteriormente le relazioni ottenute. Di solito, si sceglie ug =hy =0 per
Ty, = 273,15 K e in questo modo, una volta noti i calori specifici, le (5.11) e

(5.13) consentono di calcolare agevolmente i valori relativi di « ed 4. Non
va tuttavia dimenticato che la scelta di un riferimento arbitrario, molto co-

moda ai fini pratici, puo essere scorretta quando energia interna ed entalpia
compaiono in valore assoluto, e non come differenze, nella stessa relazione.
In quest’ultimo caso, conviene eliminare I’entalpia, o I’energia interna,
dall’espressione algebrica tenendo conto della definizione: h = u + po. In-
fatti, energia interna ed entalpia possono essere contemporaneamente uguali
a zero in uno stato di riferimento solo se, in tale stato, si ha pv o=0ed,in
base alla (5.6), cio si verifica solo alla temperatura di 0 K.

In genere, I’energia interna specifica e 1’entalpia specifica di un gas
ideale sono espresse in joule, o chilojoule, per chilogrammo, cioé [J/kg] o
[kJ/kg]. Di conseguenza, i corrispondenti valori molari # e % sono espressi
in joule, o chilojoule, per chilomole, ciog [J/kmol] o [kJ/kmol], e sono otte-
nuti moltiplicando per M i valori riferiti all’unita di massa.

Esempio 5.1

Un recipiente del volume di 3 m3 contiene 12 kg di azoto alla pressione di
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0,4 MPa. Nell’ipotesi che I’azoto si comporti come un gas ideale, si trovi la

temperatura T.

Soluzione
Poiché 1’azoto ha massa molare M = 28,01 kg/kmol, dalla definizione (5.8)
si ha

Di conseguenza, dall’Eq. (5.9) risulta

_pV_ 400-3

= = =336,9 K
mR 12:0,296812

In alternativa, sarebbe stato possibile calcolare il volume specifico

3
v=y—=i=0,25 =2
m 12 kg

ed utilizzare la relazione (5.6), ovvero calcolare in sequenza il numero di

moli
n=22 12 _ 04284 kmol
M 28,01
il volume specifico molare
3
g=t= = =700 -1
n 0,4284 kmol

ed utilizzare la relazione (5.3).

Esempio 5.2
Si esprimano I’energia interna e 1’entalpia di un gas ideale, nell’ipotesi che i
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calori specifici non dipendano dalla temperatura.

Soluzione
Se si pone uy = hy =0 per Ty =273,15 K (= 0 °C) nelle Eq. (5.11) e (5.13),
scritte per calori specifici indipendenti dalla temperatura, si ha

u=c,(T-Ty)=c,t

h =CP(T_ T0)= Cpf

dove 1 indica la temperatura relativa espressa in gradi celsius.
Tuttavia nell’analisi dei sistemi di riempimento, illustrata al Paragra-
fo 3.4.4, si scrivera la (3.30) nella forma

Up = cyly = he=u,+p,v,=cyt, +p,0,
ottenendo cosi la relazione corretta
Co (rf = Ie) =PV,
e non la relazione
up=cyly=h, =cut,

sbagliata in quanto dipendente da una temperatura di riferimento T =
273,15 K (= 0 °C) scelta in modo arbitrario.

Sarebbe stato invece possibile utilizzare i valori assoluti dell’energia
interna e dell’entalpia specifiche, scrivendo

up=cylp=h,=c,T,
in quanto, per un gas ideale, si ha

Povo=RTy=0
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nello stato di riferimento 7j; =0 K.

Esempio 5.3
Si dimostri che, nelle ipotesi di validita dell’Eq. (5.6), energia interna ed
entalpia di un gas ideale dipendono solo dalla temperatura.

Soluzione

La dimostrazione segue immediatamente dalle considerazioni svolte nella
Sezione 4.9. Sostituendo la (5.6) nell’espressione generale dell’energia in-
terna in funzione di temperatura e volume specifico, si ottiene infatti

T L P
”_“O=J CUdT+J [T[ﬁ) —p] dv
Ty . v

(1]

T v R &
=J cvdT+J (T——p) dv=J c,dT
T Yo v Ty

Analogamente, sostituendo la (5.6) nell’espressione generale dell’entalpia in

funzione di temperatura e pressione, si ha

¥ ' v
h—,h=J-TOCPdT+ T(ﬁ) -0 dp
Po ¥
T
=J cpa’T-l-J
T

P R T
(T——v) dp=J. c,dT
p Ty
Inoltre, sostituendo la (5.6) nelle espressioni delle derivate dei calori speci-

Po
2
() 158
v )y aT” ),

fici, si ottiene
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Ip )y oT d
Pertanto, i calori specifici ¢, e ¢, e, di conseguenza, I’energia interna e
I"entalpia dei gas ideali possono dipendere, al pid, dalla temperatura.

5.2.1 Calori Specifici dei Gas Ideali

Dalle Eq. (5.10) e (5.12) e dalla definizione d’entalpia si ottiene

dh=cpdT=d(u+pv)=c”dT+RdT (5.14)

OvVVvero

cp=cv+R (5.15)

Pertanto, indicando con
k=2 (5.16)

il rapporto, sempre maggiore di 1, tra il calore specifico a pressione costante
ed il calore specifico a volume costante, si arriva immediatamente alle e-
spressioni

1
ey =——R
i (5.17)

k
=—-R ;
=% (5.18)

In base alla teoria cinetica, I’energia interna specifica di un gas ideale & e-
sprimibile come

w=LoRT (5.19)
2



GAS IDEALI 127

dove ¢ & il numero di gradi di liberta della molecolaed RT /2 éll’encrgia
cinetica associata ad ogni grado di liberta. Di conseguenza risulta anche

du ¢
=L 5.20
“=Ur 2 (ot
0+2
o . (5.21)
e
p=lp_tt2 (5.22)
Cy £

Per i gas monoatomici, e per i gas pluriatomici a temperature non troppo e-

levate, i valori di ¢ dipendono solo dal numero di atomi della molecola,

come indicato in Fig. 5.1. Cosi si ha

o { =3, corrispondenti a tre traslazioni, per i gas monoatomici (ad esem-
pio: elio, neon e argon);

« ¢ =5, corrispondenti a tre traslazioni e due rotazioni, per i gas biatomici

(ad esempio: idrogeno, ossigeno e azoto) ed
« £ =6, corrispondenti a tre traslazioni e tre rotazioni, per i gas con tre 0
pii atomi (ad esempio: vapor d’acqua, anidride carbonica e metano).

A « A

(@) (b)

Figura 5.1 Gradi di liberta: (a) ¢ =3 traslazioni per le molecole monoatomiche, (b) £=5

(3 traslazioni e 2 rotazioni) per le molecole biatomiche e (¢) £ = 6 (3 traslazioni e 3 rota-

zioni) per le molecole con tre o pill atomi.
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In base alla (5.22) si ha quindi: k = 1,6 per i gas monoatomici, k = 1,4 per i
gas biatomici e k = 1,3 per i gas triatomici. A temperature elevate, la defini-
zione geometrica dei gradi di liberta resta valida solo per gas monoatomici,
in quanto le molecole con due o pil atomi diventano sede di moti vibratori.
Questi moti comportano un aumento dei gradi di libertd e, di conseguenza,
provocano un aumento dei calori specifici con la temperatura.

Per concludere si vuol osservare che, essendo i calori specifici ¢, e
¢, espressi in joule, o chilojoule, per chilogrammo e kelvin, ciog [J/(kg K)]
o [kJ/(kg K)], i valori molari ¢, e Cp, sono espressi in joule, o chilojoule,
per chilomole e kelvin, cioe [J/(kmol K)] o [kJ/(kmol K)], e sono ottenuti
moltiplicando per M i corrispondenti valori riferiti all’unitd di massa.

Esempio 5.4
Si calcolino i calori specifici dell’azoto, nell’ipotesi che 1’azoto si comporti
come un gas ideale a calori specifici costanti.

Soluzione
Poiché€ 1’azoto & un gas biatomico caratterizzato dalla costante R = 0,2968
kJ/(kg K), dalle (5.16) - (5.18) si ha

L p=—L 0.2968=0,7420 X
=1 L4-1 kgK

Cy =

¢y =Mc, =28,01-0,7420= 20,78 kI /(kmol K)
¢, =kc, =1,4-0,7420=1,039 kJ/ (kg K)

¢, =Mc,=28,01-1,039=29,10 kJ/(kmol K)

Sostituendo 1 valori di ¢y € Cp nelle Eq. (5.11) e (5.13), si ricavano im-
mediatamente i valori dell’energia interna e dell’entalpia.
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5.3 ENTROPIA DEI GAS IDEALI

L’entropia dei gas ideali pud essere determinata in base alle relazioni gene-
rali ricavate nella Sezione 4.9 od, in alternativa, pud essere calcolata diret-
tamente utilizzando le espressioni del primo principio riferite ai parametri
interni. Ad esempio, dall’espressione differenziale (4.29) del primo princi-

pio, si ha
RT
Tds=du+pdv=c,dT+—dv (5.23)
v
e quindi risulta
dT dv dT dv
ds=cy,—+R—=cy| —+(k-1)— 24
v B Cv[ T ( ) P? :] (5.24)

Integrando I’Eq. (5.24) tra uno stato di riferimento ed uno stato generico, ed
assumendo che ¢, e k non dipendano dalla temperatura, si ottiene

k-1
T /] T( v
s—sp=c,In—+RIn—=c¢, In| —| — 5.25

Nell’Eq. (5.25) si & mantenuta la corrispondenza con I’Eq. (5.24), in quanto
sia I’espressione al secondo membro sia I’espressione al terzo membro sono
utilizzate nella pratica.

Analogamente, dall’espressione differenziale (4.27) del primo prin-
cipio, si ha

Tds=dh—vdp=cpdT—Edp (5.26)
P

e quindi risulta
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ds=cp£—Rd—p=cp[£—(E)Q:| (5.27)
T P I k Jp

Integrando I’Eq. (5.27) tra uno stato di riferimento ed uno stato generico, ed
assumendo che ¢, e k non dipendano dalla temperatura, si ottiene

" - (1-k)/k
s-—-so=cp1n——Rlni=cpln —[i] (5.28)
T Po Ty \ po

Nell’Eq. (5.28) si & mantenuta la corrispondenza con I’Eq. (5.27), in quanto
sia I’espressione al secondo membro sia I’espressione al terzo membro sono
utilizzate nella pratica.

Infine, sostituendo nell’Eq. (5.25) la relazione

T po

To  Povo

(5.29)

si ottiene ’espressione dell’entropia in funzione di volume specifico e pres-

sione
k
v
§—89=¢Cyln i[-—-J (5.30)
Po\ %9

Di solito, si pone s5=0 per T, =273,15 K, p,=101,325 kPa e
Vo =RTy/pgy e si misura I'entropia specifica s in joule, o chilojoule, per
chilogrammo e kelvin, ciog [J/(kg K)] o [kJ/(kg K)]. Di conseguenza, i valo-
ri dell’entropia molare § sono espressi in joule, o chilojoule, per chilomole
e kelvin, cio [J/(kmol K)] o [kJ/(kmol K)], e sono ottenuti moltiplicando
per M i corrispondenti valori riferiti all’unita di massa.

Esempio 5.5
Si calcoli il valore dell’entropia specifica dell’azoto, alla temperatura di 400
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K ed alla pressione di 200 kPa, nell’ipotesi che I’azoto si comporti come un

gas ideale a calori specifici costanti.

Soluzione
Facendo riferimento ai valori calcolati in precedenza e ponendo sy =0 per
T, =273,15 K e py =101,325 kPa, dalla (5.28) si ha

s=c,InL— RInL = 1,039 -0 ~0,2968 In ol
Ty po 273,15 101,325

=0,3963-0,2018 = 0,1945 kJ / (kgK)

Procedimenti analoghi, fondati sull’impiego della (5.25) e della (5.30), sono
utilizzati nella valutazione dell’entropia in funzione di temperatura e volu-
me specifico, o di pressione e volume specifico. Ovviamente, & appena il
caso di far notare che 1’entropia dei gas ideali, a differenza dell’energia in-
terna e dell’entalpia, non pud venire espressa in funzione della sola tempe-
ratura.

54 TRASFORMAZIONI DEI GAS IDEALI

In questa sezione sono ricavate le principali relazioni utilizzate nell’analisi
dei processi che coinvolgono gas ideali. Nelle applicazioni del primo prin-
cipio si fa riferimento, a seconda dei casi, a sistemi chiusi od a sistemi aperti

in regime monodimensionale stazionario.

5.4.1 Isocore

Si dicono isocore le trasformazioni in cui il volume specifico si mantiene
costante. La relazione (5.25) consente il tracciamento delle trasformazioni
isocore sul diagramma (T, s) e I’andamento logaritmico risultante & illu-
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strato nella Fig. 5.2 (a). Si noti che, in base all’Eq. (5.25), le isocore sono
curve parallele sul diagramma (7, s). Infatti, la distanza orizzontale tra due
qualunque isocore v, e v, resta costante in quanto, per due punti sulla stes-
sa isoterma, si ha sempre

k-1
sz—sI=Rln:—2=cvln[%J (5.31)
1 1

Il primo principio della termodinamica, per una trasformazione iso-
cora internamente reversibile, pud essere scritto nella forma

Tds=dQ=du=c,dT (5.32)

e quindi, integrando la (5.32) tra uno stato iniziale i ed uno stato finale fisi
ricava

T .
uf—u,-=j cvdT=QU=J‘ Tds (5.33)

i 5

(b)

Figura 5.2 Piano (7, §): (a) andamenti delle isocore e differenze di energia interna; (b)

andamenti delle isobare e differenze di entalpia.
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Pertanto, come evidenziato in Fig. 5.2 (a), la differenza d’energia interna tra
due punti qualunque di un’isocora internamente reversibile & data dall’area
sottostante al tratto di trasformazione che, sul diagramma (7, s), congiunge i
due punti stessi.

Nell'ipotesi di variazioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale,
il lavoro scambiato durante una trasformazione isocora internamente rever-
sibile & uguale a zero per un sistema chiuso, mentre il lavoro tecnico scam-
biato & pari a

Pu
L, =-J vdp=v(p,—p,) (5.34)

[

per un sistema aperto in regime stazionario monodimensionale.

5.4.2 Isobare

Si dicono isobare le trasformazioni in cui la pressione si mantiene costante.
La relazione (5.28) consente il tracciamento delle trasformazioni isobare sul
diagramma (7, s) e I’andamento logaritmico risultante ¢ illustrato nella Fig.
5.2 (b). Si noti che, in base all’Eq. (5.28), le isobare sono curve parallele sul
diagramma (7, s). Infatti, la distanza orizzontale tra due qualunque isobare
Py € p, resta costante in quanto, per due punti sulla stessa isoterma, si ha

(1-k)/ k
§5—8 =—RlIn (%) =¢, In (%) (5.35)
1 1

sempre

Il primo principio della termodinamica, per una trasformazione iso-
bara internamente reversibile, pud essere scritto nella forma

Tds=dQ=dh=c,dT (5.36)

e quindi, integrando la (5.36) tra uno stato iniziale i ed uno stato finale £, si
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ricava

Ty Sy
.Y =J ¢, dT=0; = f Tds (5.37)
T; 5
Pertanto, come evidenziato in Fig. 5.2 (b), la differenza d’entalpia tra due
punti qualunque di un’isobara internamente reversibile & data dall’area sot-
tostante al tratto di trasformazione che, sul diagramma (7, s), congiunge i
due punti stessi.
Nell’ipotesi di variazioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale,

il lavoro tecnico scambiato durante una trasformazione isobara internamente
reversibile di un sistema aperto monodimensionale stazionario, & uguale a
zero, mentre si ha

Yy
Ly =J pdv =p(v;-v;) (5.38)

Ui

per il lavoro scambiato da un sistema chiuso.

5.4.3 Isoterme

Si dicono isoterme le trasformazioni in cui la temperatura si mantiene co-
stante. In questo caso, dall’equazione di stato (5.6) si ottiene

PU=p;v;=prv;=RT =cost (5.39)
dove i € lo stato iniziale ed f& lo stato finale.

La differenza d’entropia tra gli stati i ed f di un’isoterma, & esprimi-
bile in base alle relazioni (5.25) e (5.28) ed alle proprieta dei logaritmi

k1 (1-k)/k
(4 [ ;
Sp—8;=cyIn [—‘{] =Rln—f=cpln [ﬁ) =RmnZL (5.40)
[ Uy Pi p_,"
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Per trasformazioni isoterme internamente reversibili, le espressioni
(4.29) e (4.27) del primo principio riferite ai parametri interni, forniscono

dQ=Tds=du+pdv=c,dT+pdv=pdv
=dh-vdp=c,dT-vdp=-vdp (5.41)

Dalla (5.41), nell'ipotesi che si abbia i = e ed f=u, si ricava

UF L dv 'Uf Py
Q{f= pdv=RT —=RTIn—=—=RTIn— (5.42)
5, o U v; Pi

i i

per i sistemi chiusi, e

Pu Pu
Qeuz—J vdp=-RT| “L=_RTW2L=RTIIL=0; (543)
Pe Pe P Pe Ve

Attese le (5.42) e (5.43), in base al primo principio della termodinamica si
ottiene
(o)
Ly = 0y ~(w—ug) =0y = RTIn-L = —RTIEL
;i Pi
= Qpy =hy — by + L,
=L =RTIn% = _RTIn2x (5.44)
Ve Pe
se le variazioni di energia cinetica e potenziale sono tracurabili. In tali ipo-
tesi, come si pud vedere anche dalla Fig. 5.3, il lavoro senza deflusso ed il
lavoro con deflusso sono uguali tra loro ed uguali alle quantita di calore
scambiate. Nella Fig. 5.3 (a), l'uguaglianza dei lavori corrisponde alla ben
nota proprieta delle iperboli equilatere (pv = cost) mentre, nella Fig. 5.3
(b), l'uguaglianza dei lavori deriva dalla (5.44) e dal significato fisico

dell’area sottostante alla trasformazione.
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A conclusione del paragrafo si vuol osservare che le espressioni
(5.44) del lavoro avrebbero potuto essere ottenute anche integrando le defi-
nizioni: dL=p dv e dL’'=-v dp come negli Esempi 2.1 e 2.4.

Pi=Pe PFP,

[
-

S

Figura 5.3 Lavoro in trasformazioni isoterme reversibili: (a) diagramma (p, v) e (b) dia-

gramma (7, s).

Esempio 5.6

Nell’ipotesi che siano trascurabili le variazioni d’energia cinetica e po-
tenziale, si calcolino il lavoro ed il calore scambiati per unitd di massa du-
rante una trasformazione isoterma reversibile, alla temperatura di 300 K.
Nella trasformazione 1’azoto, assimilabile ad un gas a comportamento idea-
le, aumenta la sua pressione in modo tale che si abbia Pu !l ps=5.

Soluzione
Poiché si ha R = 0,2968 kJ/(kg K), si ottiene

Qu =Ll =-RTIn2% = _0,2968.3001n5 = -143 X

Pe kg

con riferimento, ad esempio, ad un sistema aperto monodimensionale sta-



GASIDEALT 137

zionario. Come risulta dal segno delle quantita scambiate, la compressione
isoterma richiede una fornitura di lavoro ed una uguale, contemporanea a-

sportazione di calore.

5.4.4 Isoentropiche ed Adiabatiche

Poiché nelle trasformazioni internamente reversibili si ha

dQ=Tds (5.45)

le trasformazioni isoentropiche sono adiabatiche e, viceversa, le tra-
sformazioni adiabatiche internamente reversibili sono anche isoentropiche.
Per s = cost, dalle Eq. (5.25), (5.28) e (5.30), valide per gas a calori specifici
costanti, si ottiene in sequenza

To*"' =cost (5.46)

Tp“'“"k = cost (5.47)
[

pvk = cost (5.48)

In alternativa, sempre nell'ipotesi di calori specifici costanti, le relazioni
(5.46) - (5.48) avrebbero potuto essere ricavate senza far ricorso alla nozio-
ne di entropia, utilizzando 1'equazione di stato dei gas ideali ed il primo
principio scritto per trasformazioni adiabatiche reversibili.

Per le trasformazioni adiabatiche, nell’ipotesi di variazioni tra-
scurabili d’energia cinetica e potenziale, il primo principio della termo-
dinamica pud essere scritto nella forma

dL=-du=-c,dT (5.49)

per i sistemi chiusi, e nella forma

dL'=-dh=~c,dT=~kc,dT=kdL (5.50)
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per i sistemi aperti in regime stazionario monodimensionale. Nell’ipotesi
aggiuntiva di calore specifico costante dalla (5.49), valida per sistemi chiusi,
si ricava

L
Ll)':uf_uf:—J. Cy dT =¢ (T Tf) Ev‘(l i pfvf)

i

1 1 Pry
=——(p0.—p,V;)=——p.v| 1 -2L L 5.51
k—l(pf i~ Py f) k_lp*v‘( P;'U,'] ( )

Se poi, oltre che adiabatiche, le trasformazioni sono anche isoentropiche,
sostituendo la (5.48) nella (5.51) si ottiene

: B [ ~1/k | p (k=1)/k
f | Pf 1
o= —n. 0 1| == =L =—nvll—-| = 5.52
Llf k_lp; :[ P;'(ﬂ,‘} jl k_lp: i [P,] ( )

Analogamente, nell’ipotesi aggiuntiva di calore specifico costante, dalla
(5.50), valida per sistemi aperti, si ricava I’espressione

’ plv _—
Ly, =h,—h,= C;J(Te -T,)= = lpe ve(l - Pi» v: ) =kLy (5.53)
nella quale si & posto i = ¢ ed f = u. Se poi, oltre che adiabatiche le trasfor-
mazioni sono anche isoentropiche, dalle (5.52) e (5.53) si ottiene

p (k=1)/k
L, =ﬁpe'08[l—[i—:] (5.54)

La relazione tra i lavori L ed L, nelle trasformazioni adiabatiche re-
versibili, ¢ illustrata nella Fig. 5.4. In Fig. 5.4 (a) i lavori corrispondono, in
maniera intuitiva, alle aree individuate dalle trasformazioni, mentre in Fig.
3.4 (b) i lavori corrispondono alle aree associate, rispettivamente, alle diffe-
renze d’energia interna (u,-—uf) nei sistemi chiusi, ed alle differenze
d’entalpia (h, — h,) nei sistemi aperti.
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Figura 5.4 Lavoro in trasformazioni adiabatiche reversibili: (a) diagramma (p, v) e (b)

diagramma (T, ).
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Nel diagramma (7, s) dei gas ideali, le linee ad energia interna co-
stante ed a entalpia costante coincidono con le isoterme. Pertanto nella Fig.
5.4 (b), la differenza d’energia interna corrisponde all'area sottostante all'i-
socora v; =v,, compresa tra il punto a temperatura 7; ed il punto a tempe-
ratura Ty. Analogamente, la differenza d’entalpia corrisponde all’area sotto-
stante all'isobara p, = p;, compresa tra il punto a temperatura T,=T;edil
punto a temperatura 7, = Ty.

A conclusione del paragrafo si vuol osservare che le espressioni
(5.52) e (5.54) avrebbero potuto essere ottenute anche tenendo conto della
(5.48) nell’integrazione delle definizioni: dL=pdv e dL'=-v d p.

Esempio 5.7

Nell’ipotesi che siano trascurabili le variazioni d’energia cinetica e po-
tenziale, si calcoli il lavoro specifico scambiato durante una trasformazione
isoentropica monodimensionale stazionaria in un sistema aperto. Nella tra-
sformazione I'azoto, assimilabile ad un gas a comportamento ideale, entra
alla temperatura di 300 K ed aumenta la sua pressione in modo tale che si
abbia p, / p, =5.

Soluzione

L’azoto & un gas biatomico per il quale si ha R = 0,2968 kl/(kg K)e k= 14.
Dall’equazione di stato si ottiene: p,v, = R T, e quindi, per la soluzione del
problema, basta applicare la relazione (5.54), scritta nella forma

X (k=1)/k
L;u Si——iR Te I= Pu
k-1 Pe

=ﬁ-0,2968-300(1~50'4”"*)=—182 L
0,4 kg

Come si vede dal confronto con i risultati dell’Esempio 5.6, la compressione
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isoentropica comporta una spesa di lavoro superiore a quella richiesta dalla
compressione isoterma con le stesse condizioni d’entrata e lo stesso rap-

porto delle pressioni.

Esempio 5.8
Si ricavino le relazioni (5.46) - (5.48) senza far ricorso alla nozione

d’entropia.

Soluzione
Per una trasformazione adiabatica internamente reversibile di un gas ideale,

si ha

R c,—¢,|T
du+dL=c,dT+pdv=c, dT+—£dv = ¢y d7+ud0 =0

v v
da cui, dividendo per ¢, ed integrando, nell’ipotesi di k=c,/c, costante, si

ottiene

dT do _ k1 -
J T+(k_l)J7 = ln(Tv )+cost—0

ovvero, la relazione (5.46). Sostituendo nella (5.46) I’equazione di stato e le
espressioni dei calori specifici di un gas ideale, si possono ricavare anche le
relazioni (5.47) e (5.48) senza fare ricorso alla definizione d’entropia.

Esempio 5.9
Si dimostri I’equivalenza tra temperatura termodinamica e temperatura di

gas ideale.

Soluzione
Si faccia riferimento al ciclo diretto di Carnot percorso dall’unita di massa
di gas ideale, come schematizzato nella Fig. 5.5. Per la fornitura di calore
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isoterma si ha

Up
Rl 4v=RTIn 22
v 4

ol=0is= |

Uy

mentre per la cessione di calore isoterma si ha

; _ b RT.
|Q2|=“QCD=|QCDl=_J "de=RT21n‘§“C"
Uc D

Per le trasformazioni adiabatiche reversibili, dall’Esempio 5.8 si ha

||

Figura 5.5 Ciclo diretto di Carnot percorso da un gas ideale.

A 4
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o 2L 00
T v
per cui risulta
TZ Ve
J AT g2 g2
TI. Ug v 'UC

nell’espansione, €

TQ Up
J cv£=HRJ %}2=R an—’:)~

nella compressione. Dividendo membro a membro le due relazioni pre-

cedenti, si ottiene

v (
n—2=h4 = L=-t
Ve Up vy Up

senza bisogno di ipotesi sulla costanza dei calori specifici. Pertanto, il ren-
dimento del ciclo di Carnot, percorso da un gas ideale, & pari a

|Q2| e RTyn(vc/vp) | T
‘Qll RT[]H('()B/'UA) Ti

Tale relazione non richiede la definizione preliminare dell’entropia o della
temperatura termodinamica, perché deriva direttamente dall’equazione di
stato dei gas ideali e dal primo principio della termodinamica. Pertanto essa
costituisce la dimostrazione del fatto che, in un ciclo di Carnot percorso da

un gas ideale, si ha

|2 _ Tl
o,

dove T & la temperatura di gas ideale, come anticipato nel Capitolo 4.
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5.4.5 Rendimenti Isoentropici

Molto spesso le espansioni e compressioni che hanno luogo nelle turbine e
nei compressori reali possono essere considerare adiabatiche ma non isoen-
tropiche, a causa dei fenomeni dissipativi sempre presenti nei processi tec-
nologici.

Le trasformazioni cui si fa riferimento, qualora fossero anche re-
versibili potrebbero essere rappresentate dai segmenti verticali ex’ in Fig.
5.6. In realta, a causa dei fenomeni dissipativi, il punto finale & ca-
ratterizzato da un’entropia maggiore di quella del punto iniziale. Le tra-
sformazioni adiabatiche reali sono quindi rappresentate dalle curve eu, se-
gnate a tratto in quanto non costituite da una successione di stati
d’equilibrio.

1l rendimento isoentropico dell’espansione 7);, & dato dal rapporto
tra il lavoro tecnico ottenuto nella trasformazione adiabatica reale ed il lavo-
ro tecnico ottenibile nella trasformazione isoentropica. Poiché entrambe le
trasformazioni sono adiabatiche, nell’ipotesi di variazioni trascurabili
d’energia cinetica e potenziale, si ha

j he -h
p=—t=_€ U 5.55
L Lf’s he - hu’ : :

Analogamente, il rendimento isoentropico della compressione 7;, & dato dal
rapporto tra il lavoro tecnico che si potrebbe spendere nella trasformazione
isoentropica ed il lavoro tecnico speso nella trasformazione adiabatica reale.
Poiché entrambe le trasformazioni sono adiabatiche, nell’ipotesi di varia-
zioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale, si ha

’
= L:'.\'

=Tl (5.56)
L;ul hn . ke

ic

Le definizioni (5.55) e (5.56) valgono per tutti i fluidi. Tuttavia, se le
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trasformazioni riguardano gas ideali nei quali possono essere trascurate le

variazioni dei calori specifici con la temperatura, si ha anche

T,~-T, "
T = 2ot = L) _ L1, (5.57)
he—hp  c)(To=Ty) To=Ty

(5.58)

11 lavoro tecnico ottenuto nell’espansione adiabatica reale & inferiore
al lavoro ottenibile nella trasformazione isoentropica. La differenza

L.:s - L.;u = (he = hu’) = (he = hu) =h, - hu' (5.59)

¢ rappresentata dall’area segnata a tratteggio in Fig. 5.6 (a). Infatti, i due
punti u ed u’ si trovano sulla stessa isobara e quindi, integrando la (5.36), si
ha

Su
i ~hy =J Tds (5.60)

Syt

Analogamente, il lavoro tecnico speso nella compressione adiabatica reale &
superiore, in modulo, al lavoro tecnico che si sarebbe potuto spendere nella
compressione isoentropica. La differenza

L)~ |Lh| = (= he) = (= he) = by = (5.61)

& rappresentata ancora dall’area segnata a tratteggio in Fig. 5.6 (b).

1l rendimento isoentropico d’espansione & uguale a zero nei processi
di laminazione poiché, in questo caso, I’espansione adiabatica non & accom-
pagnata da alcuna produzione di lavoro tecnico utile. Al contrario, il rendi-
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mento isoentropico di compressione non pud mai annullarsi in quanto, con
una differenza di pressione non nulla tra uscita ed entrata, il lavoro di com-
pressione isoentropico non pud essere uguale a zero.

Figura 5.6 Rendimenti isoentropici delle trasformazioni adiabatiche: (a) espansione e (b)

compressione.

Esempio 5.10

Nell’ipotesi che siano trascurabili le variazioni d’energia cinetica e po-
tenziale, si calcoli il lavoro tecnico specifico di compressione, e si de-
terminino la temperatura all’uscita e ’entropia specifica generata in una tra-
sformazione adiabatica monodimensionale stazionaria, caratterizzata da Nie
= 0,86. Nella trasformazione 1’azoto, assimilabile ad un gas a comporta-
mento ideale, entra alla temperatura di 300 K ed aumenta la sua pressione in
modo tale che si abbia p, / p, =5.

Soluzione
Nell’Esempio 5.7 si era gia trovato che il lavoro ideale, in una trasfor-
mazione isoentropica, & pari a |Lf|=182 kl/kg. Pertanto, dalla definizione
(5.56) si ha

_ Iz

”
eu|l —

w12 oy W
Mme 086 kg
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Dall’Eq. (5.47) siricava

(1—k)/k (k=1)/k
Tyr= Te[*”—e] = Te[&-] =300-5%4M =475 K
Pe

Pu
e quindi, dalla (5.58) si ottiene

Lo T AT, )= 300+()1E(475_300)= 503,5 K

I
1 L

Infine, dalla (5.28) si ha

-8, =8, —8,=C ln—&-=l,039 111%:0’0605 e
u e i i P T 475 kg K

1

s

Dal bilancio d’entropia per il sistema aperto considerato si ha
Sy =98 = Z % + (A Sirr )eu = (A S'."-")em
T
J e

attesa I'ipotesi di adiabaticita. Rispetto al caso ideale, il lavoro tecnico speso

nella compressione & aumentato della quantita

Lfsl =h,—hy = CP(TL - ?;')

|Le;ul—
=1,039(503,5- 475)=129,6 kJ / kg

corrispondente al 16,2% circa del lavoro isoentropico.

5.5 TRASFORMAZIONI POLITROPICHE

Si dicono politropiche le trasformazioni in cui pressione ¢ volume specifico

sono legati dalla relazione
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pv"™ =cost (5.62)

dove n & una costante che pud assumere qualunque valore, compreso tra - oo
e +e0, Va tuttavia notato che valori negativi di n implicano aumenti, o dimi-
nuzioni, simultanei di pressione e volume specifico e quindi corrispondono
a trasformazioni di nessun interesse pratico. Tra le trasformazioni con n po-
sitivo, si annoverano le trasformazioni investigate nel paragrafo precedente,
dal momento che la (5.62) porge:

® y=cost per n = oo

° p=cost per n=0

e T =cost per n=1

® s5=cost per n=k=c,lc,

L’andamento, sul piano (p, v), di queste speciali politropiche & illustrato
nella Fig. 5.7. Si noti come, in base alla (5.62), la pendenza delle po-
litropiche sia pari a

ap ny_n___p

[%)n B _(pv )U’H-] B _n; (563)
Pertanto la pendenza delle isoentropiche (n= k), & k volte maggiore della
pendenza delle isoterme (n = 1), risultando

9P| __ P[22
[801_ kv_k(avlr (2:64)

Inoltre si pud facilmente constatare che, al primo ed al terzo quadrante del
piano (p, v), afferiscono solo trasformazioni politropiche caratterizzate da
valori negativi dell’esponente: ad esempio, con n = -1 si ha la retta
d’equazione p = v che attraversa, appunto, il primo ed il terzo quadrante.

Se la trasformazione politropica interessa un gas ideale, I’Eq. (5.62)
pud essere manipolata sulla base dell’equazione di stato (5.6), ottenendo
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RT -
n 20 " = cost = To™!
v

puv = cost (5.65)

1/

Se le variazioni d’energia cinetica e potenziale sono trascurabili, si

ha anche
vf °f p.o? o s
v v Ui
=vajrl' vl—n_Piv? ol = PiVi —PyVy _ 1 Piv; 1_@
1—n l1-n ' n—1 n—1""" P;i ;i
=1/n (n—1)/n
1
=—l Pi 0 l—p—f(ﬁ) = Pi 0 1_[,0_;] (5.67)
n-1 pi \ pi n—1 pi
A
p n=co
v=cost
=1
T=cost
@) ®
n=0

s=cost

Figura 5.7 Andamento di alcune politropiche sul piano (p, v).
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per trasformazioni politropiche reversibili di un sistema chiuso, ed

Pu Pe \in 17n Pe
L;‘*':—J .Udp=J Pe vedp_zoe e pl—lhx

Pe r " ) L=1/n P
. _ = B _PuY,
= n__l(peve puvu)_n_lpeve(l PeveJ
—=1/n (n=1)/n
=——p,v, 1-&[&] =Ly 5, 1-[3"—] (5.68)
n—1 W n-1 L

per trasformazioni politropiche reversibili di un sistema aperto. Pertanto, as-
sunto i = e ed f=u nelle ipotesi poste, il lavoro tecnico L}, scambiato in un
sistema aperto risulta n volte maggiore del lavoro L jrScambiato in un siste-
ma chiuso, essendo L, =n L.

A conclusione del paragrafo, si vuol far notare che le espressioni
(5.67) e (5.68) cadono in difetto per n = 1. In tal caso, tuttavia, le trasforma-
zioni sono isoterme e, nel calcolo del lavoro, possono essere utilizzate le
relazioni proprie delle isoterme.

Esempio 5.11

Nell'ipotesi che siano trascurabili le variazioni di energia cinetica e po-
tenziale, si calcoli il lavoro tecnico specifico scambiato durante una tra-
sformazione politropica reversibile avente n = 1,3. Nella trasformazione
I"azoto, assimilabile ad un gas a comportamento ideale, entra alla tempera-
tura di 300 K ed aumenta la sua pressione in modo tale che si abbia
Pulpe=5.

Soluzione
Per la soluzione del problema basta tenere conto, nella (5.68), dell’e-
quazione di stato dei gas ideali. Si ottiene cosi
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(n—=1)/n
. =-L_RT 1—("’4}
n—

&n l e pe

= (‘)’% 0.2968-300(1 - 50-3”-3) =-173,5 %

Come si vede dal confronto con gli Esempi 5.6 ¢ 5.7, la compressione poli-
tropica reversibile (n = 1,3), comporta una spesa di lavoro inferiore a quella
richiesta dalla compressione isoentropica (n =k = 1,4), ma superiore a
quella richiesta dalla compressione isoterma (n = 1). Il fatto che
I’andamento della compressione politropica reversibile sia intermedio tra
quelli di un’adiabatica reversibile (assenza di scambio termico) e di
un’isoterma reversibile (raffreddamento cosi intenso da mantenere la tempe-
ratura costante), indica che la trasformazione comporta una cessione di calo-
re oltre che, evidentemente, una fornitura di lavoro.

5.5.1 Calore Specifico di una Trasformazione Politropica

In una trasformazione politropica reversibile di un gas ideale, il calore spe-
cifico della trasformazione pud essere definito, al solito, come rapporto tra il
calore scambiato e le variazioni di temperatura.

Per un sistema chiuso, nell’ipotesi di calore specifico ¢, = cost, si ha

vy
0y =coltp=T)+ | pav (5:69)
vy
dove
do=tl B TN T .= 5
L*,-p l1-n l—n Cvl—n(f ') o

Sostituendo la (5.70) nella (5.69) si ottiene
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k—1 k—n
Q‘fzcv(Tf—T})+cvl_n(Tf— ,)=cvlmn(rf-r,.) (5.71)
ovvero
o = Q,;f . k—n 5
ST -T1on (5.72)

dove ¢, & il calore specifico della trasformazione politropica.
Analogamente, per un sistema aperto monodimensionale stazionario,

nell’ipotesi di calore specifico ¢, = cost, si ha

Pu
Qe =¢,(T, —Te)~f vdp (5.73)

dove

Py n
_j Udp=l (Puvu_PeUe)
Pe w=

n n
=2 _R(T,~T.)=
1—n (7.-T.) 1-n

(¢p =0 )T, ~T,) (5.74)

Sostituendo la (5.74) nella (5.73) si ottiene quindi

k_
Q= (T, =T,)+ ——lfn (¢p= )T -T.) =c, - : (T,-T,) (5.75)
ovvero
_ Qu _ k-n
e s . (5.76)

dimostrando che ¢, non varia rispetto alla (5.72).
Gli andamenti del calore specifico delle politropiche, espressi in fun-
zione del parametro , sono diagrammati in Fig. 5.8 (a). Come si puo vedere



dal grafico e dalle Eq. (5.72) e (5.76), risulta

* =G per n = teo
& ¢cp=¢y, per n=0

o (,=to0 per n=

e ¢, =
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@

(b)

S

B
-
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Figura 5.8 Politropiche: (a) andamenti del calore specifico in funzione di n e (b) rappre-

sentazione sul piano (T, s).
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In base alle osservazioni precedenti ed alla proporzionalita tra calore speci-
fico e sottotangente in una trasformazione reversibile sul piano (7, s), si ot-
tengono facilmente gli andamenti delle politropiche illustrati nella Fig. 5.8
(b). Si noti come le isocore siano pill ripide delle isobare in quanto &
¢y <. Inoltre, si pud facilmente constatare che le trasformazioni politro-
piche afferenti al secondo ed al quarto quadrante del piano (7, s) sono ca-
ratterizzate da calore specifico negativo. Esse presentano, infatti, valori di n
compresi nell'intervallo 1<n <k in cui si hanno segni opposti per le quan-
tita di calore scambiato e le variazioni di temperatura. Al contrario, le tra-
sformazioni politropiche afferenti al primo ed al terzo quadrante sono ca-
ratterizzate da calore specifico positivo, in quanto presentano segni opposti
per le quantita di calore scambiato e le variazioni di temperatura

Esempio 5.12

Nell’ipotesi che siano trascurabili le variazioni di energia cinetica e po-
tenziale, si calcoli il calore scambiato per unita di massa dall'azoto (k = 1,4)
durante una trasformazione politropica reversibile avente n = 1,3. Nella tra-
sformazione I’azoto, assimilabile ad un gas a comportamento ideale, entra
alla temperatura di 300 K ed aumenta la sua pressione in modo tale che si
abbia p, / p, =5.

Soluzione
In base alla definizione (5.76) ed all’'Eq. (5.66), si ha

k—n T, \
Qe =Cn(Tu - T‘,)= Cyp i—7 ’:Te[‘ff"]

e

=(_£_k—?1J . }’JA(”_UM_I
k-11-n) ||\ p.

-

aa

] [300 (502713 - 1)] =—0,2473-134,93=-3337 X

kg

_(0,2968 0,1
0,4 1-13
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Come si vede dal confronto con I’Esempio 5.6, la compressione politropica
(n = 1,3) comporta una refrigerazione del gas caratterizzata, perd, da
un’asportazione di calore molto pitt moderata di quella richiesta dalla com-
pressione isoterma (n = 1) con le stesse condizioni di entrata e lo stesso rap-
porto delle pressioni. Inoltre, essendo in questo caso 1 <n=13< k, il calo-
re specifico risulta negativo. Infatti, dalla relazione precedente si ha

(n—1)/n
T,-T,=T, [L’L] ~1|=134,93

Pe

k-n _ Q, _ 3397 _ kJ

y— = =— =—-0,2473 —
l-n T,-T, 134,93 kg K

n==¢C

poiché la variazione di temperatura e la quantita di calore scambiata hanno
segno opposto. Pertanto, nella rappresentazione di Fig. 5.8 (b), la trasforma-
zione politropica in esame afferisce al secondo quadrante.

5.5.2 Rendimenti Politropici

Come si & detto, i rendimenti isoentropici danno indicazioni, utilissime ai
fini pratici, sugli scostamenti tra il lavoro tecnico adiabatico, scambiato in
una trasformazione reale, ed il lavoro tecnico isoentropico, che potrebbe es-
sere scambiato in una trasformazione adiabatica ideale. Tali scostamenti non
sono perd imputabili completamente agli attriti ed agli aumenti d’entropia
ad essi collegati. Infatti, nelle trasformazioni adiabatiche reali, ’energia
meccanica dissipata dagli attriti viene convertita in energia termica e, di
conseguenza, i gas escono a temperature pil alte che nelle corrispondenti
trasformazioni isoentropiche. Gli aumenti di temperatura inducono, a loro
volta, aumenti di volume specifico che si riflettono sul lavoro scambiato
nelle trasformazioni reali. Per distinguere tra gli effetti sul lavoro degli au-
menti d’entropia e di volume specifico, si introduce il concetto di rendi-
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mento politropico.

Con riferimento alla Fig. 5.9 si considerino ancora le espansioni, a-
diabatiche ma non isoentropiche, che hanno luogo nelle turbine e nei com-
pressori reali. Come nella definizione dei rendimenti isoentropici, si trascu-
rino le variazioni d’energia cinetica e potenziale tra ingresso ed uscita. Infi-
ne, si supponga che le trasformazioni adiabatiche irreversibili reali abbiano
un andamento approssimabile mediante trasformazioni politropiche reversi-
bili con esponente n opportuno.

4
T pe pe
s
_J_ i.i_ "
EIXE FTT >
1 2 34 S
(@ (b)

Figura 5.9 Rendimenti politropici delle trasformazioni adiabatiche: (a) espansione e (b)

compressione.

Per la trasformazione politropica reversibile e la corrispondente tra-
sformazione adiabatica reale, considerate insieme, si ha

dQ,=Tds=Tds, =|dR| (5.77)

dove il primo ed il secondo membro si riferiscono alla trasformazione poli-
tropica reversibile, mentre il terzo e quarto membro si riferiscono alla tra-
sformazione adiabatica irreversibile. Nelle ipotesi poste, il lavoro tecnico
scambiato nella trasformazione adiabatica reale infinitesima puo venire e-
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Spresso come
dU'=-dh=-vdp-|dR |=-vdp-Tds,,
=—vdp-Tds=dL,-dQ, (5.78)
dove il terzo e quarto membro si riferiscono alla trasformazione adiabatica

irreversibile, mentre il quinto e sesto membro si riferiscono alla trasforma-

zione politropica reversibile. Dall’integrazione della (5.78), si ricava

L;:::ke_hl::_J 'i‘)dp— R;u

e

u i
=—J vdPHJ Tds=L,-0 (5.79)

€ e

Si pud osservare che la (5.79) implica la (2.28) scritta nella forma

17 = -J vdp-|R|=1; IR, (5.80)

en

e

Infatti, in assenza di variazioni d’energia cinetica e potenziale, il lavoro tec-
nico adiabatico scambiato con 1’esterno & pari alla somma algebrica del la-
voro tecnico delle forze interne di pressione, ciog del lavoro politropico in
questo caso, e del lavoro delle forze interne d’attrito. Dall’Eq. (5.80) appare
allora evidente che il lavoro tecnico d’espansione (positivo) & ridotto dalla
presenza degli attriti, mentre il lavoro tecnico di compressione (negativo) €
aumentato, in valore assoluto, dalla presenza degli attriti.

Nelle definizioni dei rendimenti politropici d’espansione e compres-
sione si confrontano i lavori scambiati nelle trasformazioni adiabatiche reali
con i corrispondenti lavori scambiati nelle trasformazioni politropiche ideali
che presentano lo stesso andamento. Per chiarezza d’esposizione, giunti a



158  capPiTOLO 5

questo punto conviene, perd, distinguere tra espansioni, schematizzate in
Fig. 5.9 (a), e compressioni, schematizzate in Fig. 5.9 (b).

Espansione
Il rendimento politropico d’espansione
L!

Npe = f:i (5.81)

P

¢ definito come rapporto tra il lavoro tecnico ottenuto nella trasformazione

adiabatica reale ed il lavoro tecnico che si potrebbe ottenere nella corri-

spondente trasformazione politropica reversibile. Entrambi i lavori sono

calcolabili direttamente in quanto, nelle ipotesi poste, si ha L, = h, — h, per

il lavoro tecnico adiabatico (positivo), mentre il lavoro tecnico politropico
(positivo) ¢ dato dalla (5.68). Dalle (5.79) e (5.80) si ha poi

"

= (h, —h,‘)+J Tds (5.82)

[

’ s’ =
Lp = Ly, + Reu

e quindi i lavori possono essere rappresentati in forma grafica, eventual-
mente assumendo per semplicitd, come in Fig. 5.9 (a), che isoterme ed iso-
entalpiche coincidano. In tal caso si ha che il lavoro tecnico adiabatico cor-
risponde all’area 2Ue3 sottostante al tratto d’isobara Ue, il lavoro delle
forze d’attrito corrisponde all’area 3eu4 sottostante al tratto di politropica
eu ed il lavoro tecnico politropico corrisponde all’area 20U eud somma
delle due aree sopra menzionate. Di conseguenza, si evince che il rendi-
mento politropico (5.81) & minore od uguale all’unitd, in quanto il lavoro
tecnico adiabatico & minore od uguale al lavoro politropico (risultando u-
guale solo in assenza di attriti).

Trattando del rendimento isoentropico d’espansione, si era visto che
la differenza tra i lavori tecnici ottenuti in un’espansione isoentropica ed in
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un’espansione adiabatica reale corrisponde alla differenza d’entalpia
(h, —h,), e quindi all’area 3u’u4 sottostante al tratto d’isobara Wu. Tale
area & una frazione dell’area 3eu4 sottostante al segmento di politropica
eu. Cid significa che parte del lavoro dissipato dagli attriti viene recuperata
grazie agli aumenti di volume specifico. La frazione di lavoro recuperata
L/, corrisponde all’area tratteggiata del triangolo mistilineo eu’u, ed & va-
lutabile anche come differenza (non negativa) tra il lavoro tecnico politropi-

co ed il lavoro tecnico isoentropico
L.:c = L;J = L;S (5.83)

Infatti, il lavoro tecnico isoentropico L[, =h, —h, corrisponde all’area
1U%3 sottostante al tratto d’isobara U’e mentre, per il parallelismo delle
isobare, sono uguali le aree 1U'U2 e 3u’ u4 sottostanti, rispettivamente, ai
tratti d’isobara U’U ed u’u. Di conseguenza il lavoro politropico corri-
sponde anche all’area 1U’euu’3, e la differenza (non negativa) tra i lavori al
secondo membro della (5.83) corrisponde proprio all’area del triangolo mi-
stilineo eu’u. Essendo L/, >0, si ha L/ > Lj e percid anche per questa via,
dalle definizioni dei rendimenti d’espansione isoentropico e politropico, si

deduce che deve essere anche 7], < 17;,-
Se I’espansione riguarda un gas ideale a calori specifici costanti,

dalla (5.79) si ricava

=i +J Tds=(h—h,)+Qu=(c,—,)T.~T) (5.84)

e

e quindi, dalla definizione (5.81), si ottiene

. pL-T,) _ 1 _(n=1)/n
a (cp—c,,)('lz,—i';‘) l-c,/c, (k=1)/k

(5.85)

Si noti che dalla (5.85) risulta certamente 1], <1 in quanto I’espansione
politropica in esame afferisce al quarto quadrante del diagramma (7.s), do-
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vesihal <n < kec, <0 (essendo 1, =1e ¢, =0 nel caso di espansio-
ne isoentropica). Infine si pud osservare che, nel caso particolare dei proces-
si di laminazione che interessano i gas ideali, la politropica di riferimento &
un’isoterma. In tal caso, il lavoro tecnico ottenuto nella trasformazione a-
diabatica reale & uguale a zero, mentre il lavoro tecnico ottenibile
nell’espansione isoterma ideale viene completamente dissipato dagli attriti.

Compressione
Il rendimento politropico di compressione

e = 2 (5.86)

¢ definito come rapporto tra i valori assoluti del lavoro tecnico che si do-
vrebbe spendere nella trasformazione politropica reversibile e del lavoro
tecnico speso nella corrispondente trasformazione adiabatica reale. Entram-
bi i lavori sono calcolabili direttamente in quanto, nelle ipotesi poste, si ha
|L:.| = b, — h, per il lavoro tecnico reale (negativo), mentre il lavoro tecnico
politropico (negativo) & dato ancora dalla (5.68). Dalle (5.79) e (5.80) si ha
poi

Iz

=|L;u|_ R,

el

=(h, - he)-J Tds (5.87)

e quindi i lavori possono essere rappresentati in forma grafica, eventual-
mente assumendo per semplicita, come in Fig. 5.9 (b), che isoterme ed iso-
entalpiche coincidano. In tal caso si ha che il lavoro tecnico adiabatico cor-
risponde all’area 1Eu3 sottostante al tratto d’isobara Eu, il lavoro delle
forze dattrito corrisponde all’area 2eu3 sottostante al tratto di politropica
eu, ed il lavoro tecnico politropico corrisponde all’area 1Eue?2 differenza
delle due aree sopra menzionate. Di conseguenza, si evince che il rendi-
mento politropico (5.86) ¢ minore od uguale all’unitd, in quanto il lavoro
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tecnico politropico & minore od uguale, in valore assoluto, al lavoro tecnico
adiabatico (risultando uguale solo in assenza di attriti).

Trattando del rendimento isoentropico di compressione, si era visto
che il valore assoluto della differenza tra i lavori tecnici spesi in una com-
pressione adiabatica reale ed in una compressione isoentropica corrisponde
alla differenza d’entalpia (h, —h,/), e quindi all’area 2u’u3 sottostante al
tratto d’isobara #’u. Tale area & maggiore dell’area 2eu3 sottostante al
segmento di politropica eu. Cid significa che I’aumento, in valore assoluto,
del lavoro speso non & completamente attribuibile agli attriti. Infatti, parte
dell’aumento & causato dagli aumenti di volume specifico, ¢ la frazione di
lavoro corrispondente viene detta lavoro di controrecupero L ,], cio¢ lavoro
speso in pil. Il lavoro di controrecupero corrisponde all’area del triangolo
mistilineo ew’u, ed & valutabile anche come differenza (non negativa) tra i
valori assoluti del lavoro tecnico politropico e del lavoro tecnico isoentropi-

co

B ]Lf's‘l (5.88)

! —
Lcrl =2

Ly

Infatti, il lavoro tecnico isoentropico |L|=h, —hg corrisponde all'area
1Eu’ 2 sottostante al tratto d’isobara Eu’ mentre, come si & visto, il lavoro
politropico corrisponde all’area 1Eue?2. Pertanto la differenza non negativa
al secondo membro della (5.88) corrisponde proprio all’area del triangolo
mistilineo ew’. Essendo |L/,|20, si ha |L;|>|L{| e quindi anche per que-
sta via, dalle definizioni dei rendimenti d’espansione isoentropico e politro-
pico, si deduce che deve essere anche 7, = 7.

Se I’espansione riguarda un gas ideale a calori specifici costanti,
dalla (5.79) si ricava

Ly

u
L;ul_J. Tds= (hu = he)_Qeu = (Cp —C,,)(?:‘ - Te) (5-89)
e

e quindi, dalla definizione (5.86), si ottiene
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(L-T.) . ¢, (k=1)/k
(T, - T,) -I_E——(n-—l)fn 5:30)

Si noti che dalla (5.90) risulta certamente TNpe <1 in quanto la compressione
politropica in esame afferisce al primo quadrante del diagramma (7, s),
nella zona in cuisihan 2 ke ¢, 2 0 (essendo Npe = 1 € ¢, =0 nel caso di
compressione isoentropica).

Esempio 5.13

Con riferimento ai risultati dell’Esempio 5.10, si valuti il rendimento poli-
tropico di compressione Ny per la trasformazione adiabatica reale caratte-
rizzata da un rendimento isoentropico di compressione M;e = 0,86.

Soluzione
Nell’Esempio 5.10 si aveva

T,=300K; 7,=300K; p,/p,=5 e |L}|=212 Kikg

Inoltre, dalla relazione

(n=1)/n
/ (P_]
T, \p.

passando ai logaritmi si ricava

n—1_In(7,/T,) In(503,5/300)

n In(p,/p,) In5

=0,3217

ovvero: n = 1,474 (> k= 1,4). I lavoro tecnico politropico, calcolato in base
alla (5.68) ed all’equazione di stato dei gas ideali, & pari a



GASIDEALI 163

P (n=1)/n
n
EL= RT|1-|—
P p-1"°¢ [pe]

P 0,2963-300(1—50-32”)=-13851—
0,3217 kg

Di conseguenza, il rendimento politropico vale

5| 187 _
e =212

0,89

ed &, come dev’essere, superiore al rendimento isoentropico. Si noti che il
rendimento politropico di compressione avrebbe potuto essere calcolato an-
che in base alla relazione (5.90). In questo caso, con riferimento al valore k
= 1,4 ed all’esponente n = 1,474 della politropica, valutato in precedenza, si

sarebbe ottenuto
izc_vk—n=lk—n=_1_l,4—l,4?4=0,1“5
¢p cpl—n kl-n 14 1-1474

ed

Mpe =1-2=1-1,1115=0,89

Cp

a conferma dell’accuratezza dei calcoli precedenti.

5.6 IMPIANTI DI COMPRESSIONE

In molte situazioni d’interesse pratico, le condizioni ottimali di funziona-
mento degli impianti di compressione possono essere determinate facendo
riferimento a trasformazioni di un gas ideale che abbiano luogo reversibil-
mente in un sistema aperto a deflusso monodimensionale stazionario. In
questi casi, a parita di condizioni d’entrata e di rapporto delle pressioni, il
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lavoro tecnico di compressione isotermo & minore, in valore assoluto, del
lavoro tecnico di compressione adiabatico. In assenza di variazioni
d’energia cinetica e potenziale, la differenza tra i due lavori & rappresentata
graficamente sul diagramma (p, v) dall’area tratteggiata in Fig. 5.10 (a), e
sul diagramma (7, s) dall’area tratteggiata in Fig. 5.10 (b). La rappresenta-
zione sul diagramma (p, v) & intuitiva e non richiede ulteriori spiegazioni.
Nella rappresentazione sul diagramma (7, s), isoterme ed isoentalpiche
coincidono nel caso dei gas ideali. Pertanto il lavoro di compressione adia-
batico reversibile coincide con la differenza d’entalpia (h, —h,) =
(h, —h,) ed ¢ rappresentato dall’area sottostante al segmento di curva uu’
sull’isobara p,. Il lavoro di compressione isotermo reversibile, invece,
coincide con il calore scambiato ed & rappresentato dall’area sottostante al
segmento d’isoterma eu’. La differenza tra i due lavori corrisponde quindi
all’area del triangolo mistilineo u’ue.

(@)

Figura 5.10 Area corrispondente alla differenza tra i lavori di compressione adiabatico ed

isotermo: (a) sul diagramma (p, v) e (b) sul diagramma (7, s).

Nella pratica, in condizioni prossime alla reversibilita, le compres-
sioni tendono ad assomigliare pid alle adiabatiche che alle isoterme, in
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quanto I'esponente n della trasformazione politropica che le rappresenta &
pill vicino a k che ad 1. Naturalmente, un raffreddamento intenso del com-
pressore pud contribuire a ridurre I’esponente n, ma la velocita con cui av-
vengono le trasformazioni non consente di comprimere senza aumenti di
temperatura. Un modo per avvicinarsi all’andamento isotermo & costituito,
semmai, dalla realizzazione di compressioni multiple. Se invece della sem-
plice compressione, schematizzata in Fig. 5.11 (a), si fa ricorso alla doppia
compressione con refrigerazione intermedia, schematizzata in Fig. 5.11 (b),

=3 =
AU |C||

(a) (b)

Figura 5.11 Schemi funzionali in cui la notazione & coordinata con la Fig. 5.12: (a) pro-
cesso di compressione semplice e (b) processo di compressione doppia con refrigerazione

intermedia.

il lavoro teoricamente risparmiabile corrisponde alle aree tratteggiate in Fig.
5.12, dove la refrigerazione intermedia riporta il gas alla temperatura
d’entrata. In tale contesto ci si pud porre il problema di determinare la pres-
sione intermedia che consente il massimo risparmio teorico di lavoro. Allo-
ra, con riferimento alla Fig. 5.12 (a) ed all’Eq. (5.54), si pud scrivere
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‘ (k—1)/k (k=1)/k
Liy + Ly = —Pe0, 1-(%] # 1-{%} (5.91)
¢ !

in quanto risulta p,v, = p\v; = p;vs. Derivando due volte la (5.91) rispetto
a p; si pud verificare che, in corrispondenza al valore p; =+/p, p,, , si ha un
minimo del lavoro totale speso. In corrispondenza a tale valore risulta anche

Pp_ Ly /& (5.92)
Pe Pi Pe

e quindi, per rendere minimo il lavoro speso, occorre scegliere rapporti delle
pressioni uguali nei due stadi. Si pud dimostrare che tale regola pud essere
estesa, in maniera ovvia, a tutte le compressioni pluristadio e quindi, ad e-
sempio, in una compressione a tre stadi il rapporto ottimale delle pressioni
in ciascuno stadio & pari alla radice cubica del rapporto totale Pl Py

P A
Py

P

Pe

A 4

@) (b)

Figura 5.12  Aree corrispondente alla differenza tra i lavori di compressione adiabatica
semplice e doppia con refrigerazione intermedia: (a) sul diagramma (p, v) e (b) sul dia-

gramma (7, s).
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Nella pratica, il risparmio effettivo di lavoro risultante da una com-
pressione multipla & inferiore al risparmio teorico, in quanto I’inserimento
degli scambiatori di calore introduce perdite di carico, mentre I’aumento di
complessita delle macchine fa aumentare le perdite meccaniche. Invece, be-
nefici certi della compressione multipla sono la riduzione della temperatura
finale del gas e, nei compressori alternativi, il miglioramento del rendimento
volumetrico (di cui ci si occupera nel Paragrafo 5.6.2).

Esempio 5.14
Si dimostri che il lavoro di compressione in due stadi con refrigerazione in-
termedia presenta un minimo per p; =4/Pe Py -

Soluzione
Derivando la (5.91) rispetto a p;, ed uguagliando a zero il risultato, si ottie-

ne

k=1)k p . \\k
k—1f 1 ( kN _up(k—l)!kp(_l—zk};'k =8
k Pe p' k i 1

OVVvero
| (k=1)/k | Ik
(__') (_] =p$!k-—l).-‘kp£’]—2k)fk
Pe Pi

2= k-1

da cui segue

ciod I'annullamento della derivata prima per p; =./p,p, . In corrispon-
denza a tale valore, il controllo del segno della derivata seconda mostra che
si & in presenza di un minimo del lavoro speso.
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5.6.1 Cicli dei Compressori Alternativi

A differenza dei compressori rotativi di tipo centrifugo od assiale, i com-
pressori alternativi non operano in regime stazionario, pur presentando una
sola entrata (lato aspirazione) ed una sola uscita (lato mandata). Infatti, il
funzionamento dei compressori alternativi pud essere definito ciclico in
quanto, come evidenziato nella Fig. 5.13, consiste in una successione di
quattro fasi: aspirazione, compressione, mandata ed espansione.
L’aspirazione inizia con I’apertura in 4, per depressione, della valvola di
entrata del fluido nel cilindro e termina in 1, al punto morto inferiore. La
compressione inizia in 1 e termina in 2 con 1’apertura, per sovrapressione,
della valvola di uscita del fluido dal cilindro. La mandata inizia in 2 e ter-
mina in 3, al punto morto superiore. L’espansione del fluido rimasto nel ci-
lindro inizia in 3, e termina in 4 quando subentra I’ aspirazione.

p A
Py

Pe
Vr
VAg! |
e N | |
b |
| :
TE 3 |
I I
| o S
I |
1 :
o £ f
I

Figura 5.13 Ciclo di funzionamento di un compressore alternativo.
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La massa di fluido contenuta nel cilindro di un compressore al-
ternativo & diversa nelle diverse fasi. Di conseguenza, conviene distinguere
tra massa di fluido m,, che rimane nel volume “nocivo” V,, = V3 e massa di
fluido m, che viene aspirata, e quindi anche compressa, ad ogni ciclo. Cid
premesso, nell’ipotesi ben verificata in pratica di variazioni trascurabili
d’energia cinetica e potenziale, il lavoro tecnico utile per ciclo ¢ pari
all’area del ciclo stesso sul diagramma (p, V). Infatti tale lavoro puo essere
calcolato come somma algebrica dei lavori nelle singole fasi e tali lavori so-
no valutabili, a loro volta, come (forza x spostamento) = [(pressione x area)
x spostamento] = (pressione x volume spazzato). Si ha cosi

Ly =p.(Vy=V4)=(m, F M )Pl =My PV =MygPeV, (5.93)

E‘EB = pu(vfi - VZ) =m,p,0, = (ma + m-,-.)[?"v“ =—MaPuly (594)

. Vs vy
;2=J pdV=(ma+n1")J p v (5.95)
v, v,
[+
Y V4 vy
it, = f sl o, f _— (5.96)
Vi v,

Di conseguenza, il lavoro totale per ciclo & dato da

L=L} +Li+La+ L5

Uy

vﬂ
=mgp.U.+(mg, +m")J‘ pdv—mg,pv,—m, J. p dv
vf

Uy

Uy Pu
=m, peve-i-J pdv-p,v, =—maJ v dp (5.97)

v, Pe



170  carrtoLo s

e, con riferimento all’unita di massa di fluido aspirato, risulta

£ plf
L'=—"= —J v dp (5.98)
m

a Pe

Pertanto, il lavoro tecnico specifico reversibile nei compressori alternativi, a
funzionamento discontinuo, non differisce dal lavoro tecnico specifico re-
versibile nei compressori centrifughi od assiali, a funzionamento continuo.

5.6.2 Rendimento Volumetrico dei Compressori Alternativi

A causa del volume nocivo, che & una caratteristica geometrica del com-
pressore, all’aumentare della pressione di mandata, od al ridursi della pres-
sione d’aspirazione, si riduce il volume aspirato, come messo in evidenza
nella Fig. 5.14. Per una valutazione quantitativa di tale riduzione si pud fare
riferimento ancora alla Fig. 5.13, ponendo

Vo=V, +V, -V, (5.99)

Di conseguenza, in un compressore alternativo il rapporto tra volume aspi-
rato e volume generato, ciog il rendimento volumetrico

M =-§=-=1+ Vo —ﬁ=1—ﬁ[3—4——1)=1—ﬁ[ﬁ—1) (5.100)
g

A2 v,

u
¢ funzione decrescente del rapporto tra i volumi specifici all’entrata (aspira-
zione) ed all’uscita (mandata). Tale rapporto dipende, evidentemente, dal
rapporto delle pressioni e, per un gas ideale a calori specifici costanti, pud
essere determinato in base alla (5.48). Pertanto, sostituendo la (5.48) nella
(5.100), si ottiene
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1/ k
n, =1-2n [Et) =1 (5.101)

Si noti, tuttavia, che il lavoro specifico teorico di compressione non au-
menta al ridursi del rendimento volumetrico poiché, in un compressore ide-
ale senza attriti, il fluido rimasto nel volume nocivo restituisce, durante
I’espansione, il lavoro speso nella compressione. In teoria, quindi, un ren-
dimento volumetrico basso implica solo che il compressore non & sfruttato
bene, in quanto elabora la stessa portata che potrebbe venir compressa da
una macchina pid piccola avente un rendimento volumetrico pit alto.

plh
ke (pu)max p 2~

i\\ o
Pe |- -
Pof -

:

V!

4 < V, »!
(b)

Figura 5.14 Riduzione del volume aspirato con: (a) aumento della pressione di mandata o

(b) diminuzione della pressione di aspirazione.

In realtd, nei compressori alternativi impiegati nella tecnica si hanno
attriti meccanici sulle tenute ed attriti viscosi considerevoli nei passaggi del
fluido attraverso le valvole d’aspirazione e mandata. (Infatti, & noto che il
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rendimento isoentropico dei compressori alternativi & generalmente inferio-
re a quello dei compressori centrifughi od assiali). A causa degli attriti
I’aumento del numero di cicli di compressione, collegato alla diminuzione
del rendimento volumetrico, comporta un aumento del lavoro specifico reale
che si somma al peggioramento delle condizioni d’utilizzo del compressore.
Di conseguenza, nella pratica il valore p, / p, = 10 costituisce il limite su-
periore del rapporto delle pressioni consigliato per i compressori alternativi.

5.7 CONCLUSIONI

In questo capitolo si & data la definizione di gas ideale e si sono espresse le
proprieta termodinamiche dei gas ideali in funzione di temperatura, pressio-
ne e volume specifico. Successivamente, si sono analizzate le principali tra-
sformazioni di’interesse tecnico per gas a comportamento ideale. Come ap-
plicazione pratica ci si & soffermati sull’ottimizzazione degli impianti di
compressione esaminando, con particolare riguardo, il funzionamento dei
compressori alternativi.



CAPITOLO 6
SOSTANZE PURE

6.1 GENERALITA

Nel capitolo precedente ci si & occupati dei gas ideali. In questo capitolo sa-
ranno prese in considerazione le sostanze pure, nei loro diversi stati
d’aggregazione: solido, liquido ed aeriforme. Nella fase aeriforme si usa di-
stinguere tra vapori e gas, ma & bene rilevare subito che tale distinzione non
ha riscontro nel comportamento termodinamico delle sostanze. Infatti, come
vedremo, si parla di gas o vapori a seconda che ci si trovi al di sopra (gas)
od al di sotto (vapori) della temperatura di un particolare stato termodinami-
co denominato punto critico.

Come base di partenza per illustrare i passaggi delle sostanze da una
fase d’aggregazione all’altra, saranno presi in esame i diagrammi tridimen-
sionali (p, v, T). Dalla proiezione di tali diagrammi sui piani Cartesiani sa-
ranno ottenuti i diagrammi bidimensionali (p, T) e (p, v), piu facili da rap-
presentare e di grande importanza concettuale.

Nel capitolo precedente si era detto che il modello di gas ideale, per
quanto si adatti a molti aeriformi, non pud essere utilizzato per tutte le situa-
zioni d’interesse tecnico. E’ noto, infatti, che il comportamento degli aeri-
formi, o gas reali, devia tanto pid da quello dei gas ideali quanto pill au-
menta la pressione e diminuisce la temperatura. Quindi, per pressioni relati-
vamente elevate e temperature relativamente basse, le forze d’attrazione in-
termolecolari ed il volume proprio delle molecole non possono pill essere
trascurati. Di conseguenza, I’equazione di stato dei gas ideali non & pit vali-

da e cid costringe a cercare nuove relazioni funzionali tra pressione, volume
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specifico e temperatura assoluta. In quest’ottica, nel seguito sono illustrate
alcune equazioni di stato per i gas reali, che possano essere conveniente-
mente utilizzate nel calcolo delle proprieta termodinamiche e nel successivo
tracciamento dei diagrammi.

Ai fini della rappresentazione dei cicli termodinamici, sono rilevanti
solo le zone dei diagrammi caratterizzate dalla presenza degli stati
d’aggregazione liquido ed aeriforme. In tali zone, ’analisi dei cicli ¢ facili-
tata dalla possibilita di leggere sugli assi coordinati proprieta come
I"entalpia e I’entropia. In base a questi criteri, nel seguito saranno illustrati i
diagrammi termodinamici (7, s), (A, s) e (p, h) comunemente impiegati nella
rappresentazione dei cicli termodinamici a vapore diretti ed inversi.

6.2 DIAGRAMMI (p, v, T) e @ I

Nel caso di un fluido che cambia stato di aggregazione, la relazione tra pres-
sione, volume specifico e temperatura pud essere rappresentata mediante
diagrammi tridimensionali come quelli riportati in Fig. 6.1 ed in Fig. 6.2.
Tali diagrammi sono chiamati (p, v, 7), dal nome delle coordinate Cartesia-
ne scelte per la rappresentazione o, in alternativa, sono detti “collinari” per
il loro aspetto. In base alla pil volte richiamata regola delle fasi, quando
un’unica sostanza (M = 1) & presente con una sola fase (F = 1), gli stati del
sistema sono determinati dalla specificazione di due sole proprieta intensive
(P=M + 2 - F = 2). Pertanto, in presenza di un’unica fase, gli stati del si-
stema appartengono ad una superficie f(p,v,T) = 0 che prende il nome
dalla fase stessa: solido S, liquido L, vapore V e gas G. Nelle zone di coesi-
stenza tra le diverse fasi: (S-V), (S-L) ed (L-V), si ha invece F = 2 e, di con-
seguenza, gli stati del sistema sono determinati dalla specificazione di una
sola proprieta intensiva(P=M +2 -F = 1). Pertanto, in presenza di due fa-
si, gli stati del sistema appartengono a superfici di equilibrio sulle quali, ad
esempio, pressione e temperatura non variano indipendentemente una
dall’altra.
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Figura 6.1 Diagramma collinare per una sostanza, come 1"acqua, che diminuisce di volu-

me durante la fusione.

A
P G
T>T,
© ’
S-L A
L 2 4 T=T,
I oS ..’. _______
A Vv
s i L-V
r‘, { ® T<TC
' p = cost
S-v
O O T

-

[
-

Figura 6.2 Diagramma collinare per una sostanza che aumenta di volume durante la fusio-

ne.
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Infine, la presenza contemporanea di tre fasi (S-L-V) individua la li-
nea del punto triplo, in corrispondenza alla quale si ha F=3 e P = 0. Nella
linea del punto triplo “T”, il sistema non ha gradi di liberta ed, infatti, pres-
sione e temperatura sono indipendenti dalle frazioni di solido, liquido e va-
pore presenti.

Per tutte le sostanze, il passaggio da liquido a vapore avviene a tem-
perature tanto pid elevate quanto maggiori sono le pressioni, e sempre con
aumenti di volume specifico. Invece, durante la fusione, il volume specifico
pud diminuire, come nel caso dell’acqua, od aumentare, come nella maggior
parte delle sostanze. Le sostanze come I’acqua, che diminuiscono di volume
durante la fusione, danno luogo ad un diagramma del tipo rappresentato in
Fig. 6.1, dove la fusione avviene a temperature tanto pil basse quanto mag-
giori sono le pressioni. La maggior parte delle sostanze, da luogo invece ad
un diagramma del tipo rappresentato in Fig. 6.2, dove la fusione avviene a
temperature tanto piu alte quanto maggiori sono le pressioni.

Nelle Fig. 6.1 e 6.2, sono illustrati gli andamenti di un’isobara e di
tre isoterme. L’isobara evidenzia il comportamento del volume specifico e
delle temperature durante i cambiamenti di fase, mentre le isoterme eviden-
ziano la possibilita, o meno, di entrare nella zona d’equilibrio liquido-
vapore aumentando la pressione. Se la temperatura & minore di quella del
punto critico “C”, aumentando la pressione si porta la sostanza prima allo
stato di equilibrio liquido-vapore e, successivamente, allo stato liquido. Se
invece la temperatura & superiore a quella critica la sostanza non pud essere
portata allo stato di equilibrio liquido-vapore per quanto si aumenti la pres-
sione. In base a questa distinzione, se la temperatura & minore di quella cri-
tica si preferisce parlare di vapore, mentre se la temperatura & superiore a
quella critica si preferisce parlare di gas. Va, tuttavia, precisato che vapori e
gas, in quanto aeriformi, non differiscono per lo stato di aggregazione: la di-
stinzione tra essi & convenzionale ed & basata unicamente sulla temperatura
(minore o maggiore della temperatura critica) alla quale 1’aeriforme si pre-
senta.
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Le diverse fasi, e le zone di coesistenza tra le fasi, sono ben in-
dividuate nei diagrammi (p, T), ottenuti proiettando il diagramma collinare
sul piano pressione-temperatura. Attraverso questa proiezione, si arriva a
diagrammi del tipo di quelli rappresentati in Fig. 6.3, dove sono evidenziati
i comportamenti di fluidi come I'acqua [Fig. 6.3 (a)], o come la maggior
parte delle sostanze [Fig. 6.3 (b)]. Il particolare andamento della curva di e-
quilibrio solido-liquido in Fig. 6.3 (a), giustifica il fatto che il punto di fu-
sione del ghiaccio a pressione atmosferica (101,325 kPa) si trova a tempe-
ratura inferiore a quella del punto triplo dell’acqua (py = 0,61 kPa < p,,, ).
Invece, per la maggior parte delle sostanze, il diagramma di Fig. 6.3 (b) in-
dica che I’equilibrio solido-liquido si sposta verso temperature piu alte a
pressioni superiori a quella del punto triplo.

(®)

Figura 6.3 Diagramma (p, T) per fluidi che si comportano come I'acqua (a) o come la

maggior parte delle sostanze (b).

A conclusione del paragrafo, si pud osservare che i diagrammi tridi-
mensionali danno luogo a rappresentazioni bidimensionali non troppo accu-
rate, mentre i diagrammi bidimensionali (p, 7) non consentono di riportare
le variazioni dei potenziali termodinamici durante i cambiamenti di stato.
Per superare queste limitazioni sarebbe possibile utilizzare, in linea di prin-
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cipio, i diagrammi (p, v), ottenuti proiettando i diagrammi collinari sul pia-
no pressione-volume specifico. Tuttavia, i diagrammi (p, v) dei vapori non
si prestano molto agli usi tecnici, dal momento che non sono quasi mai di-
segnati in scala lineare a causa della grande variazione tra i volumi specifici
delle fasi liquido e vapore (per I’acqua: da 0,001 a 102 m3/kg). Se la scala
non ¢ lineare, I'utilitd pratica delle rappresentazioni & limitata, in quanto si
perde la proporzionalita tra aree e lavori scambiati con 1’esterno. Tuttavia, i
diagrammi (p, v) consentono di illustrare, in modo conveniente, alcune pro-
prieta caratteristiche dei vapori e, come tali, saranno presi in considerazione
nel paragrafo successivo.

6.3 DIAGRAMMA (p, v)

Un tipico diagramma (p, v) & schematizzato in Fig. 6.4, dove si nota come
Iisoterma critica separi chiaramente la zona dei vapori da quella dei gas.
All’interno della zona di equilibrio tra liquido e vapore, racchiusa dalla cur-
va limite di Andrews, isoterme ed isobare coincidono ed i cambiamenti di
stato tra liquido e vapore hanno luogo gradualmente.

Se il fluido & composto da una miscela di liquido e vapore, il suo ti-
tolo x pud essere definito come il rapporto fra la massa del vapore ¢ la mas-
sa totale della miscela di liquido e vapore

P (6.1)

mp-+m,

Pertanto, quando il titolo & uguale a zero, il punto si trova sul ramo inferiore
della curva limite e lo stato corrispondente & definito “liquido saturo”,
Quando invece il titolo & uguale ad uno, il punto si trova sul ramo superiore
della curva limite e lo stato corrispondente & definito “vapore saturo secco”.
Nella zona d’equilibrio liquido-vapore si parla, genericamente, di “vapore
saturo” o "vapore saturo umido". Nell’ipotesi di scala lineare dei volumi
specifici, il titolo pud essere determinato come in Fig. 6.4, trovando il rap-
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porto tra le lunghezze dei segmenti evidenziati

AP
x= v (6.2)

Pe}-

———p -

A 4

C|=——m———————

]
i
]
i
1
i
I
i
]
i
v‘

({
<

Figura 6.4 Diagramma (p, v) dei vapori.

Infatti, tutte le proprieta estensive dei vapori saturi sono esprimibili come
somma delle proprieta dei componenti: liquido saturo € vapore saturo secco.
Di conseguenza anche il volume totale occupato dalla miscela, proprieta e-

stensiva, pud venire espresso dalla relazione

(mg+my)o=mg,+myvy, (6.3)

Pertanto, dividendo i due membri per (m , +m ) si trova

o =(1-x)0; +x0, (6.4)
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OVVEro _
c= =0 AP (6.5)
vv = vg AB

In base alle considerazioni riportate pili sopra, ogni linea isoterma-
isobara come AB, pud essere suddivisa in parti proporzionali, corrispon-
denti ai diversi valori del titolo. Congiungendo i punti interni alla curva li-
mite, caratterizzati dallo stesso titolo, possono quindi essere segnate le curve
isotitolo che, ovviamente, si diramano tutte dal punto critico.

6.3.1 Equazione di Clausius-Clapeyron

L’equazione di Clausius-Clapeyron consente di determinare le proprieta dei
fluidi nelle zone d’equilibrio tra le diverse fasi. Essa puo essere ricavata,
sotto ipotesi molto generali, partendo dalle relazioni di Maxwell. Dalla rela-
zione che esprime la derivata parziale della pressione rispetto alla tempera-
tura, a volume specifico costante, si ha

) _(2s
(8?1} a (80 JT ©.5

e, di conseguenza, per un cambiamento di stato si ottiene

d Sp =8
ﬁ i v; - ol
dove si usa la derivata totale in quanto la trasformazione ha un solo grado di
liberta. Nell’'Eq. (6.7) il punto iniziale i ed il punto finale f si collocano, ri-
spettivamente, sul ramo inferiore e su quello superiore della curva che deli-
mita la zona dei vapori saturi.

Nel caso di un cambiamento di stato liquido-vapore, si definisce ca-
lore di vaporizzazione (condensazione) r il calore scambiato per vaporizzare
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(condensare) ’unit di massa di liquido (vapore). Ovviamente, il calore di
vaporizzazione (condensazione) si misura in joule, o chilojoule, per chilo-
grammo ciog [J/kg] o [kI/kg] ed & positivo (fornito) nella evaporazione €
negativo (sottratto) nella condensazione. Poiché, come si & detto pil volte, il
cambiamento di stato liquido-vapore & un processo isotermo, oltre che iso-

baro, risulta anche

Sy—S8p =—F= (6.8)
dove r & il calore latente di vaporizzazione, cio? il calore fornito per far pas-
sare (reversibilmente) 1’unita di massa di fluido dallo stato iniziale di liqui-
do i = £ allo stato finale di vapore f = v . Sostituendo la (6.8) nella (6.7), si
ottiene
4. 1
dT v,-v; T

(6.9)

ed esplicitando rispetto ad r, si arriva alla equazione di Clausius-Clapeyron

dp
r=T\v,-Vj)—— (6.10)
Integrando tale relazione si pud determinare analiticamente la pressione di
saturazione in funzione della temperatura. L’integrazione & particolarmente

agevole nella zona dei bassi valori della pressione, dove risulta

RT

UV, —=Up =0,y "_—"T (6.11)

in quanto si pud assumere che i vapori si comportino come gas ideali. So-
stituendo la (6.11) nella (6.10) si arriva all’espressione

S (6.12)
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che pud essere integrata da uno stato di riferimento (po,To) ad uno stato
generico (p, T)

”d_f?:frﬂ

Lo (6.13)
Po P Ty RT

Nell’ipotesi che r possa essere considerato costante, la (6.13) fornisce im-
mediatamente la relazione

m£=i(l—1) 6.14)

che lega la pressione alla temperatura di saturazione.

Nonostante la relazione (6.14) sia stata ottenuta in ipotesi abbastanza
ristrette, si & verificato sperimentalmente che la relazione generale equiva-
lente

B
lnp=A - = 6.15
np - (6.15)

ha validita molto estesa, purché A e B siano costanti caratteristiche de-
terminate empiricamente per ciascuna sostanza. In prima approssimazione,
le costanti A e B possono essere trovate semplicemente imponendo che la
curva (6.15) passi per il punto triplo ed il punto critico. In questo modo, con
riferimento ad alcuni dei valori riportati nella Tabella 6.1, si ottengono gli
andamenti illustrati nella Fig. 6.5.

Dalle Eq. (6.14) e (6.15) si evince che, all’aumentare della pressione,
cresce la temperatura di saturazione e viceversa, in armonia con quanto pre-
visto dall’equazione di Clausius-Clapeyron. Infatti, dalla (6.10) si ricava che
la pendenza dp /dT della curva d’equilibrio liquido-vapore deve essere po-
sitiva, poiché il volume specifico del vapore & sempre pid grande del volu-
me specifico del liquido. Nel caso particolare dell’acqua, la (6.15) pud esse-
re approssimata mediante la relazione



SOSTANZE PURE 183

' 6.16)
p=01(155) "

valida tra 90 °C e 250 °C, con p espresso in MPa e t in gradi celsius.

TABELLA 6.1 Punto triplo e punto critico di alcune sostanze.

Sostanza pr [kPa] Ty [K] p. [kPa] T, [K]
CH, 11,72 90,68 4595 190,56
CO, 517 216,48 7377 304,20
H,0 0,61 273,16 22055 647,13
N, 12,53 63,50 3390 126,20
NH; 6,10 195,49 11304 405,36
0, 0,15 54,36 5043 154,58
R134a 0,39 169,85 4056 374,18
plkPa]y
10°
(o
4 c a
10 v
cy
103 21
a4 /
102 / :
R134a /
10
2 d //Hzo
1
T / Td
T{K] 150 200 300 400 500 600

Figura 6.5 Curve d’equilibrio liquido-vapore.
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Se, in alternativa, & nota la curva pressione-temperatura, ’'Eq. (6.12)
scritta nella forma

2
rzﬂ% 6.17)
p

consente una stima del calore di vaporizzazione, valida per bassi valori della
pressione. Con I’aumentare dalla pressione, infatti, il volume specifico del
vapore si avvicina sempre piu al volume specifico del liquido e, di conse-
guenza, dall’Eq. (6.10) si ha che il calore di vaporizzazione si riduce pro-
gressivamente sino ad annullarsi in corrispondenza al punto critico dove si
ha v, =v,. Nel caso particolare dell’acqua, ad esempio, il calore di vapo-
rizzazione ha I’andamento illustrato nella Fig. 6.6.

rMJ/kg] A
2.5

2.0

1.0

0 | | | | .
0 100 200 300 374 1°C)

Figura 6.6 Andamento del calore di vaporizzazione dell’acqua in funzione della tempera-

tura.

Per un cambiamento di stato solido-liquido, la relazione di Clausius-
Clapeyron puo essere scritta nella forma
dp

4 =T(v£—vs)ﬁ (6.18)
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dove A & il calore latente di fusione, ciog il calore fornito durante la fusione
per far passare (reversibilmente) I'unita di massa di fluido dallo stato ini-
ziale di solido i = s allo stato finale di liquido f= £. Pertanto, se il volume
specifico del liquido & pil grande del volume specifico del solido, come av-
viene per la maggior parte delle sostanze, allora la pendenza dp/dT della
curva di equilibrio solido-liquido & positiva. Se invece il volume specifico
del liquido & pit piccolo del volume specifico del solido, come nel caso del-
I’acqua, allora la pendenza della curva d’equilibrio solido-liquido & ne-
gativa.

Esempio 6.1
Si ricavi la relazione (6.10) di Clausius-Clapeyron, valida per il cambia-

mento di fase vapore-liquido, senza ricorrere alle relazioni di Maxwell.

Soluzione
Con riferimento alla Fig. 6.7, si consideri un ciclo di Carnot infinitesimo tra
le temperature T e (T - dT). Per tale ciclo si ha

Necamot = T =T 0
dove Q = r, mentre il lavoro coincide con I'area del ciclo
dL=(v,—v,)dp
Sostituendo nell’espressione del rendimento si ha

(v, —vy) 2
r

a7 _
T P

ed, esplicitando rispetto ad r, si ottiene

4z

1= T(vﬂ _UE)dT
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ovvero la relazione (6.10).

Vr

pt
.
dp| RO 7N
| T-dT i

Figura 6.7 Ciclo di Carnot infinitesimo sul diagramma (p, v) dei vapori.

6.3.2 Liquido Sottoraffreddato e Vapore Surriscaldato

Nella pratica, capita spesso che i termini “liquido sottoraffreddato” e
“vapore surriscaldato” siano usati in modo non appropriato. E’ utile quindi
fornire le definizioni corrette, riferite alle situazioni schematizzate nella Fig.
6.8.

Si dice “sottoraffreddato”, un liquido in A ,, perché si trova a tempe-
ratura Ty , inferiore alla temperatura Tj del liquido saturo in B, che ha la
stessa pressione, ovvero si trova a pressione p, superiore alla pressione
Pa del liquido saturo che ha la stessa temperatura. Pertanto, I’aggettivo
sottoraffreddato non fa alcun riferimento al valore della temperatura e, di
conseguenza, possono trovarsi nello stato di “sottoraffreddamento” anche
liquidi a temperatura notevolmente superiore a quella ambiente. Significati-
VO, a questo proposito, & il caso degli impianti di riscaldamento ad acqua
“sottoraffreddata”, nei quali si impiegano pressioni dell’ordine di 0,7 - 1
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MPa per poter utilizzare acqua allo stato liquido a temperature dell’ordine di
150 - 160 °C. Naturalmente, nella pratica commerciale, il termine sottoraf-
freddato non appare particolarmente felice e quindi, spesso, si parla di im-
pianti ad acqua surriscaldata (che non esiste nello stato di equilibrio). Pilt
accurata ed ugualmente rispettosa delle esigenze commerciali appare, sem-
mai, la definizione equivalente d’impianti ad acqua “'pressurizzata”.

Si dice invece “surriscaldato™, un vapore in By, perché si trova a
temperatura T, maggiore della temperatura T del liquido saturo in A,
che ha la stessa pressione, ovvero si trova a pressione pp inferiore alla

pressione pp; del liquido saturo che ha la stessa temperatura. Pertanto, an-
che in questo caso, I’aggettivo surriscaldato non fa alcun riferimento al va-

lore della temperatura e, di conseguenza, possono trovarsi nello stato di
“surriscaldamento™ anche vapori a temperatura ambiente. Significativo, a
questo proposito, & il caso del vapor d’acqua contenuto nell’aria che, come
vedremo nel seguito, & quasi sempre surriscaldato.

Liquido sottoraffredato

Vapori surriscaldati

Vapore saturo

\ 4

\'

Figura 6.8 Zone del liquido sottoraffreddato, del vapore saturo e surriscaldato e del gas.
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6.4 FATTORE DI COMPRIMIBILITA

Al Capitolo 5 si & visto come i gas ideali seguano le equazioni di stato

po=RT (6.19)

po=RT (6.20)

dove R & la costante universale, 7 & il volume specifico molare, R & la co-
stante del gas e v ¢ il volume specifico riferito all’unitd di massa. Se quindi
si definisce “fattore di comprimibilitd” il valore, necessariamente uguale,
dei rapporti

Z=£:(=£_Z.£)=££ 621)

dalle Eq. (6.19) e (6.20) segue che, in un gas ideale, si ha Z = 1. Per un aeri-
forme reale, invece, il fattore di comprimibilita &, in generale, diversoda 1 e
la differenza & indicativa della deviazione dal comportamento ideale. Infatti,
il fattore di comprimibilita pud venire espresso in funzione di temperatura e
pressione ed & quindi rappresentabile sul piano cartesiano (p, Z) mediante
una serie di curve parametriche nella temperatura. Se tali curve sono trac-
ciate utilizzando le variabili adimensionali

p,=L (6.22)
Pe

(6.23)

il principio degli stati corrispondenti garantisce che il diagramma gene-
ralizzato cosi ottenuto € valido, con buona approssimazione, per la maggior
parte dei gas reali. Le variabili adimensionali, definite dalle Eq. (6.22) e
(6.23), si dicono “ridotte” e si indicano col pedice r, mentre i valori di rife-
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rimento si indicano col pedice ¢, in quanto corrispondono alla pressione ed
alla temperatura del punto critico. Al fine di poter meglio evidenziare la zo-
na del vapore saturo, spesso la scala delle pressioni ridotte & logaritmica. Si
ottiene cosi il diagramma generalizzato di Fig. 6.9, dove & chiaramente visi-
bile la zona del vapore saturo estesa sino al punto critico (7, =p, =1).

1.2 p—
z | h
1.0 ..;1':—-""' i
i "‘“"“"r--«-*ﬁ%,-;;h S e
08] ! ’: S RN s | |
E : .E_ i | RN s iy
| | [VAPORE SAT; SECCO| \\ “.\\Q\ \1.3
0.6 i . IHANANAN :
: B : TN Nz 7
: |VAPORE SATURO| {E NV \oa| 2
0.4 i : : i '
| Tross | ifre=psfi 07 Ec.?s ols E(,IISI;DS i’{- &,
0.2 i i 7 l 1Rkl &
[LIQUIDO SAT IR e
‘ 1] LTl | L
0‘0 H ; — I L1 T 11
0.01 1 10

Figura 6.9 Diagramma generalizzato del fattore di comprimibilita che evidenzia la zona

del vapore saturo umido.

Nel diagramma del fattore di comprimibilita, & possibile riportare
anche le curve a volume specifico ridotto costante, in modo da consentire la
determinazione di Z in funzione di due qualunque delle tre variabili ridotte:
pressione, temperatura e volume specifico. Sperimentalmente si & verificato
che, nel tracciamento di tale diagramma, si ottengono risultati migliori se il
volume specifico ridotto & definito come

* v

v, =— (6.24)
RT./p,
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anziché come v,=wv/v,. Si ricava cosi il diagramma di Fig. 6.10, con
Iindicazione delle curve a v, = cost.

1.2

Z

1,0

0,8

06

0.4

02l . ¥ . . . . ; , i : .

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Pr

Figura 6.10 Diagramma generalizzato del fattore di comprimibilitd con I'indicazione delle

curve a volume specifico ridotto costante,

Il diagramma generalizzato del fattore di comprimibilita, anche se
ottenuto empiricamente, si presta ad essere interpretato in termini di sempli-
ci considerazioni di carattere fisico, fondate sulla teoria cinetica dei gas. Ad
esempio si pud osservare che, nella zona dei bassi valori di T,, siha Z> |
per alti valori della pressione ridotta, mentre si ha Z < 1 per bassi valori
della pressione ridotta. Se si esprime il fattore di comprimibilita nella forma

Fad Ly (6.25)
RT

si puo dedurre che, per Z > 1, il volume specifico del gas ¢ maggiore di
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quello occupato dal gas ideale che si trova nelle stesse condizioni di tempe-
ratura e pressione mentre, per Z < 1, il volume specifico del gas ¢ minore di
quello occupato dal gas ideale che si trova nelle stesse condizioni di tempe-
ratura e pressione. Cid si giustifica facilmente pensando alle azioni inter-
molecolari tipiche dei gas reali. Per alti valori della pressione, infatti, le
molecole sono vicine e quindi prevalgono le azioni repulsive (che fanno
aumentare il volume specifico rispetto al valore di gas ideale). Viceversa,
per bassi valori della pressione, le molecole sono lontane ¢ quindi prevalgo-
no le azioni attrattive (che fanno diminuire il volume specifico rispetto al
valore di gas ideale). Infine si vuole far notare che nella zona dei T, molto
elevati (non rappresentata nelle Fig. 6.9 e 6.10 perché di scarso interesse per
le applicazioni qui considerate) il fattore di comprimibilita tende a 1. Cid si
giustifica osservando che, al crescere di T, aumenta I'importanza degli ef-
fetti inerziali rispetto agli effetti di attrazione e repulsione di modo che, per
altissimi valori di T,, il comportamento dei gas reali tende al comporta-
mento di gas ideale.

Si noti che, a temperature e pressioni vicine a quella ambiente, i gas
di interesse tecnico sono caratterizzati da pressioni ridotte prossime a zero €
da temperature ridotte non molto maggiori di 1, essendo p,<<p. ¢
T, > T,. Pertanto, i punti rappresentativi degli stati di questi gas si trovano

tutti nelle vicinanze del punto di coordinate p,=0eZ = 1.

Esempio 6.2

Si determinino i valori della pressione e della temperatura ridotte per
I'azoto, nelle condizioni di pressione atmosferica e temperatura assoluta pari
a 300 K.

Soluzione
Per I’azoto si ha p, =3390 kPa e T, =126,20 K. Di conseguenza, in base

alle definizioni (6.22) e (6.23), risulta

_p 101325 o0

Pr= .~ 3300
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=t =30 ;3
T, 126,2

A questi valori di pressione e temperatura ridotta, corrisponde un fattore di
comprimibilitd Z =1 sul diagramma di Fig. 6.9. Pertanto & pienamente giu-
stificata I'ipotesi di considerare 1’azoto un gas a comportamento ideale in
condizioni prossime a quelle ambiente. Conclusioni simili valgono anche
per gran parte dei gas d’interesse pratico quali, ad esempio, I’ossigeno,
I"anidride carbonica, I’ammoniaca ed il metano. Infatti, in base alla Tabella
6.1, questi gas sono caratterizzati da valori della pressione critica molto su-
periori a alla pressione atmosferica e da valori della temperatura critica infe-
riori alla temperatura ambiente.

6.5 EQUAZIONI DI STATO DEGLI AERIFORMI

L’utilizzazione dei diagrammi generalizzati del fattore di comprimibilita,
per rappresentare il legame funzionale tra pressione, volume specifico e
temperatura, sottintende un approccio grafico alla valutazione delle pro-
prieta termodinamiche. Un tale approccio, tuttavia, mal si concilia con 1'uso
dei calcolatori elettronici, pid adatti all’impiego d’espressioni analitiche
piuttosto che alla manipolazione automatica dei diagrammi. D’altra parte
I"equazione di stato dei gas ideali, pur utilissima nei calcoli di prima appros-
simazione, non puo essere utilizzata in fase di progettazione di apparec-
chiature ed impianti quando il fattore di comprimibilita sia diverso da 1.
Occorre, quindi, avere a disposizione delle equazioni di stato dei gas reali
che possano rappresentare il comportamento degli aeriformi nell’intera re-
gione dei vapori e dei gas. Queste equazioni di stato possono essere suddivi-
se in due grandi classi: teoriche ed empiriche. Per ragioni di spazio qui si
accennera soltanto a tre equazioni di stato: le prime due scelte per il loro
interesse teorico, e la terza presa in considerazione per la sua importanza
pratica.



SOSTANZE PURE 193

6.5.1 Equazione di Van der Waals

L’equazione di Van der Waals & la pil antica e, forse, la pil conosciuta
delle equazioni di stato degli aeriformi. Essa conserva, ancor oggi, un gran-
de interesse concettuale poiché tiene conto delle due cause principali che
determinano lo scostamento tra i comportamenti di gas ideale e gas reale: il
volume non nullo delle molecole e le forze intermolecolari.

La correzione per tener conto del volume non nullo, o “covolume”,
occupato dalle molecole & espressa mediante la relazione

p v

= 6.26
pi v—b B
dove b ¢ il covolume mentre p; = RT /v & la pressione di gas ideale. In ba-
se all’equazione dei gas ideali (6.20), la relazione (6.8) pud essere scritta
nella forma

(6.27)

dove & messo in evidenza che, al tendere ad infinito della pressione, il vo-
lume specifico non si annulla, ma diventa uguale al volume occupato dalle
molecole.

La correzione per tener conto delle forze intermolecolari si basa
sull’ipotesi che, nella maggior parte delle situazioni d’interesse pratico, le
molecole siano tra loro distanti abbastanza da far prevalere le azioni attratti-
ve. Cid si traduce in una diminuzione del valore della pressione rispetto a
quello espresso dall’Eq. (6.27), che & riferito all’assenza d’interazioni mole-
colari. Per convincersene, si pud esaminare la Fig. 6.11 nella quale & sche-
matizzato un recipiente che contiene un grande numero di molecole. Per ra-
gioni di simmetria, le forze sulle molecole che si trovano all’interno del re-
cipiente si compensano I'una con 1altra ed hanno quindi risultante nulla.

Invece, le forze sulle molecole che si trovano nelle vicinanze della parete
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non si compensano completamente ed hanno quindi risultante diretta verso
I"interno. Di conseguenza, le azioni intermolecolari (attrattive) frenano le
molecole nell’ultimo tratto di percorso prima di urtare le pareti. Poiché la
pressione & dovuta, appunto, allo scambio di quantita di moto associato agli
urti con le pareti, si deduce che il termine correttivo da apportare all’Eq.
(6.27) deve essere negativo. Si ha quindi, per I’equazione in forma finale

RT a a
e e +— |(v=b)=RT 6.28
P -1 '02 =3 (P ‘02)( ) ( )

dove le costanti positive a e b hanno valori diversi per ogni gas. Se si molti-
plicano entrambi i membri dell’Eq. (6.28) per v /R T, si ottiene

=

v__v a (6.29)

Zi= -
RT wv-b RTvw

|

ovvero I'espressione, secondo Van der Waals, del fattore di comprimibilita.

00 0000 0¥ 0 00

0100 095076 0G 01 9
01050260 %00 °

Figura 6.11 Schematizzazione d’interazioni molecolari attrattive in un gas reale.

6.5.2 Equazione del Viriale

L’equazione del viriale & ricavata direttamente dalla teoria cinetica dei gas
ed & scritta, di solito, come serie di potenze inverse del tipo
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Z=1+£+£2+£3+... (6.30)

dove B, C, D ... sono funzioni della temperatura, variabili da gas a gas. In
base alla teoria cinetica si ha che B deriva dalle interazioni delle molecole a
due a due, C dalle interazioni a gruppi di tre, e cosi via. Le interazioni dimi-
nuiscono progressivamente d’importanza e quindi la serie converge con suf-
ficiente rapiditd. In particolare, se si trascurano tutte le interazioni, si ha Z =
1 come per i gas ideali.

6.5.3 Equazione di Lee-Kesler

L’equazione di Lee-Kesler & una delle pill accurate tra le equazioni di stato
empiriche. Essa & basata su 12 costanti determinate sperimentalmente per

ogni gas e, di solito, & scritta nella forma pseudo viriale

€ st oi 9 Agy T lexpl Lo | (84D

bF el @F] L @

dove T, & definita dall’equazione (6.23), v, & definito dall’equazione (6.24)
mentre si ha

B=by-2~23. 04 6.32
A L
C=c-2-33 6.33
1 Tr TE ( )

&
P=fi+L2 (6.34)

Le equazioni (6.31) - (6.34), insieme con I’equazione di Clausius-
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Clapeyron, sono comunemente utilizzate per costruire i diagrammi termodi-
namici d’uso corrente.

6.6 DIAGRAMMI TERMODINAMICI

Nella determinazione delle proprieta termodinamiche dei vapori, si sceglie
come stato di riferimento quello del liquido saturo in ben precisate condi-
zioni di temperatura-pressione (7, pg) ed, in corrispondenza allo stato di
riferimento, generalmente si assume s, = hg = 0. Nel calcolo delle proprieta
si parte dalla curva limite inferiore e si utilizzano le relazioni ricavate nei
capitoli precedenti. Cosi, le valutazioni delle proprieta del liquido saturo so-
no basate sull’impiego delle relazioni valide per i fluidi incomprimibili, e-
ventualmente semplificate assumendo valori costanti del calore specifico. In
questo modo, per sy =0 e nell’ipotesi di ¢ = cost, Ientropia del liquido sa-
turo puo essere scritta nella forma

T
sg=j —;-dT=cln£ (6.35)

Ty T

Analogamente, per ;=0 e ¢ = cost, I’entalpia del liquido saturo & data
dalla relazione

r P
hfj ch+J vdp=c(T-Ty)+v(p-py) (6.36)
Tc, Po

dove il termine v(p—po) ¢ solitamente trascurabile rispetto al termine
¢(T~T,), almeno nei punti della curva limite inferiore abbastanza lontani
dal punto critico. Se poi, come nel caso dell’acqua, si assume T, = 273,16
K, allora la (6.36) pud essere approssimata scrivendo

hy=ct 637)

dove 1 & la temperatura espressa in gradi celsius.
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Le proprietd termodinamiche del vapore saturo secco si ottengono
immediatamente da quelle del liquido saturo ponendo

.
sp=set (6.38)

ed
hy, =hy+r (6.39)

dove r & il calore di vaporizzazione e T & la temperatura dell’isobara-
isoterma considerata.

Le proprietd termodinamiche di vapori surriscaldati (e gas) possono
essere approssimate mediante le relazioni ricavate al Capitolo 5 per gas ide-
ali a calori specifici costanti. In questo caso, I’entropia e I’entalpia sono e-

Spresse come

+IT % aT=s, e, i (6.40)
Y = e =5 C; ' Hl— .
Ssurr = Sv 1, T v P TB
-
hs,‘,,zhv+J ¢, dT=hy +¢,(T~T,) (6.41)
Tv

lungo le isobare, e come

_ T T
Seurr =8y + % ?dT=Sy +Cy lﬂ‘g (6.42)

) P
h_m,,=hv+J cydT+J vdp
Ty 7y

=hy+¢,(T=T,)+v(p—py)=hy +¢,(T-T,) (6.43)

lungo le isocore. Ovviamente, valutazioni pill accurate sono possibili utiliz-
zando le metodologie che saranno illustrate nel Paragrafo 6.7.
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Per facilitare la rappresentazione grafica e le analisi energetiche dei
cicli termodinamici a vapore, sono stati sviluppati alcuni diagrammi di uso
pratico che prendono il nome dagli assi coordinati di riferimento utilizzati:
(T, s), (h, s) e (p, h). 1 diagrammi (7, s) ed (h, s) dell’acqua ¢ (T, s) e (p, h)
del fluido frigorigeno R134a sono riportati in Appendice. I diagrammi (7, s)
trovano impiego generale nella rappresentazione di tutti i cicli, ma non si
prestano alle analisi quantitative perché non consentono la lettura diretta
delle entalpie. Il diagramma (A, s) & utilizzato, di preferenza, nell’analisi dei
cicli per la produzione di lavoro, mentre il diagramma (p, k) trova impiego
nell’analisi dei cicli inversi.

6.6.1 Diagramma (7, )
Il diagramma (T,s) dei vapori & schematizzato in Fig. 6.12, dove si fa rife-

rimento all’acqua fissando, come si & detto, 1’origine nel punto a temperatu-
ra Ty = 273,16 K sulla curva limite inferiore.

T /! v=cost

T
'

S

Figura 6.12 Diagramma (7, s) riferito all’acqua, con origine nel punto a temperatura 7() =

273,16 K sulla curva limite inferiore.
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Nella zona del liquido sottoraffreddato, le isobare sono molto vicine
alla curva limite inferiore, tanto che sono rappresentate distinte da essa sol-
tanto a scopi didattici. 11 titolo in un punto generico all’interno della curva
d’equilibrio pud essere determinato come in figura, trovando il rapporto
x=AP /AB tra le lunghezze dei segmenti indicati. Infatti, I’entropia della
miscela in P, in quanto proprieta estensiva, puo essere scritta nella forma

(mg+mv)s=me Sp+mys, (6.44)

e quindi, dividendo i due membri per (my +m ), si ha

s=(1—x)sp +x5, (6.45)
OVVEro
it o OE (6.46)
Sy — 8y AB

Di conseguenza, ogni linea isoterma-isobara, come AB, pud essere sud-
divisa in parti corrispondenti ai diversi valori del titolo. Congiungendo i
punti interni alla curva limite, caratterizzati dallo stesso titolo, si ottengono
le curve isotitolo che, ovviamente, si diramano tutte dal punto critico.

Nel passaggio dall’interno all’esterno della zona del vapore saturo

umido

e le isobare presentano un punto angoloso;

mentre, nella zona degli aeriformi

* per bassi valori della pressione ed alti valori della temperatura, le isoen-
talpiche tendono a coincidere con le isoterme e

« e isocore sono pil ripide delle isobare, in quanto si ha ¢, <c¢, e, come
si & detto, i calori specifici nel punto considerato sono proporzionali alle
sottotangenti alla trasformazione.
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6.6.2 Diagramma (h, 5)

Il diagramma (h, s) dei vapori & schematizzato in Fig. 6.13, dove si fa anco-
ra riferimento all’acqua ponendo I’origine nel punto a temperatura Ty =
273,16 K sulla curva limite inferiore.

Jr v=cost; ,
h / / p=cost
(i /
/ /
/ /
/ /
i/ T=cost ,
&
4
C 4 !
S
, 4
!
/, 7 |
/ I
’ Ad x=cost|
X f
F i :
# | ]
’ -
5 1 :
7, f’ ] 1
7 | I
AL s e e aM
1
1
I
: |
4 —p-
s

Figura 6.13 Diagramma (h, 5) riferito all’acqua, con origine nel punto a temperatura Ty =

273,16 K sulla curva limite inferiore.

Il titolo in un punto generico all’interno della curva limite pud essere
determinato come in figura, trovando il rapporto tra le lunghezze dei seg-
menti evidenziati. Infatti, per le considerazioni svolte in precedenza, si ha
§=$o _h—hy, rx/T rx

=—=x (6.47)
Sy—Sp hy—=hy rIT r

Congiungendo i punti interni alla curva limite caratterizzati dallo stesso ti-
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tolo si ottengono le curve isotitolo che, ovviamente, si diramano tutte dal
punto critico.

Nella zona dei vapori saturi
+ la pendenza delle isobare & proporzionale alla temperatura, in quanto si

ha
dh
(E]p =T (6.48)

mentre, essendo la temperatura una funzione continua

e le isobare non presentano punti angolosi nel passaggio dall’interno
all’esterno della zona del vapore saturo umido.

Nella zona di vapori surriscaldati e dei gas

« isobare ed isocore presentano andamenti simili a quelli gia illustrati nel
diagramma (7, s) e

« e isoterme tendono a coincidere con le isoentalpiche per bassi valori
della pressione ed alti valori della temperatura.

6.6.3 Diagramma (p, h)

1l diagramma (p, k) dei vapori & schematizzato in Fig. 6.14, dove s’impiega
una scala logaritmica per la pressione e si fa riferimento al fluido R134a, u-
tilizzato nella refrigerazione. Si osservi come, nella zona del liquido, le iso-
terme abbiano un andamento verticale, in quanto praticamente coincidenti
con le isoentalpiche. Nella zona dei vapori, il titolo in un punto generico
pud essere determinato come in figura, trovando il rapporto tra le lunghezze
dei segmenti evidenziati. Per la proprieta estensiva entalpia, infatti, si ha

h=(1—-x)hy+xh, (6.49)

ovvero -
o i=hy AP

ho—h, B (6.50)
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Ancora una volta, congiungendo i punti interni alla curva limite caratte-
rizzati dallo stesso titolo, si ottengono le curve isotitolo che, ovviamente, si

diramano dal punto critico.

In tutto il diagramma
* le isoentropiche hanno pendenza sempre positiva e non formano punti

angolosi in quanto, dall’applicazione del primo principio scritto per i pa-

rametri interni, risulta

ap L
(ahl_v (6.51)

Nella zona del vapore surriscaldato e del gas
per bassi valori della pressione ed alti valori della temperatura, le iso-

terme tendono a coincidere con le isoentalpiche.

t
log p
T=cost
T=cost
1
[
1
1
i
|
A / ;
| | { ! My
1 ] I ] 7 !
I} I (M 1 ! | 4
[ ! ! 1 ] [ :’ | !
I ! i
' v d g F L /| T=cost
! IJ [ I} ' ' } ¥
] I i [ i
,: | : /A o :'1' i
1 1 [ 1 [ i / /
I I [ | ] ' (A i
] 1 1 1 L 1 I L ) >
h, h h, h

Figura 6.14 Diagramma (p, /), con scala logaritmica delle pressioni, riferito al fluido

R134a.
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6.7 PROPRIETA TERMODINAMICHE
DEGLI AERIFORMI

Per valutare con grande accuratezza le proprieta termodinamiche dei vapori
surriscaldati e dei gas, ciod degli aeriformi, bisogna far ricorso alle relazioni
di Maxwell, ricavate al Capitolo 4, ed alle espressioni dei fattori di compri-
mibilita forniti dalle equazioni di stato. Poiché la maggior parte delle equa-
zioni di stato (e tra esse tutte quelle qui considerate) sono esplicitabili sol-
tanto in termini di pressione, nei calcoli conviene fare riferimento alle rela-
zioni termodinamiche in cui compaiono le derivate parziali della pressione.
Nel calcolo delle proprieta, si segue il percorso OMNP, illustrato
nella Fig. 6.15. 1l punto di partenza & ’origine delle coordinate O posta in
una zona dove la pressione p, & abbastanza bassa da far ritenere che le
molecole siano molto distanti tra loro, e quindi non esercitino azioni attratti-
ve o repulsive. Il comportamento del gas reale nel punto O & percid assimi-
labile a quello di un gas ideale avente la stessa massa molare e, di conse-

guenza, risulta

U=Rn=Rn

4 (6.52)
Mp, Po

11 secondo punto M differisce da O solo per la temperatura e quindi, lungo
I’isobara OM, il gas si comporta ancora come un gas ideale. Il terzo punto
N si trova sulla stessa isoterma di M e differisce da M solo per la pressione.
Se, per convenienza di calcolo, si assume che lungo I'isoterma MN il gas si
comporti ancora come ideale, il volume specifico lungo MN & ancora valu-
tabile in base all’equazione di stato dei gas ideali e quindi, nel punto N, si
ha

Lo

_RT (6.53)
p

Il cammino OMN porterebbe un gas ideale, con la stessa massa molare del
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gas reale considerato, fino alle condizioni di temperatura e pressione alle
quali si vogliono valutare le proprietd termodinamiche. Tuttavia, le pro-
prieta termodinamiche del gas ideale in N differiscono da quello del gas re-
ale nel punto P. Di conseguenza, il passaggio finale da N a P pud essere uti-
lizzato per valutare lo scostamento tra le proprieta del gas reale e quelle del
gas ideale, con la stessa massa molare, che si trova nelle stesse condizioni di
lemperatura e pressione.

T p=cost
reale /  p=cost
,/  ideale
,f
P(T. p. v) /
T ‘ M(T, po. RT/py)
+“N(T, p, RT/p)
I,
e
@
pg=cost
ideale

w
v

0(To. Po. RT/py)

Figura 6.15 Percorso seguito nel calcolo delle proprieta termodinamiche degli aeriformi.

6.7.1 Variazioni di Entropia

Le relazioni differenziali utilizzate per valutare le variazioni d’entropia sono
la

e
dy=-Lqr-R dp (6.54)
T p

ricavata, per i gas ideali, nel Paragrafo 5.3 ¢ la
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& ap
ds=-2dT+|==| d 6.55
Y {a:rl, . (5:39)

avente validita generale, ricavata nel Paragrafo 4.9.1.
Con riferimento ai tratti OM (isobaro) ed MN (isotermo), la re-
lazione per i gas ideali (6.54) fornisce, rispettivamente

T ¢
s(M) -5y = J Ldr (6.56)
T, T
dove sy =5(0), e
P R P
s(N)-s(M) = -J —dp=RIn™% (6.57)
P

o

Analogamente, con riferimento al tratto NP (isotermo), la relazione ge-
nerale (6.55) porge

aT

" (9
s(P)-s(N) =[ [Ji) dv (6.58)
RT/p v

A sua volta, 1'espressione (6.58) pud essere valutata sia analiticamente sia
numericamente. In quest’ultimo caso, di solito, si fa ricorso ad un’equazione
di stato scritta in termini di fattore di comprimibilita. Risulta allora

_ZRT
v

(6.59)

P

e, di conseguenza, si ha

dp ZR RT(JZ
Sl | S g .60
(58] =S5, 6

Una volta calcolati gli integrali ai secondi membri delle (6.56) - (6.58),
I’entropia in un punto generico s(P)=s(T,p,v) pud essere valutata in base
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alla somma

S(P)=sq =[s(P)-s(N)] +[s(N) - s(M)] +[s(M) - 5, ] (6.61)
a partire da un valore s, noto.

Esempio 6.3

Si determini il valore dell’entropia specifica dell’azoto alla pressione di 5
MPa ed alla temperatura di 500 K, facendo uso dell’equazione di stato di
Van der Waals ed assumendo sy =0 alla pressione di 101,325 kPa ed alla
temperatura di 273,15 K.

Soluzione

Per I'azoto si ha: R = 0,2968 kJ/(kg K); cp = 1,039 kl/(kg K); a = 0,174
kPaf(m3 / kg)2 eb=0,0014 m’/ kg. Di conseguenza, in base alle defini-
zioni (6.22) e (6.23) ed assumendo ¢, = cost nella parte di calcolo riguar-

P
dante il percorso a comportamento ideale, si ottiene

S(N) =50 = [s(N) - s(M)]+[s(M) - 55]= R 1n‘;-—° +e, 1nT£

0

=0,20681n2932 |1 4391, 390
5000 27

=-1,157+0,628 =-0,529 kJ / (kg K)

Per la parte di calcolo riguardante il percorso a comportamento reale, dalla
(6.58) e dall’equazione di Van der Waals, si ha

s(P)-s(N)=J [gﬁ] dov =J Ldv
r71p \ 9T ), RTIp V=D

=f"b —R-d(v~b)=ln(v-b)~m(ﬂ—b]

(RTIp)-b V- p
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dove RT/p & il volume specifico “ideale”, mentre © & il volume specifico
“reale” che deve essere valutato risolvendo I’equazione di Van der Waals.
Si ha cosi

! 3
RT _0,2969-500 o on m*
P 5000 ke

e, procedendo in sequenza, si ottiene

p+-2 =5000+-212 ~ 5197 kPa
v 0,0297
e
3
= RT =028 4 g014=0,03 2
p+alv 5197 kg

Pertanto la correzione dovuta al comportamento non ideale, valutata in base
all’equazione di Van der Waals, € pari a

s(P)-s(N)=1n(v-b)~In [{EJ— b]
P

= 1n(0,0297 — 0,0014) — In(0,03 - 0,0014)

=-3,56+3,55=-0,01 kI / (kg K)
Complessivamente, si ottiene
s(P)-sy = [s(P)-s(N)]+[s(N)~sO]
=-0,01-0,529=-0,539 kJ / (kg K)

e quindi lo scostamento dal valore calcolato con I’equazione dei gas ideali
risulta relativamente modesto.
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6.7.2 Variazioni di Entalpia

La relazione differenziale utilizzata per valutare le variazioni d’entalpia nei
gas ideali &

dh=c,dT (6.62)

Con riferimento ai tratti OM (isobaro) ed MN (isotermo), la relazione
(6.28) fornisce, rispettivamente

T
h(M) - h =J c,dT (6.63)
TU
dove hy=h(0), e
h(N)-h(M)=0 (6.64)

in quanto Ientalpia di un gas ideale non dipende dalla pressione.

Nel valutare lo scostamento tra ’entalpia di un gas reale h(P) e
quella del gas ideale h(N), che ha la stessa massa molecolare e si trova
nelle stesse condizioni di temperatura e pressione, si preferisce fare rife-
rimento alla definizione

h(P)— h(N) = u(P) = u(N) +(pv), - (R T),
=u(P)—u(N)+(Z-1)RT (6.65)

Infatti, come si & detto, la maggior parte delle equazioni di stato dei gas reali
¢ esplicitabile rispetto alla pressione e, di conseguenza, gli scostamenti
dell’energia interna dal valore ideale possono essere valutati pit facilmente
degli scostamenti d’entalpia corrispondenti. La relazione differenziale uti-
lizzata in questi calcoli

dp
di= i 8
U cvdi'+[T[ l, p]dv (6.66)
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¢ stata ricavata nel Paragrafo 4.9.1. Con riferimento al tratto NP (isotermo),

la relazione (6.66) porge

u(P)- u(N) = J [:r [ﬂ} - p]dv (6.67)
T
RTIp v

A sua volta, I’espressione (6.67) pud essere valutata sia analiticamente sia
numericamente. In quest’ultimo caso, di solito, si fa ricorso ad un’equazione
di stato scritta in termini di fattore di comprimibilita. Risulta allora

ap RT RT*(0z RT RT*(9Z
FlEL | sp=@—p || <F =™ (= 68
[QT]U # o o [arl, z v v \dT), (o8

Una volta calcolati gli integrali ai secondi membri delle (6.63) e (6.67),
Ientalpia in un punto generico h(P)=h(T,P,v) pud essere valutata in base
alla somma

h(P)~ ho =[h(P)= h(N)]+[h(N) = h(M)]+[h(M) ~ ho ]

=[u(P)— u(N)+(Z = DR T]|+[h(M) - hy] (6.68)

a partire da un valore A noto.

Esempio 6.4

Si determini il valore dell’entalpia specifica dell’azoto alla pressione di 5
MPa ed alla temperatura di 500 K, facendo uso dell’equazione di stato di
Van der Waals ed assumendo hy =0 alla pressione di 101,325 kPa ed alla
temperatura di 273,15 K.

Soluzione
Poiché per I’azoto si ha ¢y = 1,039 kJ/(kg K), risulta
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h(N)—hg =h(M)—'hg = CP(T‘—T{))
=1,039(500—273,15) = 235,7 kI / kg

nella parte di calcolo riguardante il percorso a comportamento ideale. Per la
parte di calcolo riguardante il percorso a comportamento reale, dalla (6.65)
e dall’equazione di Van der Waals, si ha

h(P)=h(N)=u(P)—u(N)+(Z—-1)RT

dove, in base alla (6.29) ed al valore del volume specifico ricavato
nell’Esempio 6.3, risulta

__ v a _ 0,03 _ 0,174
v=b RTv 0,03-0,0014 0,2968-500-0,03

=1,01

Con riferimento al percorso non ideale ed all’equazione di Van der Waals,
la relazione (6.67) porge

v

u(P)-u(N)=J {T(%E] —p]dv:J %dv
RT/p ), RTIp °

v
=a(i—i)=0,174(1 ~l—]=0,06£
RTIp RT v

0,0297 0,03 kg
Pertanto la correzione dovuta al comportamento non ideale, & pari a

a

v

h(P)—h(N)= 0,06+ (1,01-1)0,2968-500 = 1,5 kI / kg
Complessivamente, si ottiene

h(P)-ho =[h(P)- h(N)|+[h(N)- ho|=1,5+2357=237,2 kI/ kg
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e quindi, ancora una volta, lo scostamento dal valore calcolato con

I’equazione di stato dei gas ideali risulta relativamente modesto.

6.7.3 Applicazione ai Vapori Surriscaldati

Poiché non vi & differenza fisica tra un gas ed un vapore surriscaldato, le e-
quazioni di stato degli aeriformi trovano applicazione anche nella co-
struzione dei diagrammi termodinamici dei vapori. A questo proposito, si
puod fare riferimento alla Fig. 6.16 dove, per il calcolo delle proprieta in P,
sono evidenziati due percorsi alternativi MNP e QP. Come si vede, en-
trambi i percorsi iniziano da punti, come M e Q, posti sulla curva limite su-
periore dove le proprieta termodinamiche sono note.

7]

OL' M [

Figura 6.16 Schema d'appoggio per il calcolo delle proprieta termodinamiche dei vapori.

La trasformazione MN & un’isobara, caratterizzata da una pressione
abbastanza bassa da far ritenere che il comportamento del vapore sia assi-
milabile a quello di un gas ideale. Lungo tale trasformazione possono quindi
essere applicate le relazioni (6.57) e (6.63) per il calcolo delle differenze,
rispettivamente, d’entropia e d’entalpia. Analogamente, nelle trasformazioni
isoterme NP o QP, il procedimento da seguire & lo stesso descritto nei pa-
ragrafi precedenti. Possono quindi essere utilizzare la relazione (6.67) nel
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calcolo delle differenze d’entropia, e le relazioni (6.65) - (6.68) nel calcolo
delle differenze d’entalpia.

6.8 CONCLUSIONI

In questo capitolo sono state prese in esame le proprieta termodinamiche
delle sostanze pure. Si sono cosi illustrate le relazioni tra pressione, volume
specifico e temperatura impiegando il diagramma tridimensionale PpovTe
le sue proiezioni sui piani (p, T) e (p, v). Nella pratica tuttavia, rivestono
importanza particolare la rappresentazione grafica e le analisi energetiche
dei cicli termodinamici a vapore. Per questi fini sono stati sviluppati il dia-
gramma (7, s), che trova impiego nella rappresentazione di tutti i cicli a va-
pore, ed i diagrammi (h, s) e (p, h) utilizzati, rispettivamente, nelle analisi
energetiche dei cicli diretti e dei cicli inversi. A conclusione del capitolo, si
& mostrato come il comportamento degli aeriformi possa essere espresso, in
forma analitica, a partire dalle equazioni di stato dei gas reali.



CAPITOLO 7
MISCELE DI GAS

7.1 GENERALITA

Fino a questo punto ci si & occupati di sostanze pure, e quindi i gas presi in
considerazione erano costituiti da una sola specie molecolare mentre, in
molte applicazioni pratiche, ci si trova in presenza di miscele di gas. In tali
casi, ci si comporta diversamente secondo che la composizione della mi-
scela resti costante o cambi nel corso del processo.

Le miscele omogenee di gas possono essere ancora trattate come so-
stanze pure, se la loro composizione non varia nel corso del processo. Que-
sto & il caso, ad esempio, dell’aria o dei fumi prodotti dalle combustioni che,
in molte situazioni di interesse tecnico, possono essere considerati gas ideali
“miscela”, aventi massa molare pari alla media ponderale delle masse mola-
ri dei loro componenti. In queste situazioni, i cambiamenti nelle proprieta
termodinamiche della miscela di gas ideali possono essere stimate applican-
do le regole di calcolo valide per un singolo gas. Se, al contrario, la compo-
sizione varia nel corso del processo, & necessario disporre di metodologie
che consentano di calcolare le proprieta delle miscele risultanti combinando
opportunamente le proprieta dei singoli componenti. Nel seguito, saranno
trattati separatamente i processi a composizione costante e quelli a composi-
zione variabile, distinguendo anche tra i comportamenti delle miscele di gas
ideali e reali.

7.2 COMPOSIZIONE DELLE MISCELE GASSOSE

La conoscenza della composizione di una miscela, in termini di masse o di
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moli dei suoi componenti, costituisce il primo passo verso la stima delle
proprieta termodinamiche. A tal fine, conviene esprimere la massa totale m
di una miscela gassosa come

m=ym;=3nM, (7.1)

dove m ji B ed M j sono, rispettivamente, la massa, il numero di moli e la
massa molare del componente j-simo. Detta

n-

Yi= (7.2)

n
la frazione molare del componente J-simo, dalla (7.1) si ricava immedia-
tamente la relazione

1 n;
M=%=z(zanj)=Z.ij=2ijj (7.3)

dove M & la massa molare apparente della miscela ed n & il numero totale di
moli. Di conseguenza, la costante caratteristica della miscela gassosa pud
essere calcolata come

R

R=— (7.4)

Oltre alle frazioni molari, possono essere definite anche le frazioni di massa
@;, per le quali risulta

M
- J
=¥ s (1.5)

Evidentemente, dalle definizioni precedenti si ha

dSyi=Y0=1 (1.6)

in quanto la somma delle frazioni, sia molari che di massa, & esaustiva
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dell’insieme intero, come risulta anche dalla Tabella 7.1 relativa all’aria

secca.

Tabella 7.1 Aria secca e sua composizione.

GAS [kg/ﬂ:[{ml | o=t | e — [ka(ié K)]
Aria secca 28,97 1 | 0,2870
N, 28,01 0,7809 0,7552 0,2968
0, 32,00 0,2095 0,2315 0,2598
Ar 39,94 0,0093 0,0128 0,2082
CO, 44,01 0,0003 0,0005 0,1890
Esempio 7.1

Si applichino le relazioni (7.3) - (7.5) all’aria secca “standard”, che si pensa
composta di soli ossigeno (yp,=0,21) ed azoto “equivalente” (yn, = 0.79),
cio¢ comprendente tutti gli altri gas.

Soluzione
Dalla relazione (7.3) si ha

Mﬂ :Zijj =y02M02 +yN1MN2

=0,21-32,00+0,79-28,01 = 28,8 kg /kmol

mentre dalla relazione (7.4) si ottiene

Risulta poi
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Mo, Mg 32,00
o, =—== =021 =
02 m, yon 28,8 0.23
e
my My 28,01
oy, =—2 = 2=0,79"—=—=0,
N2 m, yNzM 28,8 n

Viceversa, partendo dalle frazioni di massa appena calcolate, si pud ve-
rificare che risulta

mo, M, 28,8
=0,23=>° = 0,21
Y0 T Mo, 32,00
e
m
o My BB o
2", My, 28,01

confermando la coerenza tra i risultati del calcolo, le definizioni ed i valori
riportati nella Tabella 7.1 per I’aria secca “fisica”.

7.3 MISCELE DI GAS IDEALI

Come si ricordera, la teoria cinetica considera i gas ideali composti da mo-
lecole prive di volume che non esercitano tra loro alcuna azione attrattiva o

repulsiva. In base a queste ipotesi, il comportamento di un gas ideale viene
espresso mediante 1’equazione di stato

pV =nRT (7.7)

dove non compare alcun parametro caratteristico del singolo gas. Infatti, il
comportamento dei gas ideali & legato solo al numero di moli n, ciog al nu-
mero di molecole presenti nel volume V, e non alla natura delle molecole
stesse. Appare quindi ragionevole concludere che una miscela di gas ideali
non puo che comportarsi come un gas ideale poiché, in assenza di forze in-
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termolecolari, molecole di specie diverse non hanno modo di interagire.
Pertanto 1’equazione di stato della miscela pud essere ancora espressa dalla
(7.7), purché n rappresenti il numero totale di moli. In base a tale assunzione

pv=n£T=RT (7.8)

¢ I’equazione di stato della miscela riferita all’unita di massa, con
R =R /M costante apparente caratteristica ¢ v =V /m volume specifico
riferito alla massa totale. Da queste premesse discendono i due modelli usati
per I’analisi delle miscele di gas ideali: il modello di Dalton e quello di A-

magat.
Secondo il modello di Dalton, una miscela di gas ideali si comporta

come un gas ideale ed & caratterizzata da un valore della pressione totale u-
guale alla somma delle pressioni parziali di gas ideale

che ogni singolo componente eserciterebbe se occupasse da solo 1'intero
volume, trovandosi alla stessa temperatura della miscela. Tale modello di-
scende dall’assenza d’interazioni molecolari e conduce alla legge delle pres-
sioni parziali di Dalton, esprimibile come

P=.p; (7.10)
dove
RT
= 7.11
== (7.11)

é la pressione totale esercitata dalla miscela.
Secondo il modello di Amagat invece, una miscela di gas ideali si
comporta come un gas ideale ed occupa un volume totale uguale alla somma

dei volumi parziali di gas ideale
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V= ,,jf_T (7.12)
p

che ogni singolo componente occuperebbe trovandosi da solo alla stessa
pressione ed alla stessa temperatura della miscela. Analiticamente, la legge
dei volumi parziali di Amagat pud essere scritta nella forma

V=3V, (7.13)
dove
V=nok (7.14)
p

€ il volume totale occupato dalla miscela. La legge di Amagat esprime la
possibilita di calcolare la proprieta estensiva “volume della miscela” come
somma dei volumi occupati dai singoli componenti. Per le miscele di gas
ideali poi, la legge di Amagat & una conseguenza della legge di Dalton, co-
me dimostrato nell’Esempio 7.2.

Nelle equazioni precedenti, n j ¢ il numero di moli della specie
J—sima mentre, al solito, n & il numero di moli della miscela. Pertanto, di-
videndo membro a membro le relazioni (7.9) e (7.11) e le relazioni (7.12) e
(7.14), si ottiene

n:

yj= (7.15)

<|=
< |3

n

Come si vede, la frazione molare del componente considerato coincide sia
con la frazione volumetrica sia con il rapporto tra pressione parziale e pres-
sione totale. Pertanto le relazioni (7.3), (7.5) e (7.6), valide per le frazioni
molari, sussistono anche per le frazioni volumetriche e per i rapporti tra
pressione parziale e pressione totale.

Infine, si noti che le relazioni ricavate in questo paragrafo sono fon-
date sull’applicazione dell’equazione di stato dei gas ideali e quindi valgono
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solo approssimativamente per le miscele di gas reali.

Esempio 7.2
Si dimostri che, per le miscele di gas ideali, la legge di Amagat & una con-
seguenza della legge di Dalton.

Soluzione

Con riferimento alla Fig. 7.1, operando isotermicamente alla temperatura T
della miscela, si immetta il componente j-simo in un cilindro con stantuffo
fino a raggiungere la pressione p; quando il volume ¢ V. Poi, a temperatura
costante, si riduca il volume fino a raggiungere la pressione totale p della

miscela. Per una trasformazione isoterma si ottiene
pjV=pV;

dove, per definizione, V; ¢ il volume parziale in quanto ¢ il volume oc-
cupato dal componente j-simo alla pressione e temperatura della miscela. Se
si opera in questo modo con tutti i componenti e si sommano i risultati otte-

nuti, si ha
Y pV=VYpi=2pVi=p2Y

Ma, in base alla legge di Dalton, la somma delle pressioni parziali & uguale

P—
P p
v I ¢ Vi @
i T
(a) — — (b)

Figura 7.1 Compressione isoterma dallo stato iniziale in (a) allo stato finale in (b).
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alla pressione totale, e quindi I'uguaglianza tra il secondo ed il quarto mem-
bro della relazione precedente fornisce

ovvero la legge di Amagat. Si noti che la relazione utilizzata per dimostrare
I"assunto vale solo per trasformazioni isoterme di gas ideali.

7.4 PROPRIETA DELLE MISCELE DI GAS IDEALI

Le analisi di primo e secondo principio, relative alle trasformazioni di mi-
scele di gas ideali, richiedono la valutazione di proprieta estensive, come
I"energia interna, ’entalpia e I’entropia. A questo proposito conviene opera-
re diversamente a seconda che i processi abbiano luogo a composizione co-
stante, od a composizione variabile.

Se la composizione resta costante, una miscela di gas ideali si com-
porta come un singolo gas ideale. Pertanto le differenze d’energia interna,
entalpia ed entropia, possono essere calcolate impiegando le relazioni di-
scusse nel Capitolo 5. Cosi, ad esempio, I’aria secca & spesso schematizzata
come un gas ideale avente massa molare M, = 28,97 kg/kmol, costante ca-
ratteristica R, =R /M, = 8,314/28,97 = 0,2870 kJ/(kg K) e rapporto tra i
calori specifici k assunto costante e pari ad 1,4. Cid consente il calcolo dei
calori specifici, e quindi la valutazione delle differenze d’energia interna,
entalpia ed entropia tra due stati termodinamici qualunque.

Se invece la composizione della miscela cambia nel corso del pro-
cesso, le relazioni del Capitolo 5 cadono in difetto, in quanto valide per una
massa costante a composizione fissa. Le proprietd estensive sono allora va-
lutate in base alla legge di Gibbs, che pud essere interpretata come
un’estensione intuitiva della legge di Amagat. La legge di Gibbs stabilisce
che, non solo il volume, ma tutte le proprieta estensive possono essere de-
terminate sommando i contributi dei singoli componenti, nelle condizioni di
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temperatura e pressione in cui si trovano nella miscela. Se le molecole delle
diverse specie gassose non interferiscono tra loro, risulta allora

V=) V=Y mv; (7.16)

come previsto dalla legge di Amagat, ed anche

H=Y H;=Y mjh; (7.18)
[
S=Y5;=Y ms (7.19)

come previsto dalla legge di Gibbs. Dividendo entrambi i membri delle re-
lazioni precedenti per la massa totale della miscela, si ottengono le relazioni
corrispondenti per le grandezze specifiche

V _omy
v=:n—=z,jvj=2cojvj (7.20)
U _xmj
u=;=27niuj=2wjuj (7.21)
H omj
h:-’z:Z;{hj:Za)jhj (7.22)
e
S mj
s=;=2jsj=2szj (7.23)

Le Eq. (7.16) - (7.23) consentono di valutare le proprieta estensive di una
miscela di gas ideali, una volta note le proprieta dei componenti. Nei calco-
li, si tiene conto del fatto che u ; ed h i} dipendono solo dalla temperatura,
mentre s; dipende da temperatura ¢ pressione parziale p; (o da temperatura
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e volume specifico v ).

I calori specifici della miscela possono essere ricavati in base alle lo-
ro definizioni. Risulta cosi

( ] =2 [ ] =2.0;¢y, (7.24)
dh oh-
L [ﬁ],, =20 [a_;l) =206, (7.25)

cy % (Z k;) (7.26)

dove i calori specifici della miscela ed il loro rapporto sono espressi in fun-
zione dei calori specifici dei componenti e delle rispettive frazioni di massa
@;. Ovviamente, relazioni analoghe alle (7.20) - (7.26) POSSONO essere rica-
vate facendo riferimenti ai valori molari ed alle rispettive frazioni molari Y

Esempio 7.3

Si ricavino le relazioni analoghe alle (7.20) - (7.26), facendo riferimento alla
quantita di materia unitaria anziché all’unita di massa.

Soluzione

Moltiplicando tutti i membri della relazione (7.20) per la massa molare della
miscela M, si ottiene

m!M

JM 9y _Z_U _Z—"’J 2
e, procedendo in maniera analoga con le (7.21) - (7.23), si ha
a=uM=3y;i

T=oM=MY —
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E'—_-SM:zngj

Moltiplicando tutti i membri della relazione (7.24) per la massa molare della

miscela M, si ottiene

_ _[du) _ aﬁj _ e
“ —[jﬁ)v HZJ’;'[ oT L =2.7i%;

e, procedendo in maniera analoga con la (7.25), si ha

_ (2R Ih; _
¢ = [;ﬁ]ﬂ = Eyj(_a?i]p =2.75%;

Infine, dalla (7.26), si ricava

ovvero il rapporto tra i calori specifici molari.

7.4.1 Miscelazione di Gas Ideali

In questo paragrafo, si esamina la formazione di miscele di gas ideali a par-
tire da componenti originariamente separati. Con riferimento alla Fig. 7.2 si
consideri, dunque, un contenitore termicamente isolato nel quale due specie
gassose 1 e 2, separate inizialmente da un setto mobile, si trovano alla stessa
temperatura T ed alla stessa pressione p. Una volta rimosso il setto di sepa-
razione, si ha un processo di mescolamento con formazione di una miscela
omogenea.

Il primo principio della termodinamica, applicato al processo di mi-
scelazione, pud essere scritto nella forma
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Up(Ty)-Uy(T;) = [mlul(Tf) +mzu2(Tf)]—[m1”x (7;) + myuy (T;)]
=0y —-Ly=0-0=0 (7.27)
Dalla (7.27) si ottiene

my|wy(Ty )~ (7;)]+m2[uz(rf)— uQ(:f;)J =0 (7.28)

ed essendo m; ed m, arbitrarie, si pud concludere che le energie interne dei
due gas, e quindi le rispettive temperature, non variano durante la miscela-
zione risultando 7y =T; =T in quanto I’energia interna dei gas ideali di-
pende solo dalla temperatura,

In base all’equazione di stato, si pud calcolare il volume come som-
ma dei volumi iniziali

R R RT
V=V1+Vz=nlﬂ+n2——r=(nl+nz)R— (7.29)
i i i
Poiché il volume non varia nella miscelazione, si pud applicare di nuovo
I’equazione di stato alla fine del processo, e tenendo conto della (7.29)

|

é AVAVATATAVAWAT

¢
my ? m, m=my+m,
V, ’ V, < V=V, +V,
T { T ( T
P ? P p "
AvavavavasavaTS

AVAVAVAVAVAVAYS
(a) (b)

Figura 7.2 Miscelazione adiabatica-isobara di due specie gassose: (a) stato iniziale e (b)

stato finale.
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_(m+m)RT _ (m+m)RT

= = =p=p (7.30)
14 (n+m)RT/p; "'
si dimostra che la pressione, come la temperatura, non cambia.

La pressione finale, tuttavia, & la somma delle pressioni parziali e-
sercitate dai due gas

p=ptpy=yY\P+yp (7.31)

e, di conseguenza, la pressione di ciascuno dei due gas cambia nel corso del
processo.

I1 bilancio di entropia per i sistemi chiusi, applicato al processo di
miscelazione, pud essere scritto nella forma

0}
Sf = St = Z['}J—) + (Asfrr),f = (Asirr);f (7.32)
if

i

poiché la trasformazione & adiabatica ma, certamente, non reversibile in
quanto non & pensabile che i due componenti possano venire separati di
nuovo senza alcuna spesa di energia. L’entropia iniziale del sistema ¢, ov-
viamente, pari alla somma delle entropie dei due gas separati alla temperatu-
ra T ed alla pressione p

S:=m,s,(T,p)+mas,(T,p) (7.33)

In base alla (7.19), I’entropia finale & data ancora dalla somma dell’entropie
dei due gas valutate alla stessa temperatura 7' ma alle rispettive pressioni

parziali py=y\p € p, =y2P
Sf=mls|(T,y1p)+m252(T.yzp) (7.34)

Sottraendo membro a membro la (7.33) dalla (7.34) e tenendo conto della
(7.32), si ottiene
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(ASiry)p =87 =S; = my[s1(T.31p) = 51(T.p)]+ ma[5(T, y2) - 52(7.p)]

=—m Ry 2L m,Ry B2 = —(m,R, Iny, + myRyIny,)>0  (7.35)
p P

in quanto le frazioni molari sono, per definizione, minori di 1. Da un punto
di vista fisico, la generazione d’entropia pud essere giustificata nella manie-
ra seguente. I gas, inizialmente alla pressione totale della miscela, subiscono
dei processi di laminazione ad energia interna costante che li portano ai ri-
spettivi valori delle pressioni parziali. I rispettivi lavori d’espansione, asso-
ciati alle forze interne di pressione, sono completamente dissipati dagli at-
triti interni. In questo modo si generano delle quantita di calore esattamente
uguali ai lavori prodotti, e le trasformazioni hanno luogo isotermicamente.

Attesa I’uguaglianza m = nM , la relazione (7.35) puo essere scritta
nella forma generalizzata

(a Sfrr){r =87 =5 =~(mMRn y, +n,M,R,In )
=—(n]§lny[ +n2§lny2)=—§2nj Iny; (7.36)

dalla quale si evince che I’aumento d’entropia dipende soltanto dai numeri
di moli di gas mescolate, e non dalla composizione della miscela risultante.
Cid conduce ad un paradosso, in quanto ¢ ben noto che il mescolamento di
quante si voglia moli dello stesso gas non conduce ad aumenti d’entropia.
Pertanto, da questo punto di vista, si deve ammettere che, quando non si
hanno “informazioni” sufficienti a distinguere tra i diversi componenti, non
si hanno nemmeno aumenti d’entropia. Una conclusione concettualmente
simile, del resto, & comunemente tratta dall’analisi del paradosso di Ma-
xwell. In quel caso, infatti, si ammette che un “diavoletto”, in base alle
“informazioni” possedute sui livelli energetici delle molecole, sia capace di
aprire o chiudere una porticina di comunicazione tra due contenitori di gas
che, inizialmente, si trovano alla stessa temperatura. Il possesso delle infor-
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mazioni porta, in questo modo, alla separazione delle molecole secondo 1
livelli d’energia cinetica, e quindi alla generazione di una differenza di tem-
peratura a partire da una situazione isoterma.

Esempio 7.4
Si analizzi un processo stazionario di miscelazione adiabatica-isobara di gas
ideali, che ha luogo in un sistema aperto.

Soluzione

Con riferimento alla Fig. 7.3, si consideri il processo di miscelazione di due
correnti gassose che entrano alla pressione p ed alla temperatura T ed esco-
no, mescolate, nelle condizioni di pressione totale p senza scambiare calore
o lavoro con ’esterno. Nell'ipotesi d’influenza trascurabile delle variazioni
d’energia cinetica e potenziale, il primo principio della termodinamica, ap-
plicato al processo di miscelazione, pud essere scritto nella forma

tihy, — Y titgh,

= vty by (T;,) + ity by (T,)) = vy Iy (T,) + iy (T, ) = g = P'= 0

dove il flusso entalpico relativo alla miscela & valutata in base alla (7.22)
moltiplicata per la portata di massa totale nz,. Dalla relazione precedente si

ottiene
iy [(T,) = m(T,)) + rin[ o (T,) = 1o(T,)] = O

ed essendo 7, ed 11, arbitrarie, si pud concludere che le entalpie dei due
gas, e quindi le rispettive temperature, non variano durante la miscelazione
risultando 7, =7, =T in quanto I’entalpia dei gas ideali dipende solo dalla
temperatura.

In base alla legge di Dalton, la pressione finale & I'effetto delle pres-
sioni parziali esercitate dai due gas
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P=p1tpy=ypt+typ

e, di conseguenza, la pressione di ciascuno dei due gas cambia nel corso del
processo.

—>

T, p ? P'=0
M, +
L
Tp

m2'

T.p ? q=0

Figura 7.3 Miscelazione adiabatica-isobara di due specie gassose in un sistema aperto.

Il bilancio d’entropia per i per sistemi aperti, applicato al processo di
miscelazione, pud essere scritto nella forma

s, — Z me S,

= [n':ls] (T. y|p) + 33;125'2 (T.yzp)] = [fh] 5 (T, P) + ?3‘.'!2 §s (T, p)]
A q; -
=S+ ¥,L=3S
tri I} trr

dove il flusso entropico relativo alla miscela & valutata in base alla (7.23)

moltiplicata per la portata di massa totale #,. Manipolando tale relazione,
si ottiene

Sie =ty [s1(T.y1 ) =51 (T.p) ]+ iy [55(T.y,p)— 52(T.p)|
=~(i\R Iny; +1,R,Iny,)>0

ciog I'equivalente della relazione (7.36) scritta in termini di portate.
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Anche in questo caso i gas, inizialmente alla pressione totale della
miscela, subiscono dei processi di laminazione (questa volata ad entalpia
costante) che li portano ai rispettivi valori delle pressioni parziali. I rispettivi
lavori tecnici d’espansione, associati alle forze interne di pressione, sono
completamente dissipati dagli attriti interni. In questo modo si generano
delle quantita di calore esattamente uguali ai lavori tecnici prodotti, e le tra-

sforinazioni hanno luogo isotermicamente.

7.5 MISCELE DI GAS REALI

Sino a questo punto ci si & occupati di miscele di gas a comportamento ide-
ale e tale ipotesi ha consentito d’utilizzare 1’equazione di stato dei gas ideali
sia per la miscela sia per i singoli componenti. In questo paragrafo si vo-
gliono dare indicazioni sul comportamento delle miscele di gas al di fuori
dei limiti d’applicabilita dell’equazione di stato dei gas ideali. A tal fine, &
ancora possibile trattare la miscela come una sostanza pseudo pura, seguen-
do perd delle regole ben precise per determinare i valori “effettivi” delle
proprieta.

Una semplice approssimazione, spesso sufficiente per i calcoli prati-
ci, prevede I’impiego del diagramma generalizzato del fattore di comprimi-
bilita, illustrato nel Paragrafo 6.4. Per utilizzare tale diagramma occorre de-
finire i valori “effettivi” della pressione critica p,. e della temperatura critica
T, della miscela, desumendoli dai valori corrispondenti dei componenti pu-
ri. A questo proposito, la metodologia pi semplice prevede ’applicazione
della media ponderata molare, secondo la quale si ha

Pe= D YjPcj (1.37)
T,=Yy;T; (1.38)

dove p.; e T, sono, rispettivamente, la pressione critica e la temperatura
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critica del componente j-simo. Noti i valori critici della miscela, & possibile
stimare il fattore di comprimibilita in base al diagramma generalizzato, ot-
tenendo la relazione

<

z=2Y

nRT

Il

=c|‘=.:
~N| =

(7.39)

=u||'t=
~

tra pressione, volume e temperatura della miscela,

Un approccio diverso consiste nell’utilizzare un’equazione di stato
espressa in forma analitica, nella quale le costanti sono ricavate combinando
le costanti caratteristiche dei singoli componenti. Ad esempio, per
I’equazione di stato di Van der Waals della miscela, si usano le relazioni
empiriche

a=(3y;a?) (7.40)
b=Yy;b (7.41)

dove a; e b; sono le costanti caratteristiche del componente j-simo. Rela-
zioni analoghe, ma pid complesse, sono riportate in letteratura per altre e-
quazioni di stato.

7.6 PROPRIETA DELLE MISCELE DI GAS REALI

Anche per la valutazione delle proprieta estensive delle miscele di gas reali,
conviene operare diversamente a seconda che i processi analizzati abbiano
luogo a composizione costante o variabile.

Se la composizione resta costante, una miscela di gas reali si com-
porta come un singolo gas reale, e per essa valgono tutte le relazioni illu-
strate nel Paragrafo 6.6. Pertanto le differenze d’energia interna, entalpia ed
entropia tra inizio e fine dei processi possono essere calcolate impiegando
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I’equazione di stato del gas reale “miscela”, trattato come una sostanza
pseudo pura.

Se invece la composizione della miscela varia nel corso del processo,
le relazioni del Paragrafo 6.6 cadono in difetto in quanto sono valide per una
massa costante di fluido a composizione fissa. In quest’ultimo caso, pero, la
valutazione delle proprieta estensive si fa alquanto complessa e diventa og-
getto di trattazione nei corsi specializzati di termodinamica chimica.

7.7 CONCLUSIONI

In questo capitolo sono stati illustrati i metodi di valutazione delle proprieta
termodinamiche delle miscele di gas. Alcuni esempi d’applicazione delle
metodologie qui discusse saranno presentati nel seguito e riguarderanno, es-
senzialmente, miscele di gas ideali. Cosi, nel Capitolo 8 sara trattata la ter-
modinamica dell’aria umida, mentre nel Capitolo 10 saranno analizzati i
processi di combustione.



CAPITOLO 8

ARIA UMIDA

8.1 GENERALITA

Nel capitolo precedente ci si & occupati di miscele di gas prive di vapori che
possono condensare a pressioni e temperature prossime a quelle del-
I’ambiente normale. In questo capitolo si estende 1’analisi all’aria umida, u-
na miscela d’aria secca, non condensabile, e vapore d’acqua, condensabile.
Da un punto di vista termodinamico I’aria umida, come 1'aria secca, puo es-
sere considerata una miscela di gas ideali, ma nel calcolo delle proprieta ter-
modinamiche dell’aria umida occorre tener conto delle variazioni nella con-
centrazione di vapore, dovute sia agli apporti esterni sia alle condensazioni.
Lo studio del comportamento dell’aria umida ha notevole importanza pra-
tica, in quanto riveste un ruolo essenziale per la comprensione dei processi
di condizionamento dell’aria. Nel seguito, pur senza entrare negli aspetti
propriamente impiantistici, saranno illustrate le principali trasformazioni u-
tilizzate negli impianti di condizionamento civili e industriali.

8.2 ARIA SECCA E VAPORE D’ACQUA

Come si & detto, 1’aria ambiente non & completamente secca in quanto con-
tiene sempre vapore acqueo in concentrazione variabile nelle diverse situa-
zioni. Come vedremo, la presenza del vapore acqueo & molto importante ai
fini del benessere termoigrometrico e, pertanto, la conoscenza del compor-
tamento dell’aria umida riveste un ruolo essenziale per la comprensione dei



234  CAPITOLO 8

processi di condizionamento dell’aria.

Nell’aria, il vapore acqueo si trova, di solito, ad una pressione par-
ziale inferiore alla pressione di saturazione corrispondente alla temperatura
dell’aria stessa e, di conseguenza, il suo stato termodinamico & quello di va-
pore surriscaldato. Poiché la sua pressione parziale & molto bassa,
dell’ordine di qualche centesimo di atmosfera, il vapore si comporta, so-
stanzialmente, come un gas ideale. Nel capitolo precedente si & visto che
I"aria secca puo essere considerata una miscela di gas a comportamento ide-
ale. Quindi anche I’aria umida, miscela d’aria secca e di vapor acqueo a
comportamento ideale, pud essere schematizzata come una miscela di gas
ideali. A differenza degli altri costituenti dell’aria, pero, il vapore & caratte-
rizzato da una temperatura critica superiore alla temperatura ambiente ed,
infatti, puod condensare nelle condizioni operative tipiche degli impianti di
condizionamento. Con riferimento alla Fig. 8.1, nei processi a pressione to-
tale costante ed a temperatura superiore a 0 °C, & possibile identificare due
percorsi diversi che portano alla condensazione del vapore in eccesso.

A
T

Figura 8.1 Trasformazioni del vapore d’acqua nell’aria a pressione costante 12 ed a tem-

peratura costante 13,

La trasformazione 12 avviene quando si abbassa la temperatura
dell’aria umida mantenendo costante la pressione totale p. Se p € costante,
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fino a quando non si hanno condensazioni resta costante anche la frazione
molare di vapore (y, =p,/p) €, quindi, la sua pressione parziale
Py =Yy p- Al diminuire della temperatura, perd, diminuisce la pressione di
saturazione fino a che, giunti al punto 2, la pressione di saturazione p; rag-
giunge la pressione p,,. Ogni successivo abbassamento di temperatura im-
plica che parte del vapore debba condensare al fine di far diminuire y,,, dal
momento che p, non pud superare p. La temperatura del punto 2 ¢ detta
temperatura di rugiada dell’aria, in quanto il processo di raffreddamento a
pressione totale costante &, per molti aspetti, analogo al raffreddamento
notturno dell’aria a contatto col terreno.

La trasformazione 13 ha luogo, invece, quando si umidifica I'aria
iniettando direttamente vapore d’acqua, mentre pressione totale e tempera-
tura restano costanti. La pressione parziale del vapore pud aumentare fino
ad uguagliare la pressione di saturazione nel punto 3, ma non puo crescere
ulteriormente. Di conseguenza, tutto il vapore immesso dopo il raggiungi-
mento della pressione di saturazione deve necessariamente condensare.

8.3 PROPRIETA’ TERMODINAMICHE
DELL’ARIA UMIDA

Poiché la concentrazione di vapore nell’aria pud variare, ¢ conveniente rife-
rire le proprieta termodinamiche specifiche dell’aria umida all’unita di mas-
sa di aria secca, ovvero all’unita di massa del componente che resta inalte-
rato durante i processi tecnici. Inoltre, nelle trattazioni elementari come que-
sta, la pressione totale dell’aria umida & assunta costante e pari alla pressio-
ne atmosferica normale (p = 101,325 kPa).

8.3.1 Umidita Specifica

L’umidita specifica x & definita come rapporto tra la massa di vapore m,, €
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la massa d’aria secca m, contenute nello stesso volume V. Si ha quindi

(8.1)

dove, come si & detto, p & la pressione totale somma di Py, pressione par-
ziale del vapore, € p,, pressione parziale dell’aria secca. Inoltre, Py ¢la
densita del vapore, p, & la densita dell’aria secca, v, ¢ il volume specifico
del vapore, v, & il volume specifico dell’aria secca, R, ¢ la costante carat-
teristica del vapore, R, & la costante caratteristica dell’aria secca, M p &la
massa molare del vapore ed M, & la massa molare dell’aria secca. In base
alla definizione, x & misurata in grammi, o chilogrammi, di vapore per chi-
logrammo d’aria secca, ciot [g, /kg,] o [kg, / kg,]. Tenendo conto nella
(8.1) dei valori delle masse molari, si ottiene la relazione approssimata

My by _1802 p, =0,622 L2 (8.2)
M(:P"Pv 28’97P‘_pv P—=Py

X =

dalla quale si vede come 1’'umidita specifica aumenti con la pressione par-
ziale del vapore e, per una certa temperatura, raggiunga il massimo quando
tale pressione uguaglia la pressione di saturazione.

Si noti che il simbolo x, prescelto per indicare I"'umidita specifica, &
d’uso pressoché universale in Italia anche se, sfortunatamente, & lo stesso
normalmente utilizzato per il titolo di un vapore saturo.

8.3.2 Umidita Relativa

L’umidita relativa & il rapporto tra la massa di vapore, contenuta in un certo
volume, e la massa contenibile in condizioni di saturazione alla stessa tem-
peratura, Si ha quindi
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my _mylV _py U5 _ Py RT_Py (8.3)

=

¢ - mS ’n.s' ! V p.\’ v'l'} RUT p.’u‘ I)S

In base alla (8.3), la (8.2) pud essere riscritta nella forma

x=0,62-2P2 (8.4)
P ¢P_;

dalla quale si evince che, ad una certa temperatura, I’'umidita specifica cre-
sce con 1’umidita relativa, fino a raggiungere il massimo nelle condizioni di
saturazione (¢ = 1 = 100%).

Si noti che I’umidita relativa, e non ’'umidita specifica, € la gran-
dezza fondamentale per il benessere termoigrometrico. Infatti, I'evapo-
razione del sudore & tanto pil agevole quanto pill I’aria ambiente & lontana
dalle condizioni di saturazione. Cosi, ad esempio, & percepito come “umido”
un locale in cui I'umidita relativa supera il 70%, mentre & percepito come
“secco” un locale in cui I'umidita relativa non supera il 40%.

8.3.3 Entalpia dell’Aria Umida

L’entalpia dell’aria umida & data dalla somma dell’entalpie dell’aria secca e
del vapore. Con riferimento all’unita di massa d’aria secca, I’entalpia pud

eSSere espressa come

h=h,+xh, (8.5)

Come si & detto, nell’intervallo di temperature che interessa il condizio-
namento, sia ’aria secca sia il vapore possono essere considerati gas a com-
portamento ideale. Pertanto, nell’ipotesi aggiuntiva di calori specifici co-

stanti, si ha

t (8.6)
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ed
hy =+ Cpp t (8.7)

se si pongono uguali a zero 'entalpia dell’aria secca a 0 °C e I’entalpia
dell’acqua a 273,16 K (= 0,01 °C), nello stato di liquido saturo. Nelle rela-
zioni precedenti €pq € il calore specifico a pressione costante dell’aria sec-
ca, ¢,y & il calore specifico a pressione costante del vapore ed 1y ¢ il calore
di vaporizzazione dell’acqua a 0,01 °C. Sostituendo le (8.6) ed (8.7) nella
(8.5), ed utilizzando i valori medi dei calori specifici nel campo d’interesse
per il condizionamento dell’aria, si ottiene

h =cp(,r+x(r0 +Cpy r)
=1,006¢ +x(2501+1,8751) kI /kg (8.8)

con un’approssimazione sufficiente ai calcoli tecnici. In tale relazione,
I"entalpia & espressa in chilojoule per chilogrammo d’aria secca [kJ / kgl
mentre I'umidita specifica & espressa in chilogrammi di vapore per chilo-
grammo d’aria secca [ kg, / kg,].

Dall’Eq. (8.8) si deduce che, in una trasformazione isoterma, la rela-
zione tra entalpia ed umidita specifica & rigorosamente lineare. Dalla (8.8),
invece, non appare esplicitamente la relazione tra umidita specifica e tempe-
ratura in una trasformazione isoentalpica. Si osservi perd che la relazione
(8.8) puo essere scritta nella forma equivalente

h—cpqt
X=—

) +vaf

h—1,0061¢

e (8.9)
2501+1,875 ¢

dove si ha 1y +cp, 1= cost, essendo ry >> ¢, ¢ nelle normali condizioni o-
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perative. Pertanto, in una trasformazione isoentalpica, la relazione tra umi-
dita specifica e temperatura pud essere considerata lineare con

un’approssimazione sufficiente ai fini pratici.

8.3.4 Calore Specifico a Pressione Costante dell’Aria Umida

Talvolta pud essere conveniente scrivere la relazione (8.8) nella forma

h=cp,t+rx (8.10)
dove
dh
Cou = [__] =Cpg +XCpp (8.11)
dt .

media ponderale tra i calori specifici a pressione costante dell’aria secca e
del vapore, & detto calore specifico a pressione costante dell’aria umida.
Naturalmente, ¢, dipende dall’'umidita specifica ma non varia molto, in

assoluto, nelle normali condizioni operative.

8.4 DIAGRAMMI PSICROMETRICI

Nel titolo si fa riferimento a “diagrammi psicrometrici” in quanto, pur-
troppo, sono ormai entrati nell’'uso comune ben tre diagrammi dell’aria u-
mida, diversi tra loro. Essi sono riferiti, come si & detto, alla pressione totale
di 101,325 kPa e sono basati sulle relazioni ricavate nella sezione prece-
dente.

8.4.1 Diagramma di Carrier

Il diagramma di Carrier & cosi chiamato dal nome dell’industria Statunitense
che lo ha introdotto. Esso utilizza come assi ortogonali la temperatura (in
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ascisse) e I'umidita specifica (in ordinate), di modo che le isoterme sono
rette verticali, mentre le curve ad umidita specifica costante sono rette oriz-
zontali. Il processo di costruzione del diagramma di Carrier & schematizzato
nella Fig. 8.2.

Figura 8.2 Costruzione del diagramma psicrometrico di Carrier.

Sostituendo nella relazione (8.4) i valori della pressione di satu-
razione p; = p (1), corrispondenti alle varie isoterme, si ottiene

¢ ps(t)
x=0622 L8\ 7 (8.12)
P= qbps(r)

Tale relazione consente di individuare, sulle isoterme, le ordinate dei punti
appartenenti alle curve ad umidita relativa costante. In particolare, per ¢ = 1
= 100%, si ottiene la curva di saturazione.

Le isoentalpiche sono costruite in base alla relazione (8.9) che, per
ogni temperatura, consente di individuare sulle isoterme le ordinate dei
punti appartenenti alle curve ad entalpia costante. Poiché, come si & detto, in
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una trasformazione isoentalpica la relazione tra umidita specifica e tempe-
ratura pud essere considerata quasi lineare, le isoentalpiche sul diagramma
di Carrier hanno un andamento quasi rettilineo e, per ¢, = cost, SOno pa-
rallele tra loro.

In base alle convenzioni poste, il volume specifico dell’aria umida,

riferito all’unita di massa d’aria secca, vale

a

g Y e (8.13)
ma

Sostituendo il valore di p,, ricavato dalla (8.13), nella (8.12) scritta nella

forma
x=0,622 22 = 0,622 £=Pa = 0,622 [-P—~—1] (8.14)
Pa Pa Pa
si ottiene
x =0,622[ ,é):r —1J (8.15)

e tale relazione permette di individuare, sulle isoterme, le ordinate dei punti
corrispondenti al valore fissato v =2, = cost. Nella regione del diagramma
di interesse tecnico le isocore, cioé le curve a volume specifico costante,

hanno un andamento quasi rettilineo.

Esempio 8.1
Si dimostri che, nelle normali condizioni operative, la curvatura delle
isocore sul diagramma di Carrier ¢ piccola.

Soluzione
La curvatura, cio¢ la variazione di pendenza delle isocore, & ricavata deri-
vando due volte, rispetto a 7, la relazione (8.15). Si ottiene cosi
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T 72

a

[ax] =_0,622-2Y
1 R

2
9x) o622 =0
o ). R,T

dove il secondo membro assume valori molto bassi in quanto, al deno-
minatore, compare la terza potenza della temperatura assoluta.

8.4.2 Diagramma di Mollier

Il diagramma di Mollier, o diagramma psicrometrico Europeo, impiega assi
obliqui, con I’asse delle ordinate (entalpie) verticale e I’asse “vero” delle a-
scisse (umidita specifiche) inclinato rispetto all’orizzontale. Le linee ad u-
miditd specifica costante sono quindi rette verticali, mentre le isoentalpiche
sono rette oblique, parallele tra loro. Il processo di costruzione del dia-
gramma di Mollier & schematizzato nella Fig, 8.3.

L’inclinazione dell’asse delle ascisse & scelta in modo tale da rendere
orizzontale I'isoterma ¢ = 0 °C che, in base alla (8.8), ha equazione h = ryx.
La rappresentazione grafica dell’isoterma ¢ = 0 °C pud essere quindi utiliz-
zata come asse ausiliario delle ascisse, mentre le altre isoterme hanno una
pendenza

dh
[51 =t Cpv t (8.16)

crescente con la temperatura. Sostituendo nella relazione (8.8) 1’equazione
h = ry x, rappresentativa dell’isoterma ¢ = 0 °C, si trova I’ ascissa

Coal c K
Xx=—_Pa___ P __ 006=_0,537 kgy (8.17)
c ! va 11875 kgt’!




ARIA UMIDA 243

del punto in cui tutte le isoterme incontrano |’asse ausiliario delle ascisse.
Analogamente, sostituendo il valore x = 0 nella (8.8), si trovano le ordinate

h=c,,t (8.18)

pa

dei punti di incontro tra le isoterme e I'asse delle entalpie. Poiché due punti
individuano una retta, le relazioni (8.17) ed (8.18) consentono il traccia-
mento delle isoterme.

Le curve ad umidita relativa costante sono costruite ancora in base
alla relazione (8.12) individuando, sulle isoterme, le ascisse dei punti ap-
partenenti alle curve ad umidita relativa costante. In particolare, per p=1=
100%, si ottiene la curva di saturazione.

Analogamente, le isocore sono costruite in base alla relazione (8.15)
individuando, sulle isoterme, le ascisse dei punti corrispondenti al valore

fissato v = v, = cosL.

h & ¢= cost.—w

Cpa v=cost.
X=——
cpv . Q

2 ¢=100%

h=cost.

[
Xaux

h=rgx

=3
Il>ﬁ
oo

Figura 8.3 Costruzione del diagramma psicrometrico di Mollier (non in scala).
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8.4.3 Diagramma ASHRAE

Il diagramma psicrometrico dell’ ASHRAE (American Society of Heating
and Refrigerating Engineers) & stato introdotto in Italia nella versione SI
dall’AICARR (Associazione Italiana Condizionamento dell’ Aria, Riscal-
damento e Refrigerazione). Esso non & basato sul modello di miscela di gas
ideali, ma su un modello notevolmente pi accurato e, per questa ragione, &
raccomandato dalle organizzazioni professionali del settore del condiziona-
mento dell’aria. Il diagramma ASHRAE pud essere considerato
un’immagine speculare, ruotata di circa 90°, del diagramma di Mollier. (La
scelta dell’angolo di rotazione &, in realtd, tale da rendere verticale
Iisoterma ¢ = 50 °C). Di conseguenza, nel diagramma ASHRAE, le linee ad
umidita specifica costante sono orizzontali mentre le isoentalpiche sono o-
blique e parallele tra loro.

Da un punto di vista pratico, si pud osservare che il diagramma
ASHRAE appare molto simile al diagramma di Carrier. Dj conseguenza,
I'uso del diagramma di Carrier, vantaggioso sul piano didattico, non pregiu-
dica in alcun modo il successivo impiego del diagramma ASHRAE nelle
applicazioni professionali.

8.5 MISURE SULL’ ARIA UMIDA

Lo stato termodinamico dell’aria umida non pud essere valutato diretta-
mente, in quanto I’'unico parametro misurabile direttamente, con buona ac-
curatezza, ¢ la temperatura. Infatti, non sono possibili misure dirette
dell’entalpia o dell’umidita specifica, e le misure dirette dell’umidit re-
lativa, anche se eseguite con i moderni psicrometri a semiconduttori, non
danno ancora risultati molto affidabili. Per questa ragione, a tutt’oggi, nelle
operazioni di collaudo degli impianti di condizionamento sono utilizzate
misure indirette, basate sulle considerazioni riportate nei paragrafi successi-
vi.
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8.5.1 Temperatura di Rugiada

Nel Paragrafo 8.2, si era gia preso in esame il processo di raffreddamento
dell’aria umida a pressione totale costante ¢ si era osservato che, nella tra-
sformazione, resta costante anche la pressione parziale del vapore mentre
diminuisce la pressione di saturazione. In queste ipotesi, dalla (8.2) si ha che
I’umidita specifica resta costante mentre, dalla (8.3), segue che I’'umidita
relativa aumenta, fino a raggiungere il valore ¢ = 100%. Successivamente,
il vapore contenuto nell’aria comincia a condensare ¢ la temperatura a cui
inizia il processo di condensazione é detta temperatura di rugiada.

La temperatura di rugiada pud essere misurata, ad esempio, con un
termometro elettrico, a termocoppia od a termoresistenza, collegato ad uno
specchietto che viene progressivamente raffreddato. La temperatura di ru-
giada & la temperatura alla quale lo specchietto comincia ad appannarsi,
mentre la trasformazione seguita dall’aria a contatto dello specchietto & rap-
presentata in Fig. 8.4. Il termometro a punto di rugiada & molto accurato, ma
non & semplice da usare in quanto richiede I'impiego di un sistema refrige-
rante e, possibilmente, anche di un fotodiodo per la rilevazione automatica
dell’appannamento.

$=100%

Figura 8.4 Individuazione della temperatura di rugiada sul diagramma psicrometrico.
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Esempio 8.2

Utilizzando il diagramma psicrometrico, si verifichi che 1’aria, con umidita
relativa del 70% e temperatura di 20 °C, & caratterizzata da una temperatura
di rugiada pari a circa 14,5 °C.

Soluzione _
Seguendo una trasformazione del tipo illustrato nella Fig. 8.4, si puo fa-
cilmente verificare che I'isoterma ¢ = 14,5 °C interseca la curva di satu-
razione nel punto in cui il vapore inizia a condensare. Tale osservazione
rende pienamente comprensibile la norma che impone di non scendere sotto
ai 14 °C con la temperatura superficiale interna delle pareti di un locale. In-
fatti, essendo 7 = 20 °C con ¢ = 70% condizioni interne non improbabili, u-
na temperatura delle pareti inferiore a 14 °C pud causare depositi di conden-
sa, e conseguente formazione di muffe sulle pareti.

8.5.2 Temperatura di Bulbo Bagnato

Come & noto, quando 1’acqua evapora scambiando calore con una corrente
d’aria pil calda, la temperatura dell’aria a contatto con essa diminuisce in
modo chiaramente rilevabile. La situazione & schematizzata nella Fig. 8.5
(a) dove il bulbo di un termometro, avvolto in una garza mantenuta umida, &
investito da una corrente d’aria non satura a temperatura 7. ed umidita spe-
cifica x,,. La temperatura r_, coincide con la temperatura misurata da un
normale termometro a convezione il cui bulbo sia mantenuto secco e, per
questa ragione, ¢ definita anche temperatura a bulbo secco

bty (8.19)

per distinguerla dalla temperatura a bulbo bagnato t,;, misurata, invece, dal
termometro il cui bulbo & avvolto nella garza mantenuta umida.

I punto rappresentativo delle condizioni (1., x.) dell’aria indi-
sturbata & indicato con A sul diagramma di Fig. 8.5 (b). Il punto di bulbo
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bagnato B, rappresentativo delle condizioni dell’aria a contatto della garza,
si trova certamente sulla curva di saturazione. Con riferimento allo schema
di Fig. 8.5 (b), si pud anche affermare che il punto stesso si trova tra il punto
limite superiore 1, alla temperatura indisturbata ¢, =1, ed il punto limite
inferiore 2, alla umidita specifica indisturbata x,.

@

‘\acqua

A $=100%

\:—: cost.

[
Lad

(b)

top ts=too t

Figura 8.5 Equilibrio di bulbo bagnato: (a) misura della temperatura di bulbo bagnato e

(b) rappresentazione del processo sul diagramma psicrometrico.
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In realtd, se all’inizio del processo il punto B coincidesse con 1, si
sposterebbe poi verso il basso, in quanto I’evaporazione farebbe diminuire
la sua temperatura. Analogamente, se coincidesse con 2, si sposterebbe poi
verso I’alto, perché la convezione termica farebbe aumentare la sua tempe-
ratura. Il punto B si muove, infatti, fino a trovare un equilibrio tra la perdita
di calore per evaporazione e I’apporto di calore per convezione termica.
Sperimentalmente si trova che, per il sistema acqua-aria, il punto di equili-
brio si sposta fino, praticamente, ad incontrare 1’isoentalpica per A. (Si po-
trebbe dimostrare, ma la dimostrazione non & qui riportata, che tale “quasi
coincidenza” non si verifica per altre miscele gas-vapore).

Infine, va sottolineato che isoentalpiche e curve a temperatura di
bulbo bagnato costante non sono esattamente sovrapponibili ed, infatti, esi-
stono diagrammi psicrometrici, ad uso professionale, dove tali famiglie di
curve sono riportate distinte.

Esempio 8.3

Utilizzando il diagramma psicrometrico, si verifichi che I’aria, con umidita
relativa del 70% e temperatura a bulbo secco di 20 °C, & caratterizzata da
una temperatura di bulbo bagnato pari a circa 16,5 °C.

Soluzione

Con riferimento alla Fig. 8.5 (b), si pud facilmente verificare che 1’iso-
entalpica per il punto A, caratterizzato da #,; = 20 °C e ¢ = 70%, interseca
la curva di saturazione nel punto avente temperatura Iy, pari a circa 16,5 °C.

8.5.3 Individuazione dello Stato dell’Aria Umida

Come evidenziato in Fig. 8.6, note due qualunque delle tre temperature di:
rugiada, bulbo secco e bulbo bagnato, pud essere individuata facilmente, sul
diagramma psicrometrico, la terza temperatura e, quindi, anche il punto A
rappresentativo dello stato termodinamico dell’aria umida. Di solito, nei
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normali controlli di prestazione degli impianti di condizionamento, sono u-
tilizzate le temperature di bulbo secco e di bulbo bagnato in quanto, come si
& osservato in precedenza, la temperatura di bulbo bagnato & piu facile da
misurare della temperatura di rugiada.

A ¢=1 oocy7
X
¢
X bessswueas
/N; cost.
.’/ /
tr tbb tbs t S

Figura 8.6 Individuazione dello stato termodinamico dell'aria umida note due qualunque

delle tre temperature di: bulbo secco, bulbo bagnato e rugiada.

8.6 TRASFORMAZIONI DELL’ ARIA UMIDA

Il diagramma psicrometrico si presta molto bene a rappresentare le prin-
cipali trasformazioni d’interesse tecnico cui & sottoposta I’aria umida. Nel
seguito sono prese in considerazione alcune di queste trasformazioni suppo-
nendo, al solito, che la pressione totale si mantenga costante e che siano tra-
scurabili le variazioni d’energia cinetica e potenziale.

8.6.1 Mescolamento Adiabatico

Molto spesso, negli impianti di condizionamento, due correnti daria sono
mescolate a pressione costante, senza che vi siano scambi di calore o di u-
midit con I’esterno. In tale situazione si parla di mescolamento adiabatico
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e, nell’analisi termodinamica, si procede come indicato nel seguito, trascu-

rando le variazioni d’energia cinetica e potenziale.

Dai bilanci d’energia per Iaria e di materia per I’acqua, applicati alla

situazione schematizzata in Fig. 8.7 (a), si ricava

Maihy + 1t gahy = gzhy = (1) + i )by

(5]
g1 X + M pXy = Mgaxy = (g + 1 g )x5
ovvero
] m
h3=_alh]+.a2h2
ma3 m g3
c
m m
X3H‘alx|+,a21’2
g3 M3

(8.20)

(8.21)

(8.22)

(8.23)

rispettivamente. In coordinate (h, x) quindi, il punto miscela 3 divide il

segmento 12 in due segmenti aventi lunghezze proporzionali alle portate

d’aria.

Ny X

1 rh 3 h3
B, = L
a1 3 I X3
X 1o |

(a)

Figura 8.7 Mescolamento adiabatico: (a) schema funzionale e (b) rappresentazione del

processo.
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In coordinate (x, ¢) tale proprietd continua a valere, come indicato in
Fig. 8.7 (b), purché siano trascurate le variazioni con x del calore specifico a
pressione costante dell’aria umida. Pertanto, con similitudine meccanica, Si
pud affermare che il punto 3 si colloca sempre nel baricentro del sistema di
due masse proporzionali alle portate 7, ed 1, poste, rispettivamente, nel
punto 1 e nel punto 2.

Esempio 8.4

Nell’ipotesi di variazioni trascurabili di ¢, con x, si determini la posizione,
sul diagramma psicrometrico di Carrier, del punto rappresentativo della mi-
scelazione, isobara ed adiabatica, tra due correnti d’aria.

Soluzione
Sostituendo le (8.10) e (8.11) nella (8.20), si ottiene

mg (cpa +X1Cpy )rl + 1 g 1pX) + fi:az(cm +X2Cpy )tz + M X

= a3(cpﬂ +X3Cp )1‘3 + M 3 hpXs

e sottraendo, membro a membro, da questa relazione la (8.21) moltiplicata
per ry, si ha

fﬁ“](cpa +x1 ch)'rl +’ha2(cpa +x2 CfJL’ )12 = ?5103((.'},& +I3 va)f'j

Se si trascurano le variazioni di ¢, = ¢, +X¢py, si ricava la relazione o-
mologa della (8.22), scritta nella forma

m i
ty=—y +—21
mMg3 M 43
Poiché la relazione (8.23) continua a valere anche sul diagramma di Carrier,
si pud affermare che, nelle ipotesi poste, il punto miscela 3 divide il seg-
mento 12 in due segmenti aventi lunghezze proporzionali alle portate

d’aria.
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8.6.2 Umidificazione Adiabatica

Un tempo, gli umidificatori utilizzati negli impianti di condizionamento in-
vernale erano del tipo schematizzato nella Fig. 8.8 (a). Essi erano chiamati
anche saturatori adiabatici in quanto, nell'ipotesi di funzionamento ideale,
avrebbero portato I’aria umida a saturazione. Nell’analisi termodinamica del
processo d’umidificazione adiabatica, si procede come indicato nel seguito,
trascurando gli scambi di calore e lavoro con I’esterno e le variazioni
d’energia cinetica e potenziale.

Dai bilanci di energia per I’aria e di materia per I’acqua, applicati
alla situazione schematizzata in Fig. 8.8 (a), si ricava

ma(hz—hl)=ﬂ.l£hg (8.24)
hg(xy —x,) =1, (8.25)

rispettivamente. Dividendo membro a membro le relazioni precedenti si ot-
tiene

M: y (8.26)
Xy =Xy
OVVEero
hy —hy=hy(xy —x1)=cpty(xy —x;) (8.27)

Nella maggior parte delle situazioni d’interesse pratico, la differenza tra le
entalpie all’uscita ed all’entrata & trascurabile, in quanto molto minore sia di
hy che di h,. Quindi il processo di umidificazione che ha luogo in un satu-
ratore adiabatico pud essere considerato, con buona approssimazione, iso-
entalpico.

Come si & detto, se I'acqua & finemente polverizzata e I’'umidifi-
catore ¢ abbastanza grande, I’aria all’uscita si avvicina alle condizioni di
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saturazione. Per questo motivo, si usa definire “temperatura di saturazione
adiabatica” la temperatura raggiunta dall’aria all’uscita di un umidificatore
ideale, nell’ipotesi che ’acqua di reintegro sia introdotta alla temperatura
d’uscita dell’aria stessa (1, =1,). Poiché I'ipotesi d’isoentalpicita del pro-
cesso, utilizzata nella schematizzazione dei saturatori adiabatici ideali, era
stata fatta anche nella valutazione della temperatura di bulbo bagnato, si ha
che temperatura di saturazione adiabatica e temperatura di bulbo bagnato
possono essere considerate pressoché coincidenti ai fini pratici.

Si noti tuttavia che, in un umidificatore reale, la trasformazione resta
isoentalpica ma ha 1’andamento indicato nella Fig. 8.8 (b), in quanto
'umidita relativa all’uscita raggiunge, al massimo, valori compresi tra il
90% ed il 95%.

(a) (b)

Figura 8.8 Umidificazione adiabatica: (a) schema funzionale e (b) rappresentazione del

processo.

Esempio 8.5

Una portata d’aria di 2000 kg/h che, inizialmente, si trova a 30 °C ed al-
I'umidita relativa del 30% @& fatta passare attraverso un umidificatore adia-
batico. Si calcoli il valore della portata d’acqua di reintegro, nell’ipotesi che
I’umidita relativa dell’aria all’uscita sia pari al 90%.
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Soluzione

Sul diagramma psicrometrico, in corrispondenza allo stato di entrata 1, si
legge x; =8 g, /kg, = 0,008 kg, /kg,. Il punto 2, rappresentativo delle
condizioni all’uscita, viene determinato muovendosi lungo 1'isoentalpica per
| sino a raggiungere la curva avente umidit relativa 90%. Si trova cosi il
valore dell’umidita specifica all’uscita x, = 12,5 g, /kg, = 0,0125
kg, / kg, e, di conseguenza, risulta

ity = i, (x5 — x;) =2000(0,0125-0,008) =9 kg/h=2,5 g/s

Si noti che, nella trasformazione, la temperatura dell’aria diminuisce fino ad
arrivare a 19 °C circa.

8.6.3 Umidificazione a Vapore

Negli ultimi anni ci si & resi conto che i saturatori adiabatici non offrono
sufficienti garanzie igieniche, in quanto I'inevitabile ristagno d’acqua nelle
vasche di raccolta pud favorire lo sviluppo di germi patogeni. Di conse-
guenza, attualmente, si preferisce fare ricorso a processi d’umidificazione
nei quali & utilizzato direttamente vapore “pulito”, cioé prodotto a partire da
acqua non trattata con sostanze chimiche pericolose. Nell’analisi termodi-
namica del processo d’umidificazione a vapore, si procede come indicato
nel seguito, trascurando gli scambi termici con I’esterno e le variazioni
d’energia cinetica e potenziale.

Nella situazione schematizzata in Fig. 8.9 (a), si pud scrivere due
bilanci separati, uno per I’energia

g(hy —hy) =1y hy (8.28)
dove h, & I'entalpia del vapore immesso, ed uno di materia per I’acqua

Mg (xy —x)) =, (8.29)
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Dividendo membro a membro le relazioni precedenti si ottiene

hZ—"—h’u:hv (8.30)
Xz =Xy

mentre, trascurando le differenze tra I’entalpia del vapore negli stati 1 e 2, si
ha

hy —hy = (haga = ha )+ X2 hyy =X hyy

= f_-f}(i(fz —I|)+x3hv-__:—xl h.m = Cpa(IZ _tl)+’_LD(x2 —xl) (831)

dove h, ¢ il valor medio dell’entalpia del vapore nell’aria tra gli stati 1 e 2.
Sostituendo la (8.31) nella (8.30) si ricava

Ir—4 = hv — hv (8.32)

X2 = X Cpa

da cui si vede che I’'umidificazione a vapore comporta, di solito, un aumento
di temperatura in quanto ’entalpia del vapore iniettato & maggiore
dell’entalpia del vapore contenuto nell’aria. D’altra parte, nella maggioranza
dei casi pratici, 'aumento di temperatura tra gli stati 1 e 2 & piccolo e, gene-

ralmente, viene trascurato.

$=100%

e T e 1
I

. h . 2 il
m, 1 h, my
.-j_x1' x2_> X1 ____________

| < )

l W — — .

h, rhv (a) (b) !

Figura 8.9 Umidificazione a vapore: (a) schema funzionale dell’umidificatore e (b) rap-

presentazione del processo.
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Esempio 8.6

Si debbano fornire, ad una portata di 2000 kg/h d’aria, 4,5 grammi di vapore
per ogni chilogrammo d’aria, impiegando un umidificatore a vapore. Si de-
termini I'umidita relativa all’uscita nelle ipotesi che la trasformazione sia

isoterma e che, inizialmente, 1’aria si trovi a 30 °C ed all’umidita relativa
del 30%.

Soluzione

Le condizioni dell’aria all’uscita vengono determinate sul diagramma psi-
crometrico muovendosi lungo una isoterma dal punto 1, caratterizzato da X
=8 g, /kg, =0,008 kg, / kg,, sino al punto 2, caratterizzato da Xy =125
8y / kg, = 0,0125 kg, / kg,. Si trova cosi ¢, = 47%, cioé un valore note-
volmente pil basso del valore all’uscita nel corrispondente processo
d’umidificazione adiabatico.

8.6.4 Riscaldamento o Raffreddamento Semplice

Nei processi di riscaldamento o raffreddamento ad umidita specifica co-
stante ¢ impiegata, di regola, una batteria alettata, ciod uno scambiatore co-
stituito da un fascio di tubi provvisti di alette. Va notato che i processi di ri-
scaldamento non accompagnati da umidificazione sono, necessariamente, ad
umidita specifica costante. Invece, i processi di raffreddamento hanno luogo
ad umidita specifica costante solo se la temperatura superficiale esterna
della batteria non & inferiore alla temperatura di rugiada dell’aria.

Quando, nella situazione schematizzata in Fig. 8.10 (a) si trascurano
le variazioni d’energia cinetica e potenziale, il bilancio dell’energia pud es-
sere scritto nella forma

G1a = ta(hy = hy) = tirg(Cpa+xCpp )t = 1)) =ty Cp(t —1y)  (8.33)

Come evidenziato in Fig. 8.10 (b), si ha t5.>1, ¢ g}, nel riscaldamento,
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mentre si ha ty, <1, e gy nel raffreddamento. 1l bilancio di materia per
I’acqua non & invece necessario in quanto, come si & detto, non si hanno va-
riazioni d’umidita specifica. Per questa ragione lo scambio termico gy ¢
detto “sensibile”, intendendo che non & associato, in alcun modo, agli scam-
bi di calore latente che si hanno nei processi di vaporizzazione o condensa-

Q12
ALY
_— =
|

zione,

—

>

=

(@) (b)
Figura 8,10 Riscaldamento o raffreddamento ad umidit specifica costante: (a) schema

funzionale e (b) rappresentazione del processo.

Esempio 8.7

Una portata d’aria di 2000 kg/h entra in una batteria alettata con umidita
specifica pari a 0,004 kg, / kg, e temperatura di 11 °C, ed esce alla tem-
peratura di 30 °C. Si determini il flusso termico da fornire mediante la batte-

ria.

Soluzione
Dal diagramma psicrometrico, nelle condizioni 1 di entrata si ha: hy =213

kJ/kg mentre all’uscita, in corrispondenza all’umidita specifica x, = 4
g, / kg, ed alla temperatura 1, =30 °C, si ha hy =40, kJ/kg. Si ha quindi

gty = ma(hy —hy)=(2000/3600)(40,5~21,3) =10,7 kW
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Facendo riferimento al calore specifico a pressione costante dell’aria umida,
si trova

qi'-?. =macpu(!2 Htl)=’ha(cpa +xcpv)(’2 _tl)

= (2000/3600)(1,006 + 0,004 - 1,875)(30 — 11) = 10,7 kW

a verifica dell’accuratezza nella lettura del diagramma psicrometrico.

8.6.5 Raffreddamento con Deumidificazione

Lo schema impiantistico, riportato in Fig, 8.11 (a), non differisce molto da
quello del caso precedente, tranne che per la presenza d’una bacinella di
raccolta e scarico delle condense. Quando la temperatura superficiale ester-
na della batteria alettata ¢ inferiore alla temperatura di rugiada, si pud pen-
sare che I’aria all’uscita si avvicini all’equilibrio con la superficie della bat-
teria a temperatura t, fino a raggiungere la temperatura t, nel caso ideale.
La trasformazione ha quindi I’andamento indicato nella Fig. 8.11 (b) in
quanto, all’uscita di una batteria alettata reale, I’aria non & mai perfetta-
mente satura raggiungendo, al massimo, valori dell’umidita relativa com-
presi tra il 90% ed il 95%.

Ny o] x4 $=100%
[Frme g g
| 1
g ine
m, | ——-bﬁ"la
. 1 %2 3
1 o L
|

A ___I
(@) ]"‘fhf (b)

Figura 8.11 Raffreddamento con deumidificazione: (a) schema funzionale e (b) rappre-

sentazione del processo.



ARIA UMIDA 259

Nelle ipotesi poste, trascurando le variazioni d’energia cinetica e

potenziale, il bilancio dell’energia fornisce

iy =tig(hy —hy )+ 1y hy (8.34)

dove s, & la portata di drenaggio, mentre il bilancio di materia per I’acqua

porge

ry = g(x; —x5) (8.35)

Poiché la differenza tra le umidita specifiche & molto piccola, dall’Eq. (8.35)
si evince che la portata di condensato & molto inferiore alla portata d’aria.
Di conseguenza, per i valori normalmente assunti dall’entalpia del conden-
sato hy, si ha che il flusso termico scambiato pud essere approssimato come

qra =t g(hy —hy) (8.36)

in quanto il termine #, 4,, al secondo membro della (8.34), ¢ trascurabile
rispetto al termine #i,(hy —h;). In presenza di variazioni simultanee di
temperatura ed umidita, nel flusso totale possono essere evidenziati due
contributi: uno sensibile, associato alla variazione di temperatura ad umidita
specifica costante, ed uno latente, associato alla variazione d’umidita speci-
fica a temperatura costante. In base a ben note proprieta delle funzioni di

due variabili, cid equivale ad esprimere come

Ah:[@] AI+[@-J Ax (8.37)
X ax I

la differenza di entalpia. Tenendo conto della relazione (8.37) e del posizio-
namento del punto ausiliario 3 in Fig. 8.11 (b), la Eq. (8.36) puo essere
scritta nella forma
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42 = f-i?a(hz —h ) = ma(cpa X2 )(12 _tl)+ma(r0 +Cpp 1 )(xQ _xl)

=1 Cpy (1 = 1))+ g by (x5 = x1) = ity (hy = h3)+ g (hy = hy)
=m,Ahg+im,Ahy =g +q; (8.38)

dove g; indica il contributo sensibile, mentre ¢ indica il contributo la-
tente. Quest’ultima relazione & molto utile nell’analisi termodinamica degli
impianti di condizionamento dell’aria.

Esempio 8.8

Una portata d’aria di 2000 kg/h entra in una batteria alettata, avente una
temperatura superficiale media di 10 °C, con un’umiditi relativa del 60% ed
una temperatura di 32 °C, mentre esce con un’umidita relativa del 90%. Si
determinino il flusso termico da sottrarre mediante la batteria e la portata di
drenaggio.

Soluzione

Dal diagramma psicrometrico, nelle condizioni 1 di entrata si ha: hy =76
kl/kged x, = 183 g, /kg,. La curva della trasformazione & il segmento di
retta che congiunge il punto 1 al punto S, rappresentativo dello stato della
batteria e posto sulla curva di saturazione alla temperatura di 10 °C. 11 punto
finale 2 si trova sul segmento IS alla umidita relativa del 90% ed & caratte-
rizzato da: 1, = 16,5 °C, h, = 44 kl/kg ed x, = 10,7 g, /kg,. Risulta
quindi

a1 =1y (hy — hy) = (2000 / 3600) (44 — 76) = —17,8 kW

titg = i, (x; = x,) =2000(0,0183-0,0107) = 15,2 kg /h=4,22 g/s

Il punto ausiliario 3, trovandosi alla stessa temperatura del punto 1 ed alla
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stessa umidita specifica del punto 2, & caratterizzato da hy = 59,5 kJ/kg. Si
ha quindi anche

gy = tity(hy — h3) = (2000/3600)(44 ~59,5) = -8,6 kW
g5 = mg(hy — hy)=(2000/3600)(59,5-76)=-9,2 kW

dove, come si vede, prevale il flusso termico latente su quello sensibile.

8.6.6 Raffreddamento Evaporativo

11 raffreddamento evaporativo & I'unica, tra le trasformazioni qui esaminate,
che non trova applicazione diretta negli impianti di condizionamento. Esso
ha per scopo la refrigerazione di una portata d’acqua attraverso
I’evaporazione di parte della portata stessa. Attualmente, tale processo ¢ u-
tilizzato con sempre maggior frequenza quando, per asportare ingenti quan-
tita di calore, occorre avere a disposizione portate d’acqua considerevoli a
temperature non troppo diverse da quella ambiente. Infatti, non capita spes-
so di poter contare su corpi d’acqua superficiali come fiumi, laghi o lagune,
mentre valide ragioni di carattere ecologico e normativo impediscono, quasi
sempre, d’emungere acque di falda o, peggio, di servirsi degli acquedotti
come fonte d’acqua “a perdere”. Le apparecchiature utilizzate per ricircolare
e riportare alla temperatura iniziale 1’acqua di raffreddamento sono dette
“torri evaporative” o "torri di raffreddamento”.

Lo schema funzionale di una torre evaporativa, impiegata negli im-
pianti di taglia piccola e media, & riportato in Fig. 8.12 (a). L’analogia tra
torri evaporative e saturatori adiabatici & chiara, pur nella diversita degli o-
biettivi da raggiungere: raffreddamento dell’acqua nelle torri ed umidifica-
zione dell’aria nei saturatori. Nelle torri, come nei saturatori, I’aria entra in
condizioni 1, lontane dalla saturazione, ed esce in condizioni 2, vicine alla

saturazione mentre, per garantire la continuitd del processo, 1'acqua che e-
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vapora ¢ reintegrata in condizioni 3, prossime a quelle ambiente. L unica
differenza morfologica con i saturatori riguarda il circuito dell’acqua di pro-
cesso che, nelle torri, arriva calda in condizioni 4 ed esce refrigerata in con-
dizioni 5.

Con riferimento alla schematizzazione introdotta, possono essere
scritti due bilanci separati, uno per I’energia ed uno per la materia. Il bi-
lancio d’energia pud essere scritto nella forma

mahal +mwhw4+m£hw3 =*haha2 +’izwhw5 (8-39)

considerando il processo adiabatico verso I’esterno e trascurando la potenza
fornita dal ventilatore e le variazioni d’energia cinetica e potenziale. Il bi-
lancio di materia per I'acqua &

i o(Xan —Xg )=,y (8.40)

in quanto la portata d’acqua di processo ,, non da contributi, essendo u-
guale all'entrata ed all’uscita. La portata d’aria pud essere ricavata so-
stituendo la (8.40) nella (8.39) e risolvendo per 7, I’espressione risultante.

a o $=100%

(b)

Figura 8.12 Raffreddamento evaporativo: (a) schema funzionale di una torre evaporativa e

(b) rappresentazione del processo.
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Si ha cosi

. mlv(hwél_hw.ﬁ)
m, = (8.41)
G (ha?. _hal)_(vaHxal)hw3

dove le proprieta dei fluidi all’entrata ed all’uscita si suppongono cono-
sciute.

Sul diagramma psicrometrico, il raffreddamento evaporativo pud es-
sere schematizzato come in Fig. 8.12 (b). La trasformazione 45, seguita
dall’acqua polverizzata (e quindi in equilibrio con 'aria a contatto), si collo-
ca sulla curva di saturazione. Il limite inferiore di temperatura raggiungibile
dall’acqua all’uscita in 5 & la temperatura di saturazione adiabatica (ovvero
di bulbo bagnato) dell’aria nelle condizioni 1. Di solito, nella pratica, ci si
accontenta di ottenere, all’uscita, acqua con temperature di almeno 4 K pill
elevate del valore minimo possibile, onde evitare sovradimensionamenti
della torre. Per motivi di carattere impiantistico poi, & considerato ottimale
un salto di temperatura per I'acqua (f,,4 — fws) dell’ordine di 5 K. Le con-
dizioni limite per ’aria all’uscita in 2, sono le condizioni di saturazione alla
temperatura dell’acqua all’ingresso in 4. Tuttavia va notato che, punto per
punto lungo la torre I’aria, muovendosi in controcorrente con I’acqua, tende
al raggiungimento delle condizioni di saturazione alla temperatura locale
dell’acqua, variabile tra 5, all’entrata dell’aria, e 4 all’uscita dell’aria stessa.
Pertanto, sul diagramma psicrometrico, I’andamento reale della trasforma-
zione 12, seguita dall’aria, & di tipo curvilineo.

Esempio 8.9

Una portata d’acqua di 2 kg/s entra in una torre evaporativa alla temperatura
t4 =35 °C ed esce alla temperatura 5 = 30 °C, mentre I’acqua di reintegro
entra alla temperatura t; = 28 °C e I’aria esterna entra, in condizioni 1, alla
temperatura di 28 °C con umidita relativa del 40%. Nella ipotesi semplifi-
cativa che il punto 2, caratteristico delle condizioni dell’aria all’uscita si
trovi, all’'umidita relativa del 90%, sulla congiungente i punti 1 ¢ 4, si de-
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terminino la portata d’aria ¢ la portata d’acqua d’integrazione.

Soluzione

Con le indicazioni fornite, sul diagramma psicrometrico si trova: g =53
kl’kg, x, =9,5 g, /kg,, hp = 105 kl/kg ed x,, = 28,5 g, / kg,. As-
sunto un calore specifico dell’acqua pari a 4,187 kJ/(kg K), risulta

Rys = hys = Cw(’w4 —1,5)=4,187(35 -30)=20,9 kl / kg
hw3 =€y IIV3 = 4,187 28=1 17,2 kJ/ kg
Pertanto, dal bilancio dell’energia si ha

P = mw(hwd =g th)
i (ha2 = ha!)_(va _xal)kwiﬁ

2:20,9 kg
- =0,84 =&
(105 - 53) - (0,0285 — 0,0095) 105 s

mentre dal bilancio di materia per ’acqua di reintegro si ottiene
g =ity (X —x,)=0,83(28,5-9,5)=15,77 g/s=56,8 kg/h

Come si vede, il consumo d’acqua si aggira sui 57 kg/h ed & quindi pari a
circa lo 0,8% della portata d’acqua raffreddata.

8.7 CONDIZIONAMENTO DELL’ ARIA

Il condizionamento & I’insieme delle trasformazioni alle quali & sottoposta
'aria umida al fine di mantenere, nei locali, le condizioni di benessere ter-
moigrometrico. Il condizionamento prevede il controllo di: temperatura, u-
midita relativa, purezza e velocita dell’aria. A tal fine, gli impianti di condi-
zionamento devono far fronte ai carichi termici estivi ed invernali e devono
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garantire il rinnovo programmato dell’aria interna, accompagnato da misure
aggiuntive, quali la filtrazione e I’ottimizzazione dei sistemi d’immissione ¢
d’estrazione dell’aria. L’analisi dettagliata delle diverse tipologie d’impianti
di condizionamento trascende gli scopi di questo corso. Pertanto nei para-
grafi che seguono sono presentati, a titolo puramente illustrativo, i cicli ter-
modinamici di un impianto di condizionamento invernale e di un impianto
di condizionamento estivo, entrambi del tipo “a tutta aria”, cio¢ privi di cor-
pi scaldanti o raffreddanti inseriti nell’ambiente.

Nei limiti strettamente termodinamici che si vogliono imporre alla
trattazione, qui sono affrontati soltanto i problemi legati al controllo della
temperatura e dell’'umidita relativa in un singolo locale. In tale ipotesi, lo
schema di un impianto di condizionamento & quello rappresentato in Fig.
8.13.

rhal
I-II' x| tu ¢M hA rhal Aﬁ _
A % E éf_‘ Ty,
m‘m) kqt ¥ l
A7) -+
CIRRG
I M ) Ii/; ;na_,,
E N ﬁ/ hErXE

+m"h“ irhthe

Figura 8.13 Schema funzionale di un impianto di condizionamento a tutta aria,

Come si vede, i due ventilatori d’immissione e d’estrazione e le tre
serrande, collegate tra loro, provvedono a miscelare I'aria estratta con I'aria
di rinnovo, in modo da mantenere condizioni igieniche adeguate in A. Du-
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rante I'inverno I’aria deve essere riscaldata nella batteria (+) e, successiva-
mente, umidificata per compensare la bassa umidita specifica dell’aria e-
sterna di rinnovo. Durante I'estate, invece, 1’aria deve essere raffreddata e
deumidificata nella batteria (-) ed, eventualmente, postriscaldata nella batte-
ria (+), se la necessita di deumidificare ha comportato un abbassamento ec-
cessivo della sua temperatura.

Per mantenere 1’equilibrio termoigrometrico in A, bisogna introdurre
una portata d’aria rm,, avente entalpia h; ed umidita specifica x, tali da
compensare i carichi termici ambientali g, e le immissioni di vapore 7.,
associate, in genere, alla respirazione ed alla sudorazione degli occupanti il
locale. Si ha quindi

4y +mghy =ty hy (8.42)
e

Myp +Map X = Mg X (8.43)
OVVEro

qr =g (hy —hy) (8.44)
e

Myp = g(xy —x;) (8.45)

dove g, € negativo d’inverno e positivo d’estate, mentre 7, & sempre po-
sitivo. Dividendo membro a membro le due relazioni (8.44) ed (8.45), si ri-
cava la relazione

Ah _hy—h; g,

. (8.46)
Ax  xp—Xx; gy

che, in coordinate (h, x), fornisce la pendenza della “retta” d’esercizio, nor-
malmente espressa in chilojoule per grammo di vapore [ kJ /g, ]. Il nome
retta d’esercizio deriva dal fatto che, in coordinate (k, x), il luogo dei punti
di immissione che soddisfano sia il bilancio termico che il bilancio igrome-
trico & la semiretta con origine in A e pendenza data dalla (8.46). In coordi-
nate (x, ) sul diagramma di Carrier, invece, il luogo dei punti di immissione
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possibili non appartiene, esattamente, ad una semiretta con origine in A, an-
che se pud essere assimilato ad una semiretta con ottima approssimazione.
Nella pratica, infatti, si traccia la “retta™ d’esercizio anche sul diagramma di
Carrier utilizzando I’indicatore di pendenza Ah/Ax.

Una volta tracciata la retta d’esercizio sul diagramma psicrometrico,
si pud scegliere una temperatura di immissione ¢ tale da non recare fastidio
alle persone, ciog non troppo alta d’inverno [Fig. 8.14 (a)] e non troppo bas-
sa d’estate [Fig. 8.14 (b)]. Cid consente di determinare implicitamente il
valore della portata d’aria s, da immettere: occorre solo verificare che il
valore della portata cosi trovato sia sufficiente a garantire il ricambio ed a
evitare stratificazioni termiche nel locale condizionato. La portata i, deve
quindi essere superiore sia alla portata minima d’aria di rinnovo 7i 4, intro-
dotta per ragioni igieniche, sia alla portata corrispondente ai 3 - 4 ricambi
orari, normalmente ritenuti sufficienti ad evitare stratificazioni.

Figura 8.14 Componenti “latente” e “sensibile” del carico termico: (a) inverno e (b) estate.

Esempio 8.10

Con riferimento alla Fig. 8.14 ed al punto ausiliario D, si dimostri che la
“retta” d’esercizio ha pendenza pressoché costante anche sul diagramma
(x, 1) di Carrier.
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Soluzione

Nella differenza d’entalpia tra il punto ambiente ed un generico punto di
immissione, possono essere evidenziate le componenti “latente” e
“sensibile”. Infatti, si ha

hA _hf =(h)1. _hD)+(;ID_hI)=AkA, 'f'A;’lf._r

=(r0+Cpo 1 )(xA —x,)+(cpa+x,cpv)(t,1 -1)
=Ty (x4 _x!)‘*(cp«);(‘ﬂ ~1;)

Di conseguenza, dalla relazione (8.46), si ottiene

fa =1
=hyy +(Cp“)!x -
A —X]

e quindi si deduce che la “retta” passante per A e caratterizzata da una pen-
denza costante in coordinate (h, x), ha una pendenza costante anche in coor-
dinate (x, 7), almeno nei limiti in cui possono essere trascurate le variazioni
di c,, al variare del punto di immissione.

8.7.1 Condizionamento Invernale

Durante la stagione invernale, nel locale condizionato devono essere mante-
nute una temperatura 1, , dell’ordine dei 20 °C, ed un’umiditl relativa Oas
dell’ordine del 50%, pur in presenza d’un carico termico negativo g, e di
apporti di vapore positivi in quanto legati, come si & detto, alla presenza di
persone. Il carico termico, a sua volta, & assunto pari alle dispersioni termi-
che per conduzione attraverso le pareti poiché, agendo in favore della sicu-
rezza, nel dimensionamento invernale si trascurano gli apporti di calore (po-
sitivi) legati, ad esempio, agli impianti d’illuminazione, all’irraggiamento
solare e, in genere, a tutte le forniture gratuite (ma non garantite) di calore.
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In base a questa logica, il flusso di vapore emesso dalle persone ¢ conside-
rato nel bilancio di materia, mentre il flusso termico emesso dalle stesse
persone & trascurato nel bilancio termico.

Una volta tracciata la retta d’esercizio sui diagrammi di Fig. 8.15, si
pud scegliere una temperatura d’immissione f; compresa tra 30 e 35 °C, tale
ciod da non recare fastidio alle persone. Poi occorre solo verificare che la
portata d’aria, cosi determinata implicitamente, basti anche a garantire il ri-
cambio igienico ed a evitare stratificazioni termiche nel locale condizionato.

Per completare il ciclo, non resta che individuare il punto di miscela
M ed il punto di fine riscaldamento 1. Il punto di miscela M sta sulla retta
congiungente il punto esterno E con il punto ambiente A, ed ¢ caratterizzato
da un’entalpia tanto pill prossima a quella del punto esterno quanto maggio-
re & la frazione di aria presa dall’esterno. Infatti, dal bilancio entalpico si ha

g b+ (Mar = tar)ha = Marhy (8.47)
OVVETo
hyy = ek hﬁ.+[1— ”fﬂ”]h,l (8.48)
m gy gy

Si noti che il bilancio entalpico (8.47) pud anche essere scritto nella forma
(g —hy)=Mar(ha —hE)=dar (8.49)

dove g p rappresenta il flusso termico da fornire all’aria di rinnovo per
portarla in equilibrio termoigrometrico con |’aria del locale condizionato.

Il punto di fine riscaldamento 1 invece, ha la stessa umidita specifica
di M ed, in base alle considerazioni fatte sulla umidificazione a vapore, deve
trovarsi ad una temperatura prossima a ;. Nella pratica, infatti, si usa se-
gnare 1 sulla stessa isoterma di .

La portata di vapore d’umidificazione & data da

thy = mg(X;—x;) (8.50)
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mentre il flusso termico latente fornito all’aria dall’umidificatore &

qir =g (hy=hy) =ty by (x, - x,) (8.51)
A
X
$=100%
(a
A
h 1
=100%
(b)
Ah
AX
Pe X X%, x_:

Figura 8.15 Ciclo di condizionamento invernale: rappresentazione sul diagramma di (a)

Carrier e (b) Mollier.
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Analogamente, il flusso termico fornito all’aria dalla batteria di riscal-

damento &

+ . = it
g = g (b = hy) = maf(c,rm], (= 1tm) kBSS
Pertanto, il flusso termico fornito complessivamente pud essere espresso

come
Gaar = din +qiy = mg(hy—hy)

=ty = ha )+ a(ha —hM)=|4':_|+q:fR (8.53)

dove, nel passaggio dal penultimo all’ultimo membro, si & tenuto conto
delle Eq. (8.44) ed (8.49). In base alla (8.53), si pud quindi affermare che il
flusso termico totale fornito all'aria (somma del flusso termico sensibile
g3y, fornito dalla batteria di riscaldamento e del flusso termico latente 41
fornito dall'umidificatore a vapore) deve fare fronte al carico termico \q,._|,
assunto uguale alla somma delle dispersioni di calore per conduzione e del
carico termico g g, risultante dal rinnovo forzato dell’aria nel locale condi-

zionato.

8.7.2 Condizionamento Estivo

Durante la stagione estiva, nel locale condizionato devono essere mantenute
una temperatura 14, dell’ordine dei 26 °C, ed un’umidita relativa ¢,
dell’ordine del 50%, pur in presenza di un carico termico

qa; =4q; +4; (8.54)

somma di flusso sensibile (g?) ¢ latente (¢ ). I carichi termici sensibili so-
no dovuti agli apporti di calore esterni (associati all’irraggiamento ed alla
conduzione) ed agli apporti di calore interni (legati all’illuminazione, alla
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presenza di apparecchiature elettriche ed agli scambi termici convettivi tra
le persone e I’aria ambiente). I carichi termici latenti, esprimibili come

g5 =roahy (8.55)

sono dovuti invece agli apporti di vapore quasi sempre derivanti, come si &
detto, dalla respirazione ¢ dalla sudorazione degli occupanti il locale condi-
zionato.,

Una volta tracciata la retta d’esercizio sui diagrammi di Fig. 8.16, si
puo scegliere una temperatura d’immissione ¢, compresa tra 15 e 20 °C, tale
cio¢ da non recare fastidio alle persone. Poi occorre solo verificare che la
portata d’aria, cosi determinata implicitamente, basti anche a garantire il ri-

cambio igienico ed a evitare stratificazioni termiche nel locale condizionato.
Per completare il tracciamento del ciclo non resta che individuare il

punto di miscela M ed il punto di fine raffreddamento 1. Il punto di miscela
M sta sulla retta congiungente il punto esterno E con il punto ambiente A,
ed & caratterizzato da un’entalpia tanto pil prossima a quella del punto e-
sterno quanto maggiore & la frazione d’aria presa dall’esterno. Si pud quindi
procedere come nel caso invernale, applicando le relazioni (8.47) ed (8.48)
mentre, nel caso estivo, la relazione (8.49) porge

titar(ha —hpg)=rag(ha —hg)=qgp (8.56)

dove g, rappresenta il flusso termico da sottrarre all’aria di rinnovo per
portarla in equilibrio termoigrometrico con I'aria del locale condizionato.

I punto di fine raffreddamento 1 ha ora la stessa umidita specifica di
I ed appartiene anche alla retta congiungente M con il punto S, rappresenta-
tivo della batteria sulla curva di saturazione. Di conseguenza per chiudere il
ciclo, dopo aver raffreddato I’aria fino a raggiungere il valore prescritto di
umiditd specifica, occorre riscaldarla di nuovo, da 1 ad I, onde evitare
I’introduzione di aria troppo fredda nel locale.
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11 flusso termico fornito dalla batteria di post-riscaldamento ¢

g1y =mglh;—h) (8.57)

(@)

$=100%

(b)

Y

Figura 8.16 Ciclo di condizionamento estivo: rappresentazione sul diagramma di (a) Car-

rier e (b) Mollier.
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La portata d’acqua condensata dalla batteria di raffreddamento & data da
mz =Ji'imr(XM' —II) (858)

mentre il flusso termico sottratto dalla stessa batteria pud essere espresso
come

a0 = a(rgg = ) (8.59)

e rappresenta il carico frigorifero totale per il gruppo refrigeratore. Si os-
servi che, in base alle considerazioni precedenti, la potenza frigorifera pud
essere determinata mediante la relazione

’qgfl| : ma!(hM e hA )+n-zaf(h.4 - h!)+ r‘;lal(h! = hl)

+ qf + q?} (8.60)

qaR

dove, nel passaggio dal secondo al terzo membro, si & tenuto conto delle Eq.
(8.44), (8.56) ed (8.57). In base alla (8.60) si pud quindi affermare che la
potenza frigorifera deve far fronte al carico termico di ventilazione ’q;,\,l,
risultante dal rinnovo forzato dell’aria nel locale condizionato, ai carichi
termici sensibili e latenti, aventi come somma ¢, ed al carico termico qi
risultante dal post-riscaldamento dell’aria.

8.8 CONCLUSIONI

In questo capitolo sono state determinate le proprietd termodinamiche
dell’aria umida, considerata come una miscela di gas ideali. Infatti, oltre
all’aria secca, anche il vapor d’acqua ha comportamento ideale, pur essendo
suscettibile di condensazione nelle normali condizioni operative. Le pro-
prietd termodinamiche dell’aria umida sono state rappresentate, in forma
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grafica, per mezzo dei diagrammi di Carrier e di Mollier. Sono state poi e-
saminate le principali trasformazioni dell’aria umida ed, a fini puramente
esemplificativi, sono stati illustrati i cicli di condizionamento, estivo ed in-

vernale, caratteristici degli impianti di climatizzazione a tutta aria.



CAPITOLO 9
ENERGIA UTILIZZABILE

9.1 GENERALITA

Nel Capitolo 2 sono stati illustrati i bilanci di energia meccanica, mentre nel
Capitolo 3 e nel Capitolo 4 sono stati ricavati i bilanci di energia globale ed
i bilanci di entropia sulla base, rispettivamente, del primo e del secondo
principio della termodinamica. In questo capitolo i bilanci di primo e di se-
condo principio sono combinati tra loro, per identificare un “metro” comune
utilizzabile nella comparazione delle diverse forme d’energia. In accordo
con I’intuizione fisica, il metro comune sara il lavoro meccanico, cio¢ la
forma d’interazione energetica pill versatile. Il lavoro meccanico, infatti, co-
stituisce 1’effetto utile prodotto dagli impianti motori ma, all’occorrenza,
pud essere impiegato per azionare impianti frigoriferi od impianti termici a
pompa di calore. Da questo punto di vista, quindi, il lavoro meccanico pud
essere considerato energia completamente “utilizzabile”, cio¢ “exergia”,
mentre le altre forme d’energia sono utilizzabili solo nella misura in cui so-
no suscettibili di conversione in lavoro meccanico.

Nei capitoli precedenti, sono gia stati acquisiti alcuni risultati par-
ziali riguardanti 1a possibilita di conversione tra le diverse forme d’energia.
Ad esempio, i bilanci d’energia meccanica hanno stabilito la piena converti-
bilita reciproca, e quindi I’equivalenza, d’energia potenziale, energia cineti-
ca e lavoro meccanico. In questo senso, & possibile affermare che energia
potenziale ed energia cinetica sono “energie completamente utilizzabili”.
Inoltre, il primo principio della termodinamica ha stabilito che il lavoro
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meccanico puo essere convertito integralmente in calore, mentre il secondo
principio ha fissato limiti ben precisi per la convertibilita del calore in lavo-
ro. Per un ciclo bitermico, ad esempio, il limite & dato dal rendimento di
Carnot e, di conseguenza, il calore non pud essere considerato energia com-
pletamente utilizzabile. Considerazioni analoghe sono possibili per I’energia
interna che, da questo punto di vista, pud essere classificata tra le energie di
tipo “termico” mentre, come si vedra nel prossimo capitolo, I’energia chi-
mica dei combustibili pud essere assimilata all’energia potenziale mec-
canica, in quanto derivante da legami atomici.

In un testo elementare sono possibili solo alcune semplici consi-
derazioni su altre forme d’energia di grande importanza pratica come, ad e-
sempio, I’energia elettrica, 1’energia nucleare e 1’energia solare. Cid non to-
glie che si possa osservare come motori e generatori elettrici funzionino con
rendimenti di conversione molto elevati, vicini al 100% se si opera in as-
senza di attriti ed in condizioni di “superconduttivita”. Di conseguenza, si
pud concludere che I’energia elettrica & completamente convertibile in lavo-
ro meccanico e viceversa. Pertanto, anche l'energia elettrica & “energia com-
pletamente utilizzabile”. Invece, affermazioni altrettanto nette non sono
possibili per I'energia nucleare e I’energia solare: la loro “utilizzabilita” pud
essere discussa, infatti, solo nell’ambito di trattazioni specializzate.

9.2 LAVORO TECNICO IN UN SISTEMA CHIUSO

In questo paragrafo ci si propone di estendere la definizione di lavoro tecni-
co ai sistemi chiusi. Con riferimento al sistema chiuso rappresentato in Fig.
9.1, si pud ragionevolmente osservare che, nello spostamento del pistone
dallo stato iniziale i allo stato finale f, il lavoro fatto contro la pressione am-
biente non & tecnicamente utile. Tale lavoro & pari a

Xy
f PaA dx=p (Vi -V;)=mp,(v;-0;) ©.1)

X
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dove p, & la pressione ambiente, A & I'area del pistone, V& il volume, m ¢ la
massa di fluido contenuta all’interno e v & il volume specifico. Una frazione
del lavoro totale, pari a p,(v;-v;) per ogni unita di massa, non ¢ quindi
tecnicamente utile, in quanto non pud essere impiegata per azionare appa-
recchiature meccaniche. Di conseguenza, si ha

Ly =Ly +pa(Vs-Vi) 9.2)
mentre, per una trasformazione che interessi una massa unitaria, si ottiene
Liy=Lj+p,(vs-v;) (9.3)

Con riferimento ad una trasformazione reversibile, ed in assenza di varia-
zioni d’energia cinetica e potenziale, il lavoro tecnico totale & esprimibile, al

solito, come

X Vy
Ly =j pdV (9.4)
V.

L

mentre il lavoro tecnico & dato da

A ~ vf ’
L,{,:L,-f—p,,(vf—v,’)=J’ (p=pa)dV=mLy 9.5)
V;
con U‘(
Li;f:J (p—pa)dv (9.6)
vy
i f
P i Pa
mii | ST
A

Figura 9.1 Lavoro tecnico in un sistema chiuso.
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Ovviamente, per una trasformazione irreversibile, ma quasi statica ed in as-
senza di variazioni d’energia cinetica e potenziale, si ha

’ v‘! -

L= J. (P-p,)dv-|Ry| ©9.7)
vy

dove il termine |R}| rappresenta la perdita di capacita di produrre lavoro

tecnicamente utile.

9.3 BILANCIO DI EXERGIA PER UN SISTEMA CHIUSO

Come si & osservato pil volte, i sistemi termodinamici d’interesse tecnico
sono immersi in un sistema pid grande, detto “ambiente”, che non & facil-
mente definibile in maniera univoca. Ai fini che qui interessano, tuttavia, si
pud considerare “ambiente” una porzione abbastanza estesa di fluido ester-
no che, normalmente, si trova alla pressione atmosferica P, €d a una tempe-
ratura 7, non influenzata dai processi termodinamici in corso. In tale ipote-
si, si pud fare riferimento ad un sistema chiuso, definito come in Fig. 9.2,
che scambia calore con I’ambiente e con varie altre sorgenti a temperature
T; diverse da T,. Come si pud notare, i confini sono scelti in modo da assi-
curare che gli scambi termici avvengano alla temperatura delle sorgenti, in
modo che tutte le eventuali irreversibilita siano mantenute all’interno del si-
stema.

Per la trasformazione che porta il sistema chiuso di Fig. 9.2 dallo
stato iniziale i allo stato finale f, il primo principio della termodinamica
puo essere scritto nella forma

Ly = pa(Vr - Vi)= I} =[Qa +ZQ,-+(U:"UI)]+P«(V:' V) =

Lifzéa*zéﬁ(b}—Uf)"'Pa(Vi—Vf) 9.8)

nell’ipotesi, quasi sempre verificata per i sistemi chiusi, di variazioni trascu-
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rabili d’energia cinetica e potenziale.

I
1
W
1

U, AEw=AE:=0,S A~ LYy

Vo2 T

Figura 9.2 Schema d’appoggio per I"analisi exergetica di un sistema chiuso.

1 secondo principio della termodinamica, per il sistema di Fig. 9.2,
puod essere scritto nella forma

00 .52 (¢ g\ as. 9.9
T +2Tj (Sp —8i)— ASirr ©.9)

dove AS;,, 20 tiene conto della generazione di entropia. Se si moltiplicano

i due membri della (9.9) per T, si ottiene
0;
Qa+2Ta?=Ta(sf_Sf)_TaASirr (9.10)
J

e quindi, sommando membro a membro la (9.8) e la (9.10), si ricava ’e-

spressione del lavoro tecnico scambiato

L= ZQ;[ ]*U Ur)

J'

+pa(Vi = Vp) = T,(S; =Sp) =T, ASiy, (9.11)
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dove i termini (l —T ! Tj) prendono il nome di fattori di Carnot relativi agli
scambi termici con le sorgenti a temperatura T;.

Nell’Eq. (9.11), la quantita AS;,, non & mai negativa, e cid provoca
una diminuzione del lavoro tecnico ottenuto (+) od un aumento, in valore
assoluto, del lavoro tecnico speso (-). Posto AS;,, =0, dalla (9.11) si ha

(fi:f)m,=Zéf[1——?,.—"f—_]+[w,-—uf)+pa(vf~vf)—ra(s;—s,)] ©.12)
J

cioé I’espressione del lavoro scambiato in condizioni di reversibilitd che
rappresenta, secondo le trasformazioni, il lavoro tecnico ottenibile massimo
od il lavoro tecnico speso minimo in valore assoluto. Come si vedra nel Pa-
ragrafo 9.3.1, il secondo termine al secondo membro della (9.12) costituisce
I’equivalente, in lavoro meccanico utile, della combinazione di potenziali
termodinamici racchiusa entro parentesi quadre. Nel Paragrafo 9.3.2, inve-
ce, si illustrera come i termini Qj(l ) }'}) rappresentino i valori exergeti-
ci delle quantita di calore scambiate alle temperature T;.

9.3.1 Sistema Chiuso che Scambia Calore Solo con I’Ambiente

Per evidenziare il significato fisico del secondo termine al secondo membro
della (9.12), conviene fare riferimento ad un sistema chiuso che scambia

calore solo con I’ambiente, ponendo (_f) ) = 0 nella sommatoria. Si ottiene co-
si I’espressione

(“ ;f)m =(Ui=Up)+po(Vi = V)= T,(S; -Sp)=A;-A;  (9.13)
dove I’energia utilizzabile & definita come
A=(U-U,)-T,(5-S,)+p.(V~-V,) (9.14)

0, con riferimento all’'unitd di massa, come
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a=:%=(u—ua)-—T;,(s#sa)+p‘,(v—va) (9.15)
Le espressioni (9.14) e (9.15) rappresentano quindi il potenziale termo-
dinamico “energia utilizzabile”, od “exergia”, di un fluido contenuto in un
sistema chiuso. Il simbolo scelto per questo potenziale & la prima lettera
della parola inglese “availability”, mentre le unita di misura sono, eviden-
temente i joule, o chilojoule, ciog [J] o [k]], per A ed i joule, o chilojoule su
chilogrammo, cio [J/kg] o [kl/kg], per a.

In base alle definizioni, I’energia utilizzabile di un sistema chiuso as-
sume valore nullo nelle condizioni d’equilibrio termico (7= T,) e meccani-
co (p = p,) con I’ambiente, nelle quali si ha anche s = s, € v = U,. Si po-
trebbe dimostrare, ma la dimostrazione non & qui riportata, che I’energia u-
tilizzabile di un sistema chiuso & sempre positiva quando il sistema non si
trova in equilibrio con I’ambiente.

Esempio 9.1

Si determini ’energia utilizzabile associata ad una massa di 20 kg d’aria
contenuta in un sistema chiuso alla pressione di 1 MPa ed alla temperatura
di 400 °C, nell’ipotesi che si abbia T, = 300 K, p, = 101,325 kPa e che
I’aria possa essere considerata un gas ideale a calori specifici costanti con k
=14.

Soluzione
Nelle ipotesi poste, con R = 0,287 kl/(kg K), si ottiene

y_mRT _20-0287-673,15 _, oc
p 1000
mRT, 20-0,287-300
e =16,99 m*
Pa 101,325 ne? B
0
cv=—=ﬂ=0,718 S

k-1 1,4-1 kg K
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U=-U, =mc,(T-T,)=20-0,718(673,15—300) = 5358 kJ

S=9, =m(cv ln£+RlnlJ
T, V

a a

=20{0,71810 87315 | 28710288 )= 3 999 K
300 16.99 K

A =(UH Ua)"Ta(S—Sa)+Pa(V_ Va)

5358-300-3,099+101,325(3,86 — 16,99) = 3098 kJ

corrispondenti ad

a=A _3098_ K
m_ 20 kg

Queste energie utilizzabili rappresentano il lavoro tecnico massimo, ri-
spettivamente totale e specifico, ottenibile portando il sistema chiuso in e-
quilibrio termomeccanico con I’ambiente.

Esempio 9.2

Si determini la perdita d’energia utilizzabile durante il mescolamento adia-
batico di 1 kg d’acqua, inizialmente alla temperatura di 90 °C, con 2 kg
d’acqua inizialmente alla temperatura di 50 °C, nell’ipotesi che si abbia T,
=300 K.

Soluzione

Dal bilancio energetico del processo si ha

Uf =mpyct,, = Uli + U2f . C(mlt” +n12!2'l)

e quindi si ottiene
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_e(my +maty;) _mtitmaly; _ 1-90+2-30 =63,33 °C

rm =
cm,, m,,

Inoltre, I’acqua pud essere considerata un fluido incomprimibile, per il quale
risulta

Vi = Vi + Vi

La variazione d’entropia nel processo & data da

S;—8p= miclnzi-t- rnzclnT—L“l
Tﬁl m
363,15 323,15 _

=1-4,187In +2:4,187In =-0,019 kJ
336,48 336,48

Pertanto, la diminuzione d’energia utilizzabile &
Af'HAf = (U!' - Uf)_ Ta(si _Sf)'"pa(vr' - Vf)'_‘_Ta(Sf "Sf)
=-300-(-0,019)=5,7 kJ

ed & imputabile all’aumento di entropia durante il mescolamento. Infatti, in
questo caso, il bilancio dell’energia utilizzabile

- ~ T,
Li =2Qj[l—}i;~]+(A,--—Af)—Ta AS;,,

pud essere scritto nella forma
A,‘ _Af - Ta AS.frf

in quanto il processo & adiabatico e non produce alcun lavoro utile.
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9.3.2 Scambi di Exergia Associati agli Scambi di Calore

Nel caso di un ciclo si ha i =f e, per un ciclo bitermico nel quale sia scam-
biato calore alla temperatura T, dalla relazione (9.12) si ottiene

A T
Lrevzg( _?)=EQ (916)

>

dove E, misurata in chilojoule [kJ], & la quantita di exergia scambiata in
conseguenza dello scambio di calore. Dividendo entrambi i membri della
(9.16) per la massa di fluido che percorre il ciclo, si ottiene

o= b=0(1-1) o1
dove ¢,, misurata in joule o chilojoule per chilogrammo, cioé [J/kg] o
[kJ/kg] € Iexergia specifica scambiata, per unita di massa di fluido, in con-
seguenza dello scambio di calore.

In un ciclo diretto bitermico, nel quale una quantita di calore Q" &
fornita alla temperatura T > T, la relazione (9.17) porge

- _Q+ I—£+—' + 9.18
O™ T =0Q Ncarnor (9.18)

riducendosi al teorema di Carnot. Pertanto, fornire calore ad un ciclo termi-
CO a temperature superiori a quella ambiente, significa fornire exergia. Inve-
ce per un ciclo frigorifero bitermico, dove la quantita di calore Q" & "forni-
ta" alla temperatura T < T,, la relazione (9.17), riferita al lavoro Speso, por-
ge

I, 0" = 0" (9.19)

T ) o Tf(Ta i T) h €Carnot

eé = L:mv = Q+(l T

Pertanto, "fornire" calore ad un ciclo frigorifero a temperature inferiori a
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quella ambiente, significa ottenere (ciod “prelevare”) exergia. Ripetendo,
con ovvie modifiche, le considerazioni precedenti ci si pud facilmente con-
vincere che, per T >T, ovvero (1-T,/T)>0, prelevare calore significa
ottenere exergia (ep / Q™ >0) mentre, per T <T, ovvero (1-7,/T)<0,
prelevare calore significa fornire exergia (e;ﬂ_, / Q~ <0). Si hanno quindi le
situazioni illustrate in Fig. 9.3, dove si distingue tra calore fornito e calore
prelevato. Dalla Fig. 9.3 (a) si evince che, all’aumentare della temperatura,
il valore exergetico relativo del calore fornito si avvicina asintoticamente al
valore del lavoro mentre, al diminuire della temperatura, il valore exergetico
relativo del calore "fornito" aumenta, in modulo, fino a tendere all’infinito
per temperature prossime allo zero assoluto. Rovesciando il ragionamento,
dalla Fig. 9.3 (b) si evince che, all’aumentare della temperatura il valore e-
xergetico relativo del calore prelevato si avvicina sempre pil, in modulo, al
valore del lavoro mentre, al diminuire della temperatura, il valore exergetico
relativo del calore prelevato aumenta, fino a tendere all’infinito per tempe-
rature prossime allo zero assoluto. Cid significa, in particolare, che raffred-
dare un sistema prelevando calore a temperature sempre pitl prossime allo

zero assoluto, richiede quantita di lavoro sempre piti grandi.

eQ A A
— e
Q* =
]
1 ———————————
0 Neamot L=
T T
. 1€ camot
~1l "‘gcamot 0 Ta =Tcarnot W
R
(a) (b)

Figura 9.3 Valore exergetico relativo di una quantita di calore: (a) fornita ad un sistema e

(b) prelevata da un sistema.
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Esempio 9.3

Si trovino i valori exergetici relativi, rispettivamente, di una quantita di ca-
lore fornita alla temperatura di 1000 K e di una quantita di calore prelevata
alla temperatura di 100 K, nell’ipotesi che si abbia T, =300 K.

Soluzione
In base alla (9.17) si ha

+
% 1Ty 30 oo
0 T 1000

nel caso del calore fornito ad alta temperatura, e

i T, 300

==l-t=]-—=-2
Q T 100
nel caso del calore prelevato a bassa temperatura. In entrambi i casi, lo

scambio termico si traduce in una fornitura d’exergia pari, rispettivamente,
+ + + -
ad ep=0,70Q" eda eg=-20".

9.3.3 Perdite di Exergia negli Scambi Termici Irreversibili

Sono certamente irreversibili gli scambi termici spontanei, che non com-
portano alcuna produzione di lavoro utile. Si faccia riferimento, ad esempio,
ad una quantita di calore O che, senza produrre lavoro utile, passi da una
sorgente a temperatura 7} ad un pozzo a temperatura 75, con 7} > 7. Si
supponga, in un primo tempo, che si abbia 7} > 7, > T, e s’introduca il si-
stema chiuso ausiliario schematizzato in Fig. 9.4. Poiché il processo di
scambio termico non da luogo ad alcun lavoro utile € non produce muta-
menti nello stato del sistema ausiliario, posto i = f nella (9.11), si ha

g T, + . T, +
'\ 1-22| +07|1-22| =T, 4AS,, (9.20)

1 2
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Infatti, si fornisce calore al sistema ausiliario a temperatura 7}, mentre si
preleva calore dal sistema ausiliario a temperatura 7. Con riferimento alla
differenza tra le quantita d’exergia fornita ed ottenuta, si ricava

7 Y vk ol
E++E"=E§—E"=Q+[—i] —[ ——“]
ot Eg=Eg \Qi T T,

+

~o Ty =15

=I;:Q+(;..—2] =T, AS;y 220
142

dal momento che le quantita di calore scambiate sono uguali in valore as-
soluto. Nella (9.21)

+
~ T,
Er=0%1-=2 {

< Q( TI) e

& il valore dell’exergia fornita, a temperatura 7y > T, al sistema ausiliario,

mentre

L owd. EY
Eg=0 [1——“—] 9.23)

SN

I i )

1
1
I

|
|
aEL
ar!

'-—-'V-'-"l

P77 A

Figura 9.4 Scambio termico irreversibile.
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¢ il valore dell’exergia ottenuta, a temperatura T, > T,, dal sistema ausilia-
rio. Poiché si ha 7| > T, > T, lo scambio termico irreversibile si traduce in
una perdita d’energia utilizzabile che & quantificata dall’ultimo termine
della (9.21) ed & chiaramente associata all’aumento d’entropia. Ovviamente,
i risultati possono essere facilmente estesi al caso di uno scambio termico
irreversibile tra una sorgente a temperatura 7} ed un pozzo a temperatura
Ty, con T, > T, > T,. In tale situazione, si fornisce exergia al sistema ausi-
liario prelevando calore alla temperatura T, < T, mentre si ottiene exergia
dal sistema ausiliario fornendogli calore alla temperatura T < T,,. Pertanto,
con riferimento alla differenza tra exergia fornita ed ottenuta, si ha

% T.) = y 1
ES+E;=07|1--4| +0*|1-22
sveg=0{1-2] +o(-F)

2
11 i YT
=70 L-Llar 0" A=) _7 s (9.24)
aQ[Tz T]] “Q(T]Tz a5

La (9.24) si presta ad un’importante considerazione aggiuntiva in quanto in-
dica che, per una differenza costante di temperatura (7} — T5), le perdite e-
xergetiche corrispondenti all’aumento d’entropia tendono ad aumentare man
mano che diminuiscono le temperature assolute 7j e T,.

9.4 BILANCIO DI EXERGIA PER UN SISTEMA APERTO

Si faccia riferimento ad un sistema aperto a confini fissi con entrate ed u-
scite multiple, definito in modo schematico come in Fig. 9.5. 11 sistema
scambia calore con I'ambiente a temperatura T, e con varie sorgenti a tem-
perature 7; diverse da T,. La scelta dei confini assicura che gli scambi
termici avvengano alla temperatura delle sorgenti, mantenendo quindi tutte
le eventuali irreversibilita all’interno del sistema.

Nelle ipotesi poste, il primo principio della termodinamica pud esse-
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re scritto nella forma generale
Ly=0, +2QJ_+(U3,- ~Uy)
i w
+Emne(he+gze+7"]—ZAm“[h“+gz“+T“] (9.25)
dove I’energia globale & definita come nel Paragrafo 3.3

2
w
Ug:[ p(u+—2—+gz] dVv=U+E, +E, (9.26)
V

/ U,E,E, S //—»Amu

Figura 9.5 Schema d’appoggio per I'analisi exergetica di un sistema aperto,

Dal secondo principio della termodinamica si ottiene poi

o o)
Gors (s -s)rSams,-Sams, a8, 0

a



292  CAPITOLOY

dove I’entropia globale & definita come nel Paragrafo 4.8.2

Szj psdvV (9.28)
v

Moltiplicando entrambi i membri della (9.27) per T,, si ottiene
-~ T -~
0,+ z?‘{QJ- =T,[(S;-8:)+ Y Am,s,~ Y Am,s, -AS;,]  9.29)
J

e, sommando membro a membro la (9.25) ¢ la (9.29), si ha I’espressione del
lavoro tecnico scambiato

=Y 0, [1—— +(Ug = Uy )= To(5; - ;)

J')

i

2
+21Am“Z (h, - T,s.)+gz, +%J

2
-3 am,|( [ T,s,)+82,+ “; ] T,AS;, (9.30)

Nell’Eq. (9.30) la quantita AS;,, non & mai negativa, e cid provoca
una diminuzione del lavoro tecnico ottenuto (+) od un aumento, in valore
assoluto, del lavoro tecnico speso (-). Pertanto il lavoro scambiato in condi-
zioni di reversibilita rappresenta, secondo le trasformazioni, il lavoro tecni-
co ottenibile massimo, od il lavoro tecnico speso minimo in valore assoluto.
Ponendo AS;,, = 0 nella (9.30) e tenendo conto delle definizioni date, si ha

()= ZQ’[I_%J (4= A7 )+ (Bui = Bup)+ (B~ By

2
+ZAme|:(he—T )+gze+——-:| - Am, [(h“—?},su)+gzu+-";—" (9.31)
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dove il primo termine al secondo membro fornisce il valore exergetico delle
quantita di calore scambiate, mentre il secondo termine rappresenta la varia-
zione intervenuta nell’energia utilizzabile associata al fluido contenuto nel
volume di controllo. Infatti, dal momento che i confini del volume di con-
trollo sono fissi, risulta

Aj=Ap=(U;=Up)=T,(S; =S)+pa(Vi=Vy)

=(U;-Up)- T,(S: = S¢) (9.32)

1l terzo ed il quarto termine al secondo membro della (9.31) rappresentano
le variazioni intervenute, rispettivamente, nell’energia cinetica e
nell’energia potenziale possedute dal fluido contenuto nel volume di con-
trollo. Invece, come meglio vedremo nel prossimo paragrafo, i termini del
tipo (h— T,s) costituiscono I’equivalente, in lavoro meccanico utile, delle
combinazioni di potenziali termodinamici associati all’'unita di massa en-
trante od uscente. Infine, 1 termini w2i2 e gz sono, rispettivamente,
I’energia cinetica e I’energia potenziale possedute dall’unita di massa en-
trante od uscente.

Se si dividono entrambi i membri delle (9.30) per A¥ e si fa tendere
A® a zero, tenendo conto della (9.32) si arriva all'espressione della potenza
tecnica utile

T, dA  (dE,, dE
P'= -2 || —+—2+—*
Zqi[ Tj] [dﬁ do dﬂ]
w2
+Y 1, (he—Tase)+gze+—2i

2
. W, v
—zmu[(htl -“TaS{‘)+gZ“+—2—']——TaSJ-” (933)

Nel caso particolare di regime stazionario, la (9.33) porge
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qu[l—ﬁ]+zm [ +gze+72:|

2
Zm,,[ wSu) +82, +7ﬂ] TS5, (9.34)

in quanto le derivate temporali si annullano.

Infine, per sistemi in regime stazionario con una sola entrata ed una
sola uscita, dalla (9.34) si ottiene

y y wﬁ
=2'~?ﬂ[1 _}}_J-"m[(he i Tase)"'gze + _2'"]
w2
—m[(hu—?‘as“)+gzu + :l y (9.35)

Analogamente, nel caso particolare di sistemi in regime stazionario
con una sola entrata ed una sola uscita, I'Eq. (9.30) pud essere scritta nella
forma

h W
'I_Am ZAm j ( E_Tase)+gze+7

2
w AS;
_|:(hu —Tf:q.s'“)+gzu +-2..H]—Ta _An:r

% We
_ZQJ[ _?] [ e_?;se)'*gze'l'_z'"}

2
_[(hu ~-T; SH) +87,+ %‘—] -1, As;,, (9.36)

dove, all’ultimo membro, ci si riferisce all'intervallo di tempo necessario a
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fare entrare, in e, ed uscire, da %, una massa unitaria. Il punto di vista su cui
si basa la (9.36) & quello Euleriano ma, al solito, pud essere adottato anche
un punto di vista Lagrangiano. In tal modo, I'Eq. (9.36) pud essere riferita
alla massa unitaria che si sposta dall'entrata all'uscita, ottenendo cosi

, 7, -
L., =ZQJ-[1——£]+[(}18 ~T,s.)+82, +%]
j

2
_[(h“ —T,5,)+82, +%]—T“As,-,, 9.37)

Le analogie tra la (9.37) ¢ la (9.35) sono evidenti ed, infatti, la (9.37) avreb-
be potuto essere ricavata formalmente dividendo i due membri della (9.35)
per la portata di massa.

9.4.1 Sistema Aperto che Scambia Calore Solo con I’Ambiente

Per meglio evidenziare il significato fisico dei termini (h~ T,s) che com-
paiono in diverse relazioni ricavate nel paragrafo precedente, conviene fare
riferimento a trasformazioni reversibili di sistemi aperti monodimensionali
in regime stazionario, che scambiano calore solo con I’ambiente. In tali i-
potesi, nella (9.35) e nella (9.37) sono identicamente uguali a zero i contri-
buti degli scambi termici e della generazione d’entropia. Si ottiene cosl

P;ev = rﬁ[(ee — €y ) +(eze ~Cu ) + (ewe ~Cyu )] (9.38)
ed

(Ltw) oy = (€0 —€u)+(ese =€)+ (€ne =€) (9.39)
dove si ha, evidentemente, e, =gz ed ¢,, = w? /2, mentre

e=(h—hﬂ)—Ta(s-sa) (9.40)
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rappresenta il potenziale termodinamico “energia utilizzabile”, od
“exergia”, di un fluido che evolve in un sistema aperto. Il simbolo di questo
potenziale & la prima lettera della parola inglese “exergy”, mentre 1’unita di
misura & il joule, o il chilojoule, per chilogrammo, ciod [J/kg] o [kI/kg].

In base alle definizioni, I’energia utilizzabile di un sistema aperto as-
sume valore nullo nelle condizioni d’equilibrio termico (T = T,) e meccani-
co (p = p,) con I'ambiente, nelle quali si ha anche s = S, € V= v,. Tuttavia
nei sistemi aperti, a differenza di quello che si aveva nei sistemi chiusi, la
funzione energia utilizzabile pud assumere valori sia positivi sia negativi.
Cio si evince chiaramente dalla rappresentazione sul diagramma (A, s), ri-
portata nella Fig. 9.6. Infatti, la tangente all’isobara Pq» Nel punto rappre-
sentativo delle condizioni ambiente, ha pendenza paria T, ed equazione

h=h=T(s=s,) =  (h=h)-T,(s-s,)=e=0 O41)

Figura 9.6 Isobara p, nel diagramma (h, ) e retta tangente nel punto (T, pg).

Pertanto, tale retta & il luogo dei punti aventi e = 0 e divide il piano in due

zone: quella superiore ad exergia positiva e quella inferiore ad exergia ne-
gativa,
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La funzione energia utilizzabile e pud essere rappresentata grafi-
camente anche mediante opportune combinazioni d’aree sul diagramma
(T, s). Infatti, dalla definizione (9.40) si evince che, sul diagramma (T,s),
I’energia utilizzabile & data dalla somma algebrica delle due aree che rap-
presentano, rispettivamente, le differenze (h—h,) e T,(s,—s). Come illu-
strato nelle diverse situazioni considerate nella Fig. 9.7, il termine associato
alla differenza di entalpia & rappresentato dall’area sottostante al tratto
d’isobara compreso tra P(p,h) e D(p,h,), mentre il termine associato alla
differenza di entropia & rappresentato dal rettangolo avente per altezza T, e

per base (s, —$).

TA Pa
Taf=- - -
I
I
)
:
1
P !
]
P % ¥
s s s s
(d) ?

Figura 9.7 Rappresentazione grafica della funzione exergia sul diagramma (7, 5) in diver-
se situazioni: (a) p> pa, T> Ta,s < 5a; () p>pa T> T, > 85 (€)p=pa, T>Tae(d) p

=pa, T<Ta .
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Esempio 9.4

Si determini I’energia utilizzabile associata ad una massa di 20 kg d’aria che
evolve in un sistema aperto, passando dalla pressione di 1 MPa e temperatu-
ra di 400 °C, all’equilibrio termomeccanico con I’ambiente a T,=300Ke
Pa = 101,325 kPa, nell’ipotesi che I'aria possa essere considerata un gas i-
deale a calori specifici costanti con k = 1,4.

Soluzione
Nelle ipotesi poste si ha R = 0,287 (kJ/kg K), mentre risulta
1,4 kJ

¢p=—R=—2% 0287100 K
k=17 1L,4-1 ke K

h=hy =c,(T~T,)=1,00(673,15-300) =373 kJ / kg

§=5; =cp1nT£—Rlnp£
a a

=1,0010 87213 _ 0 26710 1000 _ 15y KT
300 101,325 kg K

ed
me= m[(h—ha)HTa(s—sa)]

=20(373-300-0,151)=20-327,7=6554 kJ
Tale energia utilizzabile rappresenta il lavoro tecnico massimo ottenibile nel

sistema aperto portando in equilibrio termomeccanico con 1’ambiente la
massa d’aria avente exergia specifica e = 327,7 kl/kg.

9.5 ANALISI ENERGETICHE ED EXERGETICHE

In questa sezione si fanno alcune considerazioni introduttive sulla quantifi-
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cazione delle efficienze di processi e trasformazioni. Le analisi di questo ti-
po possono essere riferite ai bilanci d’energia ed, in tal caso, I'obiettivo ¢ la
definizione di rendimenti di conversione, o di primo principio. Alternativa-
mente, le analisi possono essere riferite ai bilanci d’exergia ed, in
quest’ultimo caso, 1’obiettivo & la definizione di rendimenti exergetici o di
secondo principio.

9.5.1 Rendimenti di Primo Principio

Si & gia osservato pid volte che i rendimenti di primo principio sono rendi-
menti di conversione di una forma d’energia in un’altra. Essi possono venire
espressi da relazioni del tipo

__energia ottenuta _ - perdite di energia
energia fornita energia fornita

(9.42)

dove i termini sono presi in valore assoluto.
Nella definizione (9.42), per energia “fornita” s’intendono
¢ le quantita di calore positive,
» le quantita di lavoro negative, prese in valore assoluto, e
» le differenze positive tra le quantita entranti ed uscenti d’entalpia, ener-
gia potenziale ed energia cinetica.
Simmetricamente, per energia "ottenuta" s’intendono
» le quantita di calore negative, prese in valore assoluto,
* le quantita di lavoro positive, e
« le differenze negative, prese in valore assoluto, tra le quantita entranti ed
uscenti d’entalpia, energia potenziale ed energia cinetica.
Le perdite SOno pari, evidentemente, alla differenza tra quanto si fornisce ¢
quanto si ottiene e s’identificano con le dispersioni d’energia in ambiente.
I rendimenti di primo principio non distinguono tra le diverse forme
d’energia e non consentono di valutare, in maniera oggettiva e secondo un
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metro comune, le efficienze energetiche di processi e cicli non omogenei tra
loro. In particolare, i rendimenti di primo principio non risentono della per-
dita di capacita di lavoro associata alle irreversibilita e, per questa ragione,
sono spesso privi di significato.

Ovviamente considerazioni analoghe, non ripetute per brevita, pos-
sono essere riferite ai bilanci d’energia espressi in termini di flussi termici,
potenze tecniche utili e flussi energetici.

9.5.2 Rendimenti di Secondo Principio

I rendimenti di secondo principio sono basati, come si & detto, sui bilanci
d’energia utilizzabile. Essi possono venire espressi da relazioni del tipo

_ exergia ottenuta . perdite di exergia
exergia fornita exergia fornita

U (9.43)

dove i termini sono presi in valore assoluto,
Nella definizione (9.43), per exergia “fornita” s’intendono

* le exergie positive associate alle quantita di calore scambiate,

* le quantita di lavoro negative, prese in valore assoluto, e

* le differenze positive tra le quantita entranti ed uscenti d’exergia, ener-
gia potenziale ed energia cinetica.

Simmetricamente, per exergia "ottenuta" s’intendono

* le exergie negative, prese in valore assoluto, associate alle quantita di
calore scambiate,

* le quantita di lavoro positive, e

* le differenze negative, prese in valore assoluto, tra le quantita entranti ed
uscenti d’exergia, energia potenziale ed energia cinetica.

Le perdite sono pari, evidentemente, alla differenza tra quanto si fornisce e

quanto si ottiene e s’identificano con le distruzioni d’exergia dovute alle ir-

reversibilita.
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I rendimenti di secondo principio sono basati su una valutazione og-
gettiva dei diversi termini di bilancio, fondata sulla convertibilita in lavoro
meccanico delle varie forme d’energia. Essi forniscono quindi gli strumenti
adatti per localizzare la sede delle irreversibilita, ed identificare il tipo e la
grandezza delle perdite nella capacita di produrre lavoro utile.

Ovviamente considerazioni analoghe, non ripetute per brevita, pos-
sono essere riferite ai bilanci d’exergia espressi in termini di potenze tecni-
che utili e flussi d’energia utilizzabile.

9.6 ESEMPI DI APPLICAZIONE

Alcuni esempi d’applicazione, riferiti a situazioni di grande interesse tecni-
co, illustrano la metodologia seguita nelle analisi exergetiche. In particolare,
i bilanci relativi alle apparecchiature tecnologiche chiariscono il significato
delle perdite d’exergia, mentre i bilanci relativi ai cicli chiariscono il ruolo
giocato dagli scambi d’exergia associati agli scambi termici.

9.6.1 Espansioni ¢ Compressioni

Nelle ipotesi in cui ci si pone in questo paragrafo, i processi d’espansione e
compressione hanno luogo adiabaticamente ed in regime stazionario, con
variazioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale. In tal caso, i rendi-
menti di primo principio sono identicamente uguali ad 1, poiché espansori e
compressori adiabatici non danno luogo a perdite verso I’'ambiente. Di con-
seguenza, i rendimenti di primo principio di queste apparecchiature non for-
niscono alcuna informazione significativa. Per ottenere informazioni di una
certa utilita pratica, nel Capitolo 5 erano stati definiti i rendimenti isoentro-
pici di espansione

- LLTH - he = hu

syl 9.44
L L.:s he = hu' ( )
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€ compressione

IL;HI . he
Mie = “L'—,sl = %Th— (9.45)

nei quali, con riferimento agli schemi di Fig. 9.8, e rappresenta le condizioni
di ingresso, u le condizioni di uscita ed u’ si trova alla stessa pressione di u
ma all’entropia di e. Tuttavia, si era gid osservato che i rendimenti isoentro-
pici confrontano processi reali con ipotetici processi ideali mentre, come
vedremo, i rendimenti exergetici non soffrono di limitazioni concettuali di
questo tipo.

@

Figura 9.8 Schemi d’appoggio per I'analisi exergetica di processi adiabatici: (a) espansio-
ne con T'> Ty, (b) compressione con T > Ty, (c) espansione con T < Ty e (d) compressione

con T'<Tyg.
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Poiché il lavoro scambiato & totalmente convertibile in exergia, dalla
definizione (9.43) si evince che, nelle ipotesi in cui ci si pone in questo pa-
ragrafo, risulta

I

= e he = hu
(n” ){, Ce —Cy (hc i ku) . Ta (Sz;- - .S‘“) Ui

per le espansioni adiabatiche, ed

_Cu—€ _ (h:t - he)HTa(Su _se)
(), 3 = (9.47)

e

per le compressioni adiabatiche.

Nelle (9.46) e (9.47), troviamo 1’exergia ottenuta al numeratore ¢
I’exergia fornita al denominatore. Le perdite sono valutabili come differenza
tra denominatore e numeratore oppure sono ricavabili direttamente dai bi-
lanci d’energia utilizzabile. In quest’ultimo caso, dal bilancio (9.37) e dalla
definizione (9.40) si ha

L;u ( - eu) s T;r AS,-,,. (9.48)
OVVEIo

?:1 Asii"r = (ee ) L;H
=[(h, = k)= To(se =5.)] = (he = i) = Tals: —5e) (9.49)
con tutta generalita, Infatti, dalla (9.46) risulta

(e, — €)= Loy =T, (5, 5.) (9.50)
nelle espansioni mentre, dalla (9.47), risulta

L!

e

~(ey-e.)=T,(s.~5.) 9.51)



304  CAPITOLO9

nelle compressioni. In entrambi i casi, quindi, le perdite sono collegate agli
aumenti d’entropia, cio¢ alle irreversibilita che, inevitabilmente, si verifica-
no durante i processi reali. Tra le irreversibilta, quelle associate agli attriti
convertono energia meccanica in energia termica, e quindi fanno si che nelle
espansioni e compressioni adiabatiche reali i fluidi escano a temperatura pii
alta che nelle corrispondenti trasformazioni ideali. Cid implica che, quando
si opera al di sopra della temperatura ambiente, i rendimenti exergetici di
compressione ed espansione siano pil elevati dei rendimenti isoentropici
corrispondenti. Infatti, come evidenziato nelle Fig. 9.8 (a) € 9.8 (b), le aree
sottostanti ai tratti d’isobara uu’, rappresentative delle perdite entalpiche
nelle trasformazioni reali rispetto alle trasformazioni ideali, sono maggiori
delle aree dei rettangoli di altezza T, e base (s, —s,), rappresentative delle
perdite d’energia utilizzabile. Viceversa, quando si opera al di sotto della
temperatura ambiente, gli aumenti di temperatura associati agli attriti di-
struggono exergia ¢, quindi, i rendimenti exergetici sono pil bassi dei ren-
dimenti isoentropici corrispondenti. Infatti, come evidenziato nelle Fig. 9.8
(c) € 9.8 (d), le aree sottostanti ai tratti d’isobara uu’, rappresentative delle
perdite entalpiche nelle trasformazioni reali rispetto alle trasformazioni ide-
ali, sono minori delle aree dei rettangoli di altezza T, e base (s, —s,), rap-
presentative delle perdite di energia utilizzabile.

Infine si osservi che, nel caso particolare dei processi di laminazione,
I"espansione adiabatica non & accompagnata da alcuna produzione di lavoro
utile. Pertanto, dalla (9.48) si ha

L;u =0= (ee o eu) i T;u‘ As:'rr (952)

ovvero (ee -e,)=T,As;,, in quanto tutta I'energia utilizzabile fornita vie-
ne distrutta.

Esempio 9.5

Con riferimento alla situazione illustrata nell’Esempio 5.10 e nell’ipotesi
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che la temperatura ambiente sia pari a 273 K, si calcoli il rendimento exer-
getico della compressione caratterizzata da 1;. = 0,86, avente rapporto delle
pressioni p, / p, =5, nella quale il gas azoto entra alla temperatura T, =
300 K.

Soluzione
Nell’Esempio 5.10 si era gia trovato T, =475 K, T, = 503,5 K, s,

"

0,0605 kJ/(kg K) ed |Lj,|= h, —h, =212 kI / kg. Risulta quindi

(1) = e = Lu e el )

Léul hu B
_ 212 —-273-0,0605 _ 195,5 ~0,922
212 212

dove il rendimento exergetico & superiore al rendimento isoentropico poiché
si opera a temperature maggiori della temperatura ambiente.
Per quanto riguarda le perdite d’energia utilizzabile, si ha

TaAsirr (S =5 ) | eul (eu_ee)
=273-0,0605=16,5 kI / kg

e quindi le perdite exergetiche sono inferiori alle perdite entalpiche
(h,=h,) = 24.6 kJ/kg, calcolate nell'Esempio 5.10.

9.6.2 Scambiatori di Calore

Nelle ipotesi in cui ci si pone in questo paragrafo, gli scambiatori di calore
sono adiabatici verso I’esterno e le variazioni d’energia cinetica e potenziale
tra entrata ed uscita sono trascurabili. In tal caso, i rendimenti di primo prin-

cipio sono identicamente uguali ad uno poiché gli scambiatori non danno
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luogo a perdite verso I'ambiente. Per ottenere informazioni significative,
occorre quindi far riferimento ai rendimenti exergetici partendo, ad esem-
pio, dallo schema di Fig. 9.9.

lq=0 TP'=0
ce ecu
L e e AVAVAVAVAVA VA VAN K

Efu €re

—<<MNWAMAANALE

Figura 9.9 Schema d’appoggio per I'analisi exergetica di scambiatori di calore.

Se si opera a temperature maggiori di T,, il fluido caldo fornisce e-
xergia a quello freddo, e quindi la relazione (9.43) porge

Ny = oL (e~ ¢se) 9.53)

Me€ce — €y

mentre, se si opera a temperature minori di 7, il fluido freddo fornisce e-
xergia a quello caldo, e quindi la relazione (9.43) porge

mc(eai - ece)
v 9.54)
" (g —en)

Per quanto riguarda le perdite, dall’equazione di bilancio (9.33) e dalla defi-
nizione (9.40), si ha

(mcece +rhfefe')h (!hcem b mfé'ﬁ‘) = Ta Sirr (955)
e tale bilancio pud essere scritto nella forma

te(ce = ecu) = ts(es —e)=T,8;, (9.56)
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se vale la definizione (9.53), o nella forma
mf(efe _eﬁe)_’hc(ecn _ece)z’ Tanrr (9.57)

se vale la definizione (9.54). In entrambi i casi, le perdite d’energia uti-
lizzabile sono collegate alla produzione d’entropia e quindi alle irreversi-
bilita che, inevitabilmente, si accompagnano agli scambi termici con diffe-

renze di temperatura finite.

Esempio 9.6

Nell’ipotesi che il calore specifico dell’acqua sia ¢ = 4,187 kJ/(kg K) e che
la temperatura ambiente sia pari a 273 K, si calcoli il rendimento exergetico
dello scambiatore di calore acqua-acqua, descritto nell’Esempio 3.2, nel
quale si ha h,, =335 kl/kg, h,, =251 ki/kg, m.=2Kkg/s, hy, =42 kJ/keg,
hg, =210kl/kged my = 1kefs.

Soluzione
Dalla relazione ¢ = h /¢, si ottiene: t,, =80 °C, 1., =599 °C, t;, =10°Ce
tp =50,2 °C. Risulta quindi

In
Sﬂt_‘s‘fe':{" T
Tﬁa
4157 5024 2T3IS) oo K
283,15 ke K

T
. = ce
sce Seu = ¢ln

cl

(80+273,15) _ 545 K

=4,1871n
333,05 kgK

Pertanto, dalla definizione di rendimento exergetico, si ha
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p(en ) _ myl(hp —hpe) = Tulsp = s5)]
'ﬁc(ece_ecu) mc[(ha’ hcu) Ta(sce scu)]

_ 1[(210-42)-273. -0,556] 16,2
2[(335 251)-273-0,245] 34,2

M =

=0,47

Le perdite sono pari a
Tasirr = mc(ece - ecn)_ ’hf(eﬁg _e_fe) =34,2-16,2=18,0 kW

ed, ovviamente, coincidono con la differenza tra exergia fornita ed exergia
ottenuta.

9.6.3 Cicli Diretti Bitermici

Il rendimento di conversione, o di primo principio, per un ciclo diretto bi-
termico tra la temperatura 7 e la temperatura ambiente 7, < T, pud venire
espresso nella forma

L, O'+Q; o, T
n='_.:.=_Q+_a=l_'JQ_+|SI_'}T_nCamot (958)

dove ¢ evidenziata come perdita la quantitd di calore [Qa[ obbliga-
toriamente scaricata all’esterno alla temperatura )28

Il rendimento exergetico, o di secondo principio, per un ciclo diretto
bitermico tiene conto, pill correttamente, dell’exergia eé associata alla
quantita di calore Q™ fornita alla temperatura 7' > T, mentre, in base alle
equazioni di bilancio, evidenzia come perdita la sola generazione d’entropia
moltiplicata per 7. Infatti, con riferimento allo schema di Fig. 9.10, i bi-
lanci exergetici (9.11) e (9.31) forniscono

. = LY _ra 9.59
L—'eQ Q '_].T — Ly DSy, ©. )
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mentre la (9.43) pud essere scritta nella forma

+ +
__L =_;ﬁh_}% T __ M <) 960
0*(1-T,/T) Q*(1-7T,/T) Q" T-T, Ncamor

M =

dove 7 & tanto minore di 7,y quanto pitt forti sono le influenze delle ir-
reversibilitd. Nella definizione (9.60) le perdite sono correttamente attribuite
alle irreversibilita delle trasformazioni, e non allo scarico nell’ambiente di
una quantita di calore |Q;| che, tra 'altro, ha valore exergetico nullo.

E’ importante notare che il rendimento di secondo principio dei cicli
diretti bitermici & sempre maggiore, od uguale, al rendimento di primo prin-
cipio, in quanto il rendimento del ciclo di Carnot & sempre minore od uguale
ad uno.

LHLLEFT L L

T&T,
Q+(1_L)
T

+

L,

&

TB
FL LA ALLA LS

Figura 9.10 Schema d’appoggio per |'analisi exergetica di un ciclo bitermico diretto.

Q;

Y

Esempio 9.7

In un ciclo bitermico diretto che si svolge tra la temperatura T = 600 K e la
temperatura ambiente 7, = 300 K, sono forniti Q" = 600 kJ/kg di calore
mentre sono ottenuti L' = 250 kJ/kg di lavoro. Si determini il rendimento
di secondo principio.
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Soluzione
In base alle definizioni si ha

+
peth 2504 1
0" 600
T, . 300
Ncarnot = _?=1_6T.6=0'5
e
n”= N =0’4l?=0,834
nCamat 0’5

Di conseguenza le perdite specifiche d’energia utilizzabile ammontano a

+
T,As,, = Q*(I—I‘lJ ~ L' =600-0,5-250=50 X2
T kg

Esse sono dovute unicamente alle irreversibilita presenti nel ciclo e non so-
no legate alla quantita di calore scaricata in ambiente

Q,|=0" - L, =600-250 =350 kI / kg
che ha valore exergetico nullo.

9.6.4 Cicli Inversi Bitermici

Come si ¢ gia osservato, per i cicli inversi non & possibile definire ren-
dimenti di primo principio ed, in sostituzione, sono utilizzati i coefficienti
d’effetto utile. Cosi per un ciclo frigorifero bitermico, che si svolge tra la
temperatura 7"e la temperatura ambiente 7, > T, risulta
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0" i
g=—< =g 9.61
‘ L:;| Ta _T Carnot ( )

mentre per un ciclo bitermico a pompa di calore, che si svolge tra la tempe-

ratura T e la temperatura ambiente 7, <7, risulta

Q'l_ T
L“|_T—Ta

H

gl

|

S Sz:‘h‘ﬂlﬂf (9.62)

I coefficienti € variano tra 0 ed infinito, mentre i coefficienti g’ variano tra
| ed infinito. Pertanto, se si vuole avere un parametro comune di giudizio
indipendente dalle temperature, & necessario ricorrere ai rendimenti di se-
condo principio.

11 rendimento di secondo principio di un ciclo frigorifero bitermico,
tiene conto dell’exergia ottenuta ep, associata alla quantita di calore o*
scambiata a T < T,, ed evidenzia come perdita la generazione d’entropia
moltiplicata per T,. Infatti, con riferimento allo schema di Fig. 9.11, i bi-
lanci exergetici (9.11) e (9.31) forniscono

L,=ep—T,Asp, =Q+(1-%—) -T,As;, (9.63)
ovvero, con riferimento ai valori assoluti
(-]
T

Pertanto, in base alla (9.64), 1a (9.43) pud essere scritta nella forma

leg| = 2" L|-T,As;y (9.64)

H1-7,/T)
0 |( L_a ) _|=1_TaASirr=Q_+T‘J_T— € <1 (9.65)

'

M =
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dove & ¢ tanto minore di £c,,,,, quanto pin forti sono le influenze delle ir-

reversibilita.

LEF LA F
T

-

+|L-r|[

(1_1:1}
T
T=T

ELTHLXTLLE

Figura 9.11 Schema d’appoggio per I'analisi exergetica di un ciclo frigorifero bitermico.

Q,

>

Q-}

Analogamente, il rendimento di secondo principio di un ciclo bi-
termico a pompa di calore, tiene conto dell’exergia e associata alla quan-
tita di calore O scambiata alla temperatura T < T,, ed evidenzia come per-
dita la generazione di entropia moltiplicata per T,. Infatti, con riferimento
allo schema di Fig. 9.12, i bilanci exergetici (9.11) e (9.31) forniscono

- A BN
L’r:=eQ_TaASirr=Q (l‘"?a) —T,As, (9.66)
ovvero, con riferimento ai valori assoluti
. - T o
lea| =0 |(1 = ?a) =|L|- 7, A5, (9.67)

Pertanto, in base alla (9.67), 1a (9.43) puo essere scritta nella forma

= IQ_|(1 B Ta / T)+ =t Ta Asr’rr - ‘Q_l T- Ta - e

1L_| L"| = <1 (9.68)
n n n

M -
T SCamor
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dove &’ & tanto minore di £f,,,, quanto pid forti sono le influenze delle ir-
reversibilita.

S LT LS LT

T>T, T &
=
——|L|
a Ts
Oa(1 : i—J
T

P I ETETT

Figura 9.12 Schema d’appoggio per I'analisi exergetica di un ciclo a pompa di calore bi-

termico.

Esempio 9.8

In un ciclo frigorifero bitermico, che si svolge tra la temperatura T = 250 K
e la temperatura ambiente 7, = 300 K, sono prelevati a bassa temperatura
Q" = 120 ki/kg mentre sono spesi |L,| = 40 kl/kg. Si determini il rendi-
mento di secondo principio.

Soluzione
In base alle definizioni si ha

+
£= Y =@ 3
|L;| 40
T 250
SCamot=T —T=300—-250=5
e
€ 3
My = =—=0,6

Ecarnot 5
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Le perdite specifiche d’energia utilizzabile ammontano a

300
T,As;, =|L;|-0* [1-—%) | 40-120- ll-ﬁ =16 &

a

kg

e sono dovute unicamente alle irreversibilitd presenti nel ciclo.

Esempio 9.9

In un ciclo bitermico a pompa di calore, che si svolge tra la temperatura
ambiente T, = 280 K e la temperatura T = 320 K, sono ottenuti [Q‘| =160
kJ/kg ad alta temperatura mentre sono spesi |L;| = 40 kJ/kg. Si determini il
rendimento di secondo principio.

Soluzione
In base alle definizioni si ha

0
8’ = | | — E(—)- = 4
L] 40
oo T _ 30 _
Camot = 1.~ 320280
e
Ny = = = i = 0, 50
Carnot 8

Le perdite specifiche d’energia utilizzabile ammontano a

+
=|L, |-l |(1——-) =40 - 160(1 280) 20X
320 ke

T,As

a H’F

e sono dovute unicamente alle irreversibilita presenti nel ciclo.
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9.7 CONCLUSIONI

In questo capitolo sono state date le definizioni d’energia utilizzabile valide
per i sistemi chiusi ed i sistemi aperti. Successivamente, & stato determinato
il valore exergetico delle quantita di calore disponibili a diverse temperatu-
re, mostrando come gli scambi termici irreversibili conducano a distruzioni
d’energia utilizzabile. Infine, il concetto d’energia utilizzabile & stato impie-
gato per definire razionalmente il rendimento delle trasformazioni e dei cicli
termodinamici.

Volutamente, non & stato preso in esame il problema della deter-
minazione dell’energia utilizzabile associata all’energia potenziale di tipo
chimico contenuta nei combustibili. Tale problema, infatti, sara affrontato
nel prossimo capitolo, dedicato all’analisi termodinamica dei processi di

combustione.



CAPITOLO 10
COMBUSTIONE

10.1 GENERALITA

In questo capitolo sono richiamati alcuni concetti di stechiometria, al fine di
valutare i parametri fondamentali delle combustioni quali, ad esempio, i
rapporti tra aria e combustibile, I’eccesso d’aria e la temperatura di rugiada
nei fumi. Successivamente, in base ad analisi di primo principio, sono defi-
niti i poteri calorifici dei combustibili e sono determinate le temperature
d’uscita dei fumi. Sulla scorta delle analisi di secondo principio sono defi-
niti, invece, i poteri exergetici dei combustibili, mettendo in evidenza la
possibilitd di convertire direttamente in lavoro 1’energia chimica. Infine, i
bilanci dell’energia e dell’exergia sono utilizzati per definire razionalmente
i rendimenti di primo e di secondo principio dei pill comuni processi di
combustione che si svolgono in caldaie, generatori di vapore e camere di
combustione a servizio di impianti termici di riscaldamento e impianti mo-
tori.

10.2 RICHIAMI DI STECHIOMETRIA

Combustione & una qualunque reazione chimica nella quale una sostanza os-
sidabile, detta combustibile, reagisca con una sostanza ossidante, detta com-
burente. In chimica, infatti, ossidazione vuol dire perdita d’elettroni da parte
dei combustibili, che si ossidano, a vantaggio dei comburenti che, acqui-
stando elettroni, si riducono. Il nome d’ossidazione deriva dal fatto che, tra
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gli agenti ossidanti, I’ossigeno & il pitt comune, anche se non il solo: si pen-
si, ad esempio, al fluoro che "ossida" 1'idrogeno nella reazione per formare
acido fluoridrico. Nel seguito, comunque, si fa riferimento esclusivamente
alle “combustioni” che utilizzano l'ossigeno contenuto nell’aria atmosferica.
Generalmente, nell’analisi stechiometrica dei processi di combustio-
ne, si ipotizza di utilizzare aria “standard” la cui composizione volumetrica
¢: 21% di ossigeno e 79% di azoto, con un rapporto volumetrico tra azoto ed
ossigeno pari a 79/21 = 3,76. In base a quest’ipotesi semplificativa, possono
essere scritte immediatamente tutte le equazioni stechiometriche relative a
combustioni complete cui partecipino aria standard e combustibili a compo-
sizione chimica nota. Ad esempio, nella combustione ideale completa di un
idrocarburo intervengono attivamente, come reagenti, ossigeno e combusti-
bile mentre si ottengono, come prodotti, anidride carbonica ed acqua.
L’azoto, che non partecipa alla reazione, compare invece immutato in en-

trambi i membri dell’equazione. Cosi, per la combustione ideale completa di
metano in aria, si ha

CHy+20,+2:3,76 N, = CO, +2 H;O+2:3,76 N, (10.1)
ciogé
I kmol CHy +2 kmol O, +2-3,76 kmol N,

=1 kmol CO, +2 kmol HyO+2-3,76 kmol N, (10.2)

ovvero, con riferimento ai valori arrotondati delle masse molari

1-16 kg CHy +2-32 kg O, +2-3,76-28 kg N,

=1-44 kg CO,+2-18 kg H,0+2-3,76-28 kg N,  (10.3)

Le relazioni del tipo (10.1) e (10.2), consentono il calcolo immediato
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della pressione parziale di vapore nei prodotti della combustione,
nell’ipotesi che ’acqua si trovi tutta allo stato di vapore e che i prodotti
della combustione, ciog i “fumi”, si comportino come una miscela di gas i-
deali. Cosi, dalla (10.2), si ha

Py nH,0 2
L=l = = =0,19 10.4
[pﬁl ],q ( nﬁi ]\' (y . )S 1+2+2- 3976 ( )

e quindi si deduce che, se i fumi si trovano alla pressione totale di | atm, la
pressione parziale del vapore in essi contenuto & pari a 0,19 atm nel caso e-
saminato. Nella (10.4), e nel seguito, si utilizzano i pedici fu per indicare i
fumi umidi, cioé tutti i prodotti della combustione vapore acqueo incluso, al
fine di riservare il pedice f per indicare i fumi secchi, cioé i prodotti della
combustione vapore acqueo escluso.

Alla pressione parziale del vapore nei fumi corrisponde una ben de-
finita temperatura di saturazione che rappresenta, evidentemente, la tempe-
ratura di rugiada dei fumi, ovvero la temperatura al di sotto della quale il
vapor d’acqua contenuto nei fumi inizia a condensare. Cosi, nel caso della
combustione stechiometrica del metano in aria, la temperatura di rugiada ¢
pari a circa 59 °C, cioé pari alla temperatura di saturazione del vapore che si
trova alla pressione parziale di (0,19.101,325 =) 19,25 kPa. Come si vedra
tra poco, il metano da origine alla pil alta frazione molare di vapor d'acqua
tra tutti gli idrocarburi. Infatti, i fumi delle combustioni di gasolio ed olio
combustibile sono caratterizzati da temperature di rugiada "teoriche”, del-
l'ordine dei 40 - 50 °C, e quindi inferiori a quella del metano. Se perd questi
combustibili contengono zolfo, e nei fumi sono presenti quantitd anche pic-
cole di anidride solforica, il punto di rugiada assume valori molto pi elevati
di quello indicato, potendo raggiungere anche i 170 - 180 °C.

Le relazioni del tipo (10.3) consentono il calcolo dei rapporti ste-
chiometrici di massa tra aria e combustibile e tra fumi e combustibile. Ad
esempio, per la combustione stechiometrica del metano in aria si ha
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=T 24237628 ke, B
m 16 kg,

ed

(o

(m}u)s = (’:;fu] =er:;£1£= 1+ ";;r: =1+m =18,16 t—gz (10.6)
dove i simboli asteriscati indicano i rapporti tra le grandezze che parteci-
pano al processo, in questo caso le masse d’aria e di fumi umidi, e la massa
di combustibile.

Nel caso della combustione completa di un idrocarburo a com-
posizione nota C;Hy, la relazione stechiometrica (10.1) pud essere scritta

nella forma generale
C,H, +(a+0,25b) O, + 3,76( a+0,25bh)N,
=a CO, +0,5 b Hy0+3,76(a+0,25h)N, (10.7)

mentre, nelle combustioni dei solidi, le relazioni precedenti vanno modifi-
cate per tenere conto della eventuale presenza di sostanze incombustibili.
Da un punto di vista pratico, infatti, le sostanze incombustibili riducono la
massa attiva che partecipa alla reazione ed implicano una corrispondente
produzione di ceneri, che rimangono nel focolare, o di fuliggine, cioé di
particelle solide che sono trascinate in sospensione nei fumi.

Per i soli combustibili gassosi, le relazioni del tipo (10.1) e (10.2)
consentono anche il calcolo dei rapporti stechiometrici di volume, sempre
nell’ipotesi che i fumi possano essere considerati una miscela di gas ideali.
Ad esempio, nella combustione stechiometrica di metano in aria, si ha

¢ _ Vo _ng 2+2:376 _ m;
Vs = AR e L R = (10.8)

per il rapporto tra aria ¢ combustibile e
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Vﬂ ¢ 3

(Vi) =| - Ya Ve Yas 52 ZE o (109)
% Y, V m;
c Jg (4 [ C

per il rapporto tra fumi umidi e combustibile.

Esempio 10.1
Si ricavino le relazioni corrispondenti alle (10.1) - (10.6) per la combustione

stechiometrica d’ottano in aria.

Soluzione

In molte analisi di prima approssimazione, I'ottano & 1’idrocarburo scelto
per rappresentare la composizione chimica della benzina per autoveicoli.
Nella combustione completa d’ottano in aria si ha, nell’ordine

ed

1 kmol CgH,g +12,5 kmol O, +12,5-3,76 kmol Nj
= 8 kmol CO, +9 kmol H,0+12,5-3,76 kmol N,
ovvero, con riferimento alle masse
1-114 kg CgH,g +12,5-32 kg O, +12,5-3,76-28 kg N,
= 8-44 kg CO, +9-18 kg H,0+12,5-3,76-28 kg N,

Pertanto si ottiene

Py TH,0 9
P | = 0,14
{Pﬁal [ nfy ] =(0), = 8+9+12,5-3,76

. Mas 12,5-32+12,5-3,76-28 _ |, s key
me 114 kg,

m
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Ovviamente, relazioni simili si ricavano facilmente per le combustioni ste-
chiometriche di tutti i combustibili a composizione nota.

10.2.1 Eccesso d’Aria

Generalmente, nei processi di combustione reali, si utilizza aria in eccesso
rispetto a quella stechiometrica, in quanto si cerca di bruciare tutto il com-
bustibile a disposizione. In alcuni processi tecnologici poi, si aumenta
I"eccesso d’aria anche oltre i limiti strettamente necessari per assicurare una
combustione completa, al fine d’abbassare la temperatura dei fumi. E questo
il caso, ad esempio, delle combustioni che hanno luogo in molti impianti
con turbine a gas, dove motivi di carattere tecnologico impongono di entrare
nel turbomotore con fumi a temperatura controllata.
Il coefficiente d’eccesso d’aria & definito come

g=Ta"Mas _Ma MMy | M _\_; 1 (0,10
mﬂS mas nﬂSMﬂ nﬂ'ﬂ'
dove
m m* M n*
A=lla_Ma_Ta _Ma_y,, (10.11)
Mas My as Mgy

¢ il rapporto tra la quantita d’aria utilizzata e la quantita d’aria stechiometri-
ca. Negli ultimi anni, il parametro A ha assunto una grande rilevanza tecno-
logica in quanto & monitorato, in continuo, dalle sonde omonime che pilota-
no i sistemi di iniezione del carburante nei motori delle autovetture fornite
di marmitte catalitiche.
Dalle definizioni poste, risulta
m* = Ma _ Amgs

a
m. mg

=Amy = (1+&)m, (10.12)

e quindi il rapporto aria-combustibile pud essere calcolato a partire sia da A
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che da £. Nelle combustioni pratiche in caldaie e generatori di vapore, il
coefficiente d’eccesso d'aria assume valori minimi che vanno da 0,05 (=
5%), con i combustibili gassosi, fino a 0,5 (= 50%), per i combustibili solidi
non polverizzati.

Nel caso di combustione, con eccesso d’aria, di un idrocarburo a
composizione nota C;Hy, la relazione (10.7) pud essere ulteriormente gene-

ralizzata, scrivendo

C,H, +(1+€)(a+0,25b) O, +3,76(1+¢)(a+0,25b)N,
= 4 CO,+0,5 b H,0 +&(a+0,25b) 0,

+3,76(1+ €)(a+0,25b)N, (10.13)

Come si vede, quando si opera con aria in eccesso i fumi contengono ancora
ossigeno, talvolta in quantita sufficiente a supportare dei processi di post-
combustione. E questo il caso, ad esempio, dei processi di post-combustione
che hanno luogo in alcuni impianti con turbine a gas.

10.2.2 Analisi dei Fumi

Nelle combustioni reali, oltre ad anidride carbonica, acqua ed azoto, i fumi

contengono sostanze inquinanti come

e ossidi di zolfo, derivanti dalla combustione dello zolfo presente in alcuni
combustibili solidi e liquidi,

« particelle in sospensione, derivanti dal trascinamento di incombusti soli-
di, o dalla carbonizzazione di goccioline di combustibile liquido,

» ossidi d’azoto, derivanti dalle reazioni che, ad alta temperatura, possono
avere luogo tra azoto ed ossigeno,

« ossido di carbonio, derivante dalla combustione incompleta del carbo-
nio.

L’emissione di inquinanti durante i processi di combustione non riveste
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particolare importanza ai fini energetici, ma va limitata il pid possibile per
evidenti ragioni di carattere ecologico alle quali si aggiunge, nel caso degli
ossidi di zolfo, anche la necessitd di diminuire i rischi di corrosione. Da
questo punto di vista occorre quindi raffinare i combustibili liquidi e sce-
gliere opportunamente i combustibili solidi, al fine di ridurre la concentra-
zione di zolfo ed inerti nei reagenti. E importante poi, aumentare la finezza
di polverizzazione dei combustibili liquidi e solidi per facilitare le reazioni
d’ossidazione. Inoltre, la temperatura di combustione non puod essere troppo
elevata per non rendere agevole la formazione d’ossidi di azoto. Infine, si
pud osservare che la presenza d’ossido di carbonio nei fumi & possibile an-
che nelle combustioni in eccesso d’aria, a causa della difficolta di far reagire
il carbonio con I’ossigeno. Infatti, & noto che, nelle combustioni di interesse
pratico, I'idrogeno tende sempre a bruciare completamente, data la sua
grande affinita con I’ossigeno, mentre parte del carbonio pud dare luogo ad
ossido di carbonio, se il coefficiente di eccesso d’aria non & molto elevato o
se la miscelazione tra comburente e combustibile non & ottimale. Poiché
I"ossido di carbonio & un gas molto pericoloso per la salute, anche a con-
centrazioni di poche parti per milione, la sua eventuale presenza va sempre
evidenziata nelle analisi sperimentali dei prodotti della combustione.

Nella determinazione del coefficiente d’eccesso d’aria, puod essere
misurato direttamente il rapporto 4 (come nelle autovetture con marmitte
catalitiche) od, in alternativa, pud essere effettuata una vera e propria analisi
dei fumi (come nella maggior parte degli impianti termici). In quest’ultimo
caso, per analizzare i fumi sono utilizzati strumenti automatici a micropro-
cessore che operano sui prodotti della combustione essiceati e forniscono
direttamente le frazioni volumetriche d’anidride carbonica, ossido di carbo-
nio ed ossigeno. Se poi si desidera effettuare un’analisi completa dal punto
di vista ecologico, gli analizzatori della combustione possono venire corre-
dati da celle supplementari che consentano di rilevare anche le frazioni vo-
lumetriche degli ossidi di zolfo e di azoto. Dai risultati dell’analisi, si arriva
alla determinazione dell’eccesso d’aria in base ad una serie di calcoli ste-
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chiometrici fondati su relazioni simili alla (10.13). E superfluo notare che
tali calcoli, ormai, sono eseguiti automaticamente dagli stessi analizzatori.

Esempio 10.2

Si ricavi la relazione omologa alla (10.13) per il caso della combustione in-
completa di metano in aria. Si applichi la relazione cosi ricavata ad
un’analisi dei fumi, effettuata dopo I’essiccazione, che ha dato il seguente
risultato su base volumetrica: anidride carbonica 9%, ossido di carbonio
0,5%, ossigeno 4,2% ed azoto (100 -9 - 0,5 - 4,2 =) 86,3%.

Soluzione

Nella combustione incompleta di metano in aria, si ha
X CH4 +y 02 +3.76y N2

=a CO,+pCO+y0,+zH,0+8 N,
dove &, f3, ye dsono note dall’analisi volumetrica dei fumi, mentre y, x e z
sono incognite determinabili, rispettivamente, in base ai bilanci dell’azoto,

del carbonio e dell’idrogeno. 11 bilancio dell’ossigeno, poi, deve confermare
I"accuratezza del calcolo. Dal bilancio dell’azoto si ha subito

s o
3,76
mentre dal bilancio del carbonio si ottiene
x=o+p

Dal bilancio dell’idrogeno si ricava

z=2x=2(a+p)
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dal momento che si ¢ ipotizzata una combustione completa dell’idrogeno
contenuto nel metano. Infine, dal bilancio dell’ ossigeno si ricava

y=[a+7+0,5(8+z)]=(a+0,58+7+0,52) =2 +1,5+7

Facendo riferimento, per comodita di calcolo, a 100 moli di fumi secchi si
ha

y =%3-=22,95
3,76
x=9+0,5=9,5

2=2x=2-9,5=19
mentre il bilancio dell’ossigeno porge

y=0a+0,58+y+0,52=9+0,5-0,5+4,2+4+0,5-19=22,95

a conferma dell’accuratezza dei calcoli. Nella reazione considerata si ha an-
cora

n, 4,76y 4,76-22,95
n X 9,5

[

=11,50

mentre, nella corrispondente reazione stechiometrica (10.1), risulta

« N 2+4+2-3,76

as = —B=———=9,52
n 1

n
c

Pertanto, in base alla (10.11), si ottiene

P ”_ﬁ.="_g=_l 1,50 _ 1,208
n n 9,52



COMBUSTIONE 327

che corrisponde, nel caso in esame, ad un coefficiente d’eccesso d’aria

e=A-1=1208-1=0,208

Nella combustione in aria di un idrocarburo avente composizione nota
C,Hp, il procedimento di valutazione dell’eccesso d’aria non cambia, ma le
relazioni stechiometriche sono pili complesse.

10.3 POTERI CALORIFICI

Per la valutazione del potere calorifico dei combustibili, si fa riferimento ad
alcune ipotesi generali ed a un processo di combustione come quello sche-
matizzato in Fig. 10.1. In tale processo si opera in regime stazionario a pres-
sione costante, non si hanno scambi di lavoro tecnico utile con I’esterno ¢ si
fa in modo che le variazioni d’energia cinetica e potenziale abbiano

un’influenza trascurabile.

o tey Pe ! : )
¢ | | tyy P My
' e
“-,‘a L!’ pa ! | tW! pw n."w
| I

Figura 10.1 Combustione con scambio termico.

Dal primo principio della termodinamica, applicato allo schema di
Fig. 10.1, si ottiene

titghg +tche +q~ =tghy b, (10.14)
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in quanto entrano aria ¢ combustibile, mentre escono prodotti della com-

bustione in fase gassosa (frazione secca dei fumi, contraddistinta dal pedice

f)ed acqua in fase liquida o vapore (contraddistinta, appunto, dal pedice ge-

nerico w). Per estrarre dal processo di combustione la massima quantita di

calore possibile, occorre che:

* la combustione sia completa senza dar luogo ad incombusti od a produ-
zione di ceneri;

* l'acqua proveniente dalla combustione dell’idrogeno esca tutta con-
densata;

* aria e combustibile entrino come tali ed escano come prodotti, sempre
alle stesse condizioni, di solito assunte paria 7y =25°Ce p, =1 atm (=
101, 325 kPa).

Inoltre, per fissare le idee, si pud ipotizzare che aria e combustibile stiano

tra loro in rapporto stechiometrico anche se, come vedremo, quest’ultima

ipotesi non & necessaria.
Ammesso che le condizioni sopraelencate siano soddisfatte, dalla

(10.14) si ottiene

|q1__aho He— fhf— =458

m. o, ", m,

= mahty +he —mph§ —mphg = HY (10.15)

dove le entalpie di aria, combustibile e fumi secchi sono valutate alla tempe-
ratura di riferimento #; mentre si & posto mwhg = meh? il quanto si conside-
ra la fase liquida dell'acqua. In tali ipotesi, H° rappresenta la massima
quantita di calore estraibile, nello stato di riferimento, dall’unita di massa di
combustibile nello stato (solido, liquido o gassoso) in cui il combustibile
stesso & utilizzato, quando 1’acqua nei prodotti & in fase liquida. Tale quan-
tita, espressa in joule, chilojoule o megajoule per chilogrammo, ciog [J/kg],
[kJ/kg] o [MJ/kg], & definita potere calorifico superiore del combustibile.
Giunti a questo punto, con riferimento alla Fig. 10.2 pud essere utile
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osservare che 1aria in eccesso £, non si combina con il combustibile, e
quindi entra ed esce alle stesse condizioni (zo,po) senza contribuire, in al-
cun modo, al bilancio energetico. Pertanto, come si era anticipato, I'ipotesi
di combustione stechiometrica non & indispensabile nella definizione del
potere calorifico. Per analogia si pud anche notare che, nella determinazione
sperimentale del potere calorifico, & possibile operare con aria satura
d’umidita all’ingresso, in modo che tutta 'acqua formata nella combustione
si trovi condensata all’uscita, come assunto nella valutazione del potere ca-
lorifico superiore. Se perd, all’opposto, si opera con aria secca all’ingresso e
con un elevato coefficiente d’eccesso d’aria, si pud ipotizzare che, pratica-
mente, tutta I'acqua formata nella combustione si trovi allo stato di vapore
all’uscita. In quest’ultimo caso, dalla (10.14) si ottiene

q_ .

.—|= R ~Zope

m, m. s me.

= m, S+ h) —mh} —myhy = Hf (10.16)

dove le entalpie di aria, combustibile e fumi umidi sono valutate ancora alla
temperatura ¢, mentre si & assunto “,h?v =, hj in quanto si considera la
fase vapore dell'acqua. Nelle ipotesi di validita della (10.16), H? rappre-
senta la massima quantitd di calore estraibile, nello stato di riferimento,
dall’unita di massa di combustibile nello stato (solido, liquido o gassoso) in
cui il combustibile stesso & utilizzato, quando I’acqua nei prodotti & in fase

vapore.
me :
ty Bl ——— o
rﬁas e )'_m— -ty Po
to:Pu-—“ﬁ‘-' e

Figura 10.2 Aria in eccesso e combustione.
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Tale quantita, espressa in joule, chilojoule o megajoule per chilo-
grammo, cioe [J/kg], [kI/kg] o [MI/kg], & definita potere calorifico inferiore
del combustibile.

Ovviamente, potere calorifico superiore ed inferiore sono legati tra
loro. Infatti, sottraendo membro a membro la (10.16) dalla (10.15) e tenen-
do conto del fatto che rir,, =iy = rir},, in quanto ’acqua deriva dalla com-
bustione dell’idrogeno, si ricava immediatamente

Hf:—H?=m:hg—m;h":m;(hf,—-h?J=m:;rn (10.17)

dove r & il calore di vaporizzazione alla temperatura di riferimento. Poiché

1 flussi termici e le portate di massa sono direttamente misurabili, la (10.15)
0 la (10.16), insieme con la (10.17), consentono la determinazione speri-
mentale dei poteri calorifici. In questo modo si aggira la difficolta rappre-
sentata dal fatto che, in presenza di variazioni di composizione chimica tra
reagenti e prodotti, le entalpie che compaiono nelle (10.15) e (10.16) an-
drebbero valutate singolarmente, ciascuna con riferimento al suo zero ental-
pico assoluto.

I poteri calorifici superiori ed inferiori di alcuni combustibili, valu-
tati a 25 °Ced a 1 atm (= 101,325 kPa) sono riportati nella Tabella 10.1.

Tabella 10.1 Poteri calorifici di alcuni combustibili valutati a 25 °C ed alla pressione at-

mosferica normale.

COMBUSTIBILE HE [M1/ kg] H? [M1/ kg]
Carbonio (C grafite) 32,8 =
Idrogeno (H; gas) 141,8 120,0
Metano (CH4 gas) 55,5 50,1
Benzina (ottano CgH 3 liquido) 48,{) 44,5
Benzina (ottano CgH g gas) 484 449
Cherosene (liquido) 46,5 43,5
Gasolio (Cy4 4H249 liquido) 45,7 42,9
Olio combustibile (liquido) 43,5 41,1
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Nella maggior parte delle situazioni d’interesse pratico, si fa in modo
che 1’acqua proveniente dalla combustione dell’idrogeno esca sotto forma di
vapore. Infatti, I'acqua condensata nei fumi risulta, di per sé, corrosiva ed,
inoltre, pud dare luogo ad acido solforico ed acido nitrico se, ad esempio, i
fumi contengono, rispettivamente, ossidi di zolfo e d’azoto. Di conseguen-
za, nelle combustioni industriali i fumi sono fatti uscire a temperature com-
prese tra i 150 °C ed i 200 °C, superiori alla temperatura di rugiada dei fumi
stessi. Nel caso generale, inoltre, i reagenti possono entrare ed i prodotti
possono uscire in condizioni diverse da quelle di riferimento. In tali ipotesi,
dallo schema di Fig. 10.1 e dalla (10.14), si ottiene

q * *®
: =maha+hc—m}hf‘mt,hv (10.18)

c

3

dove il secondo membro non & uguale ad Hj. Dalla (10.18), tuttavia, pud
essere sottratta membro a membro la (10.16), arrivando cosi all’espressione

%;J_H?m":(hﬂ“hg)*("c ~ Q)= mj(hy —h3) =, ~h%) (10.19)

dove compaiono il potere calorifico inferiore e le differenze tra le entalpie di
due stati diversi delle stesse sostanze omogenee. Tali differenze sono quindi
valutabili in base a riferimenti scelti arbitrariamente assumendo, ad esem-
pio, che i calori specifici siano indipendenti dalla temperatura e che, evi-
dentemente, si abbia f; = t,,. Risulta allora

ha=h) =Cpa(ta—10) (10.20)
he—h =cpe(t.—to) (10.21)

hf—'h? =cpf(tf_'t0) (10.22)
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hy = hy =cp (17— 1) (10.23)

Nelle relazioni (10.19), (10.22) e (10.23) si considerano entita separate i
fumi secchi ed il vapore d’acqua. In realt, essi formano una miscela di gas
per la quale si ha

m}(hf - h?) + m;(hv - hj ) = (m;c'pf + My )(If ~1p)

Y L o
=i e (tr=t0)=mpcp(tr —10) (1024
3 ({4
intendendo che
mp, =mp+my =my+1 (10.25)

¢ la massa totale di fumi umidi che si formano per unita di massa di combu-
stibile, mentre la media ponderata

#*

L P (10.26)
=T Cpf T T -
i "y, R mg, P

¢ il calore specifico dei fumi umidi. Sostituendo le (10.20), (10.21), (10.24)
e (10.26) nella (10.19), si arriva alla relazione

—=H+ m:cm(za — 1)+ cpc(tc —1y)- m}“cp“ (IJ,- —tg) (10.27)

[y

che esprime, in forma molto conveniente, il bilancio termico delle combu-
stioni di interesse pratico.

10.3.1 Variazioni del Potere Calorifico con la Temperatura

Poiché il potere calorifico non dipende dall'eccesso d'aria, le variazioni del
p p
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potere calorifico con la temperatura possono essere valutate ponendo
t,=t.=1p=1 nella (10.27) riferita ad una combustione stechiometrica. Si

ottiene cosi la relazione

]
3— —H? = H(t)-H = [m:scpa = (m}"cm)‘l(t ~1p) (10.28)
/A :

dal momento che la quantita lq"|/rﬁ ., valutata alla temperatura ? di entrata
dei reagenti ed uscita dei prodotti, & proprio il potere calorifico inferiore H;
valutato alla temperatura . Dall’Eq. (10.28) si evince che le variazioni dei
poteri calorifici con la temperatura sono molto modeste nella maggior parte
dei casi pratici. Infatti, in base al principio di conservazione della massa, si

ha

* *
(mf) =mas+1 (10.29)
mentre i calori specifici dei reagenti e dei prodotti sono dello stesso ordine

di grandezza.

Esempio 10.3
Si determini la variazione del potere calorifico inferiore del metano tra la
temperatura di 5 °C e la temperatura di riferimento di 25°C.

Soluzione
Nelle ipotesi poste si ha

mh=17,16 kg, / kg,

(m;‘ ).s‘ = m;s +1=18,16 kg, / kg,
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my =(mp,) —my,=18,16-2,25=15,91 kg, / kg,

mentre si pud assumere Cpa = 1,006 kJ/(kg K), Cpe = 2,23 kl/(kg K), Cpf =
0,98 kl/(kg K) e cpp = 1,875 kl/(kg K). Si ottiene quindi

m; *
(cpu). = 7B cpp + 7 8 , = 22200984 225 ) 751091 K
© (mp), " (mp) 71816 18,16 kg K

H(1)- HP = [m;:s Cpat Cpe — (m}tcp,,)s] (r - 30)
=(17,16-1,006 +2,25-18,16*1,091)(5 - 20)=5,99 kI / kg

a fronte di un potere calorifico inferiore del metano pari a 50100 kJ/kg.
L’errore che si commette trascurando la variazione del potere calorifico con
la temperatura &, in questo caso, dell’ordine dello 0,01%.

10.3.2 Poteri Calorifici nei Sistemi Chiusi

Alcuni processi di combustione in sistemi chiusi, tecnicamente molto im-
portanti, avvengono a pressione costante, come nei motori a ciclo Diesel, od
a volume costante, come nei motori a ciclo Otto. A questo proposito si puod
osservare, innanzi tutto, che non vi pud essere alcuna differenza termodina-
mica tra combustioni a pressione costante nei sistemi chiusi e nei sistemi a-
perti. In linea di principio, invece, si deve ammettere la possibilita di diffe-
renze termodinamiche tra combustioni a pressione ed a volume costante.
Tuttavia, si verifica sperimentalmente che, nella maggior parte delle appli-
cazioni pratiche, la differenza tra i poteri calorifici a pressione costante ed a
volume costante & trascurabile. In particolare se, nelle combustioni in fase
gassosa reagenti e prodotti si comportano come gas ideali, dalla definizione
stessa di potere calorifico inferiore a volume costante, si ha
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Q..

m

. * 0 0 * 0 T ¢ L 0
= mug + iy —meup —myty = Uj
€

= myhd +h? —myh§ —myhg “_I_(maRa +m R, —mRy —mt,RU)TO
m

c

=HY} ~L(na +n.—n;—ny )R Ty (10.30)
m(.‘
La (10.30) implica che, nelle combustioni in fase gassosa, si abbia esat-
tamente U? = H? quando il numero di moli dei reagenti coincide col nume-
ro di moli dei prodotti.

Esempio 10.4
Si determini la differenza tra i poteri calorifici inferiori dell’ottano gassoso

valutati, rispettivamente, a pressione ed a volume costante.

Soluzione
Dalla (10.30) si ha

H? -U} =mL(na+nc—nf —nv)ﬁ?‘o

c

RT,
=(na+nc—nf—n,,)——n 0
C C

=(n:+1~n}—-n;)RcT0

mentre dalle relazioni stechiometriche ricavate nell’Esempio 10.1, si ottiene

n+1—ny—ny =(12,5+12,5-3,76) + 1 - (8+12,5-3,76)-9=-3,5

ed

R.Ty= 6314 298,15=21,7 L)
114 kg

Risulta quindi, complessivamente
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H{ - U} =-3,5-21,7=-76,0 kI / kg

ovvero una differenza dell’ordine dello 0,17% del potere calorifico inferiore
a pressione costante.

10.4 TEMPERATURA DEI FUMI

Le temperature d’uscita dei fumi da caldaie e camere di combustione sono
ricavate dai bilanci termici, in base ad ipotesi analoghe a quelle poste per la
definizione del potere calorifico. Poiché, come si & detto, nella maggioranza
dei casi pratici I’acqua nei fumi si trova sotto forma di vapore, I'equazione
di bilancio appropriata & la (10.27). Esplicitando tale equazione rispetto alla
differenza di temperatura tra i fumi umidi e lo stato di riferimento, si arriva
alla relazione

H? +m:cpa(ra = 10)+cpc(£¢. = IG)—lq'| /.

ff‘—‘fo"—' (1031)

m;‘ Copu
E evidente che la massima temperatura dei fumi si ha quando non vi & pre-
lievo di calore perché, in tal caso, I'ultimo termine al numeratore & uguale a
zero. Alla temperatura raggiunta dai fumi in assenza di scambio termico, si
da il nome di temperatura di combustione adiabatica (: f)a 4 & dalla (10.31),
si ricava immediatamente

H? +P’?IZCPR(IG = fn)‘i‘cpc(f‘_. ‘—'tﬂ)

(tf)ad: to+ (10.32)

*
mfu "pu

dove, ricordiamo, si & ipotizzato un comportamento ideale per reagenti e
prodotti e si & ammessa I’indipendenza dei calori specifici dalla tempera-
tura.

[ valori teorici della temperatura adiabatica di combustione per i
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combustibili pilt comuni, bruciati con lieve eccesso d’aria, sono dell’ordine
di 1500 - 2000 °C. Nella pratica, perd, valori cosi alti non sono mai rag-
giunti perché, a temperature molto elevate, i prodotti della combustione ten-
dono a dissociarsi nei loro componenti atomici, assorbendo I’energia neces-
saria alla dissociazione. Nelle combustioni reali non adiabatiche, che hanno
luogo in caldaie e generatori di vapore, tale energia & restituita a tempera-
ture pidt basse durante la successiva riassociazione. In questo modo, non si

hanno conseguenze dal punto di vista del bilancio energetico ma, ugual-
mente, nelle prime fasi della combustione non si raggiungono temperature

prossime a quelle della combustione adiabatica teorica.

Esempio 10.5

Ipotizzando che aria e combustibile entrino a 25 °C, si determini la tempe-
ratura d’uscita dei fumi da una caldaia nella quale sono bruciati 0,0005 kg/s
di metano, con coefficiente di eccesso d’aria del 10% ed in presenza d’un
flusso termico totale uscente di 23 kW.

Soluzione

In questo caso si pud porre c,, = 1,2 kJ/(kg K) per i fumi umidi ad alta
temperatura, mentre si ha c¢,, = 1,006 kl/(kg K) e ¢, = 2,23 kJ/(kg K) per i
reagenti a bassa temperatura. Inoltre risulta

my, =(1+&)my,=1,1-17,16=18,88 kg, / kg,
mp, =mg+1=19,88 kg / kg,
Pertanto, dalla (10.31) si ottiene

HY +miycpq(ta = 19) + Cpe(te = zo)—‘q‘| /i,

If=10+ *
!ﬂﬁ, Cpu

50100 +0+0-23/0,0005
19,88-1,2

=25+ =197 °C
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ovvero, una temperatura sufficientemente elevata per quanto riguarda i ri-
schi di condensazione e non troppo elevata per quanto riguarda lo sfrutta-
mento dell’entalpia dei fumi.

Esempio 10.6

Si determini la temperatura di combustione adiabatica del metano nei tre ca-

si seguenti

° combustione stechiometrica con aria e combustibile entranti a 25 °C,

¢ coefficiente d’eccesso d'aria del 10%, con aria e combustibile entranti a
3 %G,

* coefficiente d’eccesso d’aria del 400%, con aria e combustibile entranti
a 250 °C.

Per semplicita, nei primi due casi si assumano gli stessi valori dei calori

specifici utilizzati nell’esempio precedente mentre, nel terzo caso, si assuma

un calore specifico dei fumi umidi pari a 1,1 kJ/(kg K).

Soluzione
In tutti tre i casi, la relazione applicabile & la (10.32). Nel primo caso, in ba-
se alla (10.6), si ha

H + MaCpalta=10)+ Cpe(te — o)

(1)  =to+ -
S ad M, €y
=25 WH040 _ oy o

18,16-1,2

Nel secondo caso, in base alle relazioni stechiometriche utilizzate nell’e-
sempio precedente, si ottiene

50100+ 18,88 1,006(5 — 25)+2,23(5 — 25)
19,88-1,2

(1), =25+ =2107 *C

Nel terzo caso, si ha
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m,, =(1+€&)my,=5-17,16 =858 kg, / kg,
my, =m,+1=86,8 kg /kg,

, 50100 +85,8-1,006(250 — 25) +2,23(250 - 25)

=25 =758 °C
) aa 86.8- 11

Come si vede, la temperatura di combustione adiabatica dipende dalla tem-
peratura d’ingresso dell’aria e del combustibile e dal coefficiente d’eccesso
d’aria. Con coefficienti d’eccesso d’aria bassi, la temperatura teorica di
combustione adiabatica & molto elevata, anche con aria e combustibile en-
tranti a temperature prossime a quella di riferimento.

10.5 POTERE EXERGETICO DEI COMBUSTIBILI

Per la valutazione del potere exergetico dei combustibili, si fa riferimento ad
alcune ipotesi generali ed a un processo di combustione come quello sche-
matizzato in Fig. 10.3. In tale processo, si opera in regime stazionario a
pressione costante, e si fa in modo che le variazioni d’energia cinetica e po-
tenziale abbiano un’influenza trascurabile. Ovviamente, in questo caso, si
hanno anche scambi di lavoro tecnico utile con I’esterno oltre a scambi ter-
mici con I’ambiente. Per estrarre la massima quantita di lavoro possibile dal
processo occorre, innanzi tutto, che

e aria e combustibile entrino come tali ed escano come prodotti, sempre

alle stesse condizioni, di solito assunte pari a 1,=25°Ce p, = | atm.

Nella valutazione del potere exergetico, perd, intervengono anche le va-
riazioni di entropia che, come & noto, dipendono dalle pressioni parziali.
Pertanto, in questi calcoli non si pud prescindere dalle variazioni di con-
centrazione e quindi, oltre al raggiungimento degli equilibri termico e mec-
canico, & richiesto anche il raggiungimento dell’equilibrio chimico con
I’ambiente. Infatti, come evidenziato in Fig. 10.3, occorre che
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i fumi si miscelino con I’aria esterna prima di uscire dal volume di con-
trollo.

// LN ////,///,// al

o e ! 7 . e %
T Wity 7 |
| —— |
fha Ly Pa / lw’ Pois ri-‘w =k :
! 1
: - |
I I

Figura 10.3 Combustione con scambi di calore e lavoro tecnico utile.

Da un punto di vista pratico, quest’ultima condizione equivale ad imporre
un eccesso d’aria infinito nelle combustioni. Da un punto di vista operativo,
invece, la dispersione dei fumi all’esterno consente di introdurre un riferi-
mento “naturale” per le concentrazioni d’equilibrio dei gas combusti. Per
fissare le idee, si pud anche assumere che
* IP’acqua proveniente dalla combustione dell’idrogeno esca tutta con-
densata (ma tale ipotesi non & necessaria in quanto, come vedremo, i
poteri exergetici superiore ed inferiore coincidono).
Ammesso che le condizioni sopraelencate siano tutte soddisfatte, dal
bilancio di primo principio applicato allo schema di Fig. 10.3, si ha

P' =g, +(rm h° + b — i hY — i 9 (10.33)
a j ) =L
mentre dal bilancio d’entropia si ottiene

%=(rh}—s}}+rh£s?—rhasg — 1 es?) =5, (10.34)

a
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Nelle Eq. (10.33) e (10.34), entalpie ed entropie sono valutate nello stato di
riferimento mentre si & assunto mwhﬂ, = m fh? ed :i:ws?,, =m 333. Moltipli-
cando entrambi i membri della (10.34) per T, si ricava

Qo= Ty(rigsf + s = tngsg = 82 ) = To Sy (10.35)

e sommando membro a membro la (10.33) e la (10.35) si ha

Pl

Il

(i g + 1in b = 1 hf — 1in gh)
T (it g8 + i 50 = tn s — 59 ) = T, Sy (10.36)

Se nella (10.36) si pone S, = 0, e si dividono entrambi i membri per 7., si
arriva all’espressione della potenza massima che si pud ottenere per unita di
portata di combustibile, ovvero all’espressione del lavoro tecnico utile mas-
simo che si pud ottenere per unita di massa di combustibile

]
0 _ Prax = L
c

m, m.

e

(m;hg + hg - m}h? —m;hg)— Ta(mz.sg +sg —m}s? wmﬁs?)

= HY —T,(mysh +50 —msf — s} (10.37)

Nelle ipotesi poste e?, espresso in joule, chilojoule o megajoule per chilo-

grammo, ciog [J/kg], [ki/kg] o [MJ/kg], & definito potere energetico del
combustibile nello stato di riferimento.

In via teorica, & possibile distinguere tra potere exergetico superiore

e potere exergetico inferiore di un combustibile ma, nelle normali condizio-

ni operative, i due valori non sono mai molto diversi tra loro. In particolare,

potere exergetico superiore e potere exergetico inferiore coincidono esatta-

mente tutte le volte che la temperatura ambiente 1, utilizzata nelle analisi
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exergetiche, coincide con la temperatura di riferimento t,. Per dimostrare
tale asserzione si pud osservare, innanzi tutto, che lo stato dell’acqua dopo
la combustione influenza solamente i termini della (10.37) relativi alle va-
lutazioni del potere calorifico e dell’entropia del liquido. Ai fini che qui in-
teressano, tali termini possono essere scritti nella forma

Hg + Tamzsg =(H? —m;ro)+m:,r0 + Tamzsg

=H+T, mv[sz +.__] =HY+ T, mes0 (10.38)
Tﬂ

dimostrando cosi che, per T, = Ty, il valore dell’exergia non dipende dallo

stato dell’acqua nei prodotti della combustione. Con ragionamenti analoghi

si potrebbe dimostrare che il potere exergetico dei combustibili non varia

con lo stato, liquido o gassoso, del combustibile, almeno per temperature

ambiente non troppo diverse dalla temperatura di riferimento.

A conclusione del paragrafo, si pud anche osservare che numerose
valutazioni sperimentali, e considerazioni teoriche simili a quelle illustrate
in precedenza, evidenziano come i poteri exergetici, analogamente ai poteri
calorifici, risultino praticamente indipendenti dalla temperatura e dal tipo di
combustione (a pressione od a volume costante).

10.5.1 Valutazione del Potere Exergetico dei Combustibili

Nella valutazione dei poteri exergetici dei combustibili, sorge la difficolta di
tenere conto della variazione di composizione chimica tra reagenti e prodot-
ti. Nella valutazione dei contributi entalpici tale difficolta & stata aggirata
utilizzando la definizione operativa di potere calorifico e contando sul fatto
che le entalpie dei prodotti della combustione non dipendono dalle pressioni
parziali (e quindi non risentono dell’eventuale mescolamento con I’aria am-

biente). I contributi entropici, invece, dipendono sempre dalle pressioni par-
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ziali, e cid costringe ad utilizzare riferimenti assoluti per le entropie. Si po-
trebbe dimostrare che, in base al terzo principio della termodinamica, le en-
tropie assolute delle sostanze d’interesse tecnico sono uguali a zero a 0 K.
Fortunatamente, perd, non occorre calcolare le entropie assolute so(tg,p)
partendo dalle definizioni fondamentali, in quanto i valori di s(ty,pg), a
to =25 °C e py=1 atm, sono disponibili in letteratura, sotto forma di ta-
belle del tipo della Tabella 10.2.

Tabella 10.2 Entropia assoluta di alcune sostanze valutata a 25 °C ed alla pressione atmo-

sferica normale.

SOSTANZA s(tgspo) [KI/ (kg K]
Carbonio (C grafite) 0,474
Idrogeno (H; gas) 65,33
Metano (CH,4 gas) 11,642
Benzina (ottano CgH,g liquido) 3,163
Gasolio (Cj4.4H24,9 liquido) 2,656
Ossigeno (O, gas) 6,474
Anidride carbonica (CO3 gas) 4,860
Acqua (H»0 liquida) 3,888

I valori tabulati costituiscono degli ottimi punti di partenza per la
valutazione delle entropie a pressioni parziali diverse dalla pressione atmo-
sferica. Infatti, se la pressione parziale & diversa da quella atmosferica, ma
la temperatura resta costante, si pud far riferimento alla relazione termodi-
namica valida per i gas ideali

2(tg,p) —5(tg,po) = —R In£- (10.39)
Po

dove
== (10.40)
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¢ la frazione molare del gas considerato, valutata nell’aria esterna a
to=25°Ce pg=1 atm,

In realta ci si pud facilmente convincere che, nell’Eq. (10.37), baste-
ra considerare combustibile ed ossigeno all’entrata ed anidride carbonica ed
acqua liquida all’uscita. Infatti, nelle ipotesi poste per la valutazione di e,?
gli altri gas, rappresentati dal solo azoto nell’aria standard, escono inalterati
alla stessa temperatura ¢, ed alla stessa pressione parziale che avevano
all’entrata. Per i gas da considerare si ha

no, Vo, Po,

L) VO po

=0,21 (10.41)

fico, _ Veo, _ Peo,
ng Vo Po

=0,0003 (10.42)

mentre, per semplicita ed in base alla (10.37), conviene fare riferimento allo
stato liquido dell’acqua prodotta dalla combustione. Dalle relazioni (10.39)
-(10.42) e dalla Tabella 10.2, si ha allora

Po
50, (t0:P) =50, (t0:P0) — R G In—=
Po
—6,474- 33141 0.21=6,879 X (10.43)
kg K
ed
Pco
Sgoz(‘O’P)=Scoz(‘0~P0)‘Rcoz In poz
8,314 k]
= - 0,0003 =6,393 —— 10.44
4,860 ~ In ke K ( )

mentre, per I'entropia dell’acqua liquida, si pud fare riferimento diretta-
mente al valore tabulato, in quanto I’entropia dei liquidi non dipende dalla
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pressione.
Procedendo nel modo indicato possono essere determinati i poteri
exergetici dei combustibili riportati nella Tabella 10.3.

Tabella 10.3 Potere exergetico di alcuni combustibili, valutato a 25 °C ed alla pressione

atmosferica normale.

COMBUSTIBILE ¢! [MJ/ kg]
Carbonio 322
Idrogeno 117,6
Metano 51,7
Benzina 474
Gasolio 45,2

Come si pud vedere dal confronto tra i valori riportati nelle Tabelle 10.1 e
10.3, i poteri exergetici sono compresi, di solito, tra i poteri calorifici supe-
riori ed i poteri calorifici inferiori. Di conseguenza nei calcoli tecnici, i pote-
ri exergetici sono assunti, quasi sempre, uguali ai poteri calorifici inferiori.
In questo modo, come vedremo nel prossimo paragrafo, si evita di giungere
a valori numerici diversi per i rendimenti di primo e di secondo principio

degli impianti motori termici.

Esempio 10.7
Si valuti il potere exergetico del metano alla temperatura di 25 °C ed alla
pressione di 101,325 kPa.

Soluzione

Nel caso del metano, si pud fare riferimento al valore HE = 55533 kl/kg del
potere calorifico superiore, pill accurato di quello (arrotondato) di cui alla
Tabella 10.1, mentre per la combustione stechiometrica si pud fare riferi-

mento alla relazione
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CH4 +202 = C02 +2H20

Nella (10.37) si considera il potere calorifico superiore e quindi I’acqua si
trova allo stato liquido nei prodotti della combustione. Pertanto, in base alla
Tabella 10.2 si ha

sgzo(tu,p)=sH20(t0,p0)=3,888 kJ / (kg K)

Il metano arriva al bruciatore a pressione atmosferica e quindi, dalla Tabella
10.2, si ottiene direttamente

s, (10:2) = scu, (t0-po) = 11,642 kI / (kg K)

Di conseguenza, utilizzando i valori delle entropie dell’ossigeno e del-
I"anidride carbonica, calcolati nelle (10.43) e (10.44), si ottiene

0 0 + 0 0 % 0 % 0
ecn, = H; *Ta(mozsoz +SCH, —Mco,5¢o, —mHzoSHzo)
=55533—298,15(%-6,8?9+11,642—%-6,393—%g-3,888)

=51708 kI /kg

I calcoli relativi al metano possono essere ripetuti per altri combustibili
d’interesse tecnico per i quali sia nota la composizione, determinandone co-
si i rispettivi poteri exergetici.

10.6 RENDIMENTI DEI PROCESSI DI COMBUSTIONE

I processi di combustione piil comuni sono quelli che si svolgono in caldaie,
generatori di vapore e camere di combustione a servizio di impianti termici
di riscaldamento e impianti motori. Per tali processi si possono definire ren-
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dimenti di primo e di secondo principio, procedendo come nel Paragrafo
9.5. Al solito, i rendimenti di conversione, o di primo principio, sono defi-
niti partendo dai bilanci d’energia, mentre i rendimenti exergetici, o di se-
condo principio, sono definiti partendo dai bilanci d’energia utilizzabile.
Come si & gia osservato, i rendimenti di primo principio sono espres-

si mediante relazioni del tipo

_ energia ottenuta _ - perdite di energia (10.45)
energia fornita energia fornita
dove i termini sono presi in valore assoluto. Generalmente, nel caso dei pro-
cessi di combustione a servizio degli impianti termici di riscaldamento e de-
gli impianti termici motori, per energia “fornita” s’intendono
o il flusso d’energia associato al potere calorifico inferiore dei combusti-
bili, e

* le potenze tecniche utili negative, prese in valore assoluto.
Simmetricamente, per energia "ottenuta” s’intendono
« i flussi termici negativi, presi in valore assoluto,
* le potenze tecniche utili positive, e
o le differenze positive tra i flussi uscenti ed entranti d’entalpia.
Le variazioni d’energia potenziale ed energia cinetica hanno generalmente
influenza trascurabile sui bilanci di energia, mentre le perdite sono pari, ¢-
videntemente, alla differenza tra quanto si fornisce e quanto si ottiene e Si
identificano con i flussi d’energia dispersi nell’ambiente. Ovviamente con-
siderazioni analoghe, non ripetute per brevita, possono essere riferite ai bi-
Janci d’energia espressi in termini di quantita di calore, lavori tecnici utili ed
entalpie.

Come si & gid osservato, i rendimenti di secondo principio sono e-
spressi mediante relazioni del tipo

__exergia ottenuta ~1 perdite di exergia

- 10.46
T exergia fornita exergia fornita ( )
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dove i termini sono presi in valore assoluto. Di solito, nel caso dei processi

di combustione a servizio degli impianti termici di riscaldamento e degli

impianti termici motori, per exergia “fornita” s’intendono

* il flusso d’exergia associato al potere exergetico dei combustibili, e

* le potenze tecniche utili negative, prese in valore assoluto.

Simmetricamente, per exergia "ottenuta” s’intendono

* 1 flussi exergetici negativi, presi in valore assoluto, associati ai flussi
termici utili,

* le potenze tecniche utili positive, e

* ledifferenze positive tra i flussi uscenti ed entranti d’exergia.

Le variazioni d’energia potenziale ed energia cinetica hanno generalmente

influenza trascurabile sui bilanci d’exergia, mentre le perdite sono pari, evi-

dentemente, alla differenza tra quanto si fornisce e quanto si ottiene e

s’identificano con le distruzioni d’exergia dovute alle irreversibilita. Ov-

viamente considerazioni analoghe, non ripetute per brevita, possono essere

riferite ai bilanci di quantita d’exergia.

10.7 RENDIMENTI DI CALDAIE E
GENERATORI DI VAPORE

Per i processi di combustione che si svolgono nelle caldaie e nei generatori
di vapore, lo schema di riferimento & quello della Fig. 10.4 nel quale i con-
fini del sistema sono posti a valle del camino, nell’atmosfera, dove si ha una
situazione d’equilibrio termodinamico con I'ambiente. Inoltre, nella maggior
parte dei casi pratici si ha 7, =¢, in quanto non si effettua un preriscalda-
mento esterno del combustibile. Nell’ipotesi ulteriore che I"acqua nei fumi
all’uscita si trovi allo stato di vapore, dal primo principio si ottiene

Gu+ o+ Qg+ 1itghy +ich, = By + g by, (10.47)

e quindi, passando ai valori assoluti e tenendo conto della definizione di
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potere calorifico inferiore, risulta

Q; +q,| T =mh, + "'lchc - mﬁthﬁt +|F

4
= 1t HY + (1€ + 1. 0Cpe = 5, C ) (L0 = 10) +|Py
ety apa ctpe fubpu)\la 0 v

= it H |F1 (10.48)

in quanto aria e combustibile entrano, ed i fumi escono, a temperatura am-
biente. Nella (10.48)

!q;tlzm'w'(hwu _hwe) (10.49)

& il flusso termico utile scambiato, ad esempio, con I’acqua dell’impianto

termico
T r
pr e SR ST S i e = =1
: My qua_l
| ) ’-T““—"
le Ty i
1 _):_ :
My, :u -— I
= |
L Ylew + g“‘ i
¥ —r—(l } T P
b | l/\/\/z/\/\/
i QPW

c'—l—_©__j:>
//////7//77 177777

lag ]

Figura 10.4 Schema d’appoggio per I’analisi di caldaie o generatori di vapore.
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|Q}a = ’hﬁtcpu(tf - ta) (10.50)

con 1, temperatura di uscita dai fumi dalla caldaia, & il flusso termico di-
sperso dai fumi verso I’ambiente, |g;,
daia verso I’ambiente per convezione ed irraggiamento, H(1,) & il potere

¢ il flusso termico disperso dalla cal-

calorifico inferiore del combustibile alla temperatura 1€ |P; | rappresenta
la potenza meccanica consumata dagli ausiliari, praticamente coincidente
con la potenza del ventilatore. In base allo schema di Fig. 10.4 ed alla defi-
nizione (10.45), il rendimento di conversione, o di primo principio, di una
caldaia o di un generatore di vapore pud essere scritto nella forma

= energia ottenuta _ |q;i| - mw (hwu = hwe) (10 5 1)
energia fornita s H, +|P; | m H; +|P; '

Nella pratica, tuttavia, & utilizzata anche la definizione alternativa e-
quivalente

-+

9a Q}'a

perdite di energia ~1
energia fornita i H, +|Pv‘|

=1

(10.52)

in quanto, spesso, & pill semplice valutare le perdite piuttosto che il flusso
termico utile.

In base allo schema di Fig. 10.4, ed in armonia alla (10.51) ed alla
definizione generale (10.46), il rendimento di secondo principio di una cal-
daia o di un generatore di vapore pud essere scritto nella forma

_ exergia ottenuta _ 72, (e,,,, — €, )
PU

M (10.53)

exergia fornita e, +

dove e, ¢ il potere exergetico del combustibile e |Pv' | rappresenta la potenza
meccanica consumata dagli ausiliari, praticamente coincidente con la poten-
za del ventilatore. Dall'esame comparato delle (10.51) e (10.53) si vede co-
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me il rendimento di secondo principio tenga conto della degradazione
dell’energia dovuta alle irreversibilita in quanto, al numeratore, compaiono
le differenze d’energia utilizzabile e non semplici differenze d’entalpia

Esempio 10.8

Si determino i rendimenti di primo e di secondo principio di una caldaia a

gasolio che opera con un rapporto, in massa, tra aria e combustibile pari a

16, quando aria e combustibile entrano a 25 °C mentre i fumi escono a 200

°C. Si assuma che

e il flusso termico disperso dalla caldaia verso 1’ambiente sia pari al 10%
del flusso termico disperso dai fumi,

e sipossa trascurare la potenza della p.ornpa del combustibile,

o il ventilatore assorba 100 chilojoule per chilogrammo di gasolio e

o il calore specifico medio dei fumi umidi sia pari a 1,2 kJ/(kg K).

Nella valutazione del rendimento di secondo principio, si assuma inoltre che

e il potere exergetico del combustibile coincida con il potere calorifico in-
feriore,

e il flusso termico utile sia impiegato per riscaldare acqua di processo
dalla temperatura di 60 °C alla temperatura di 80 °C e

e latemperatura ambiente sia pari a 298 K.

Soluzione
In base alle assunzioni fatte, essendo t, = fg, si ha

T

- = m;" cp,,(tf - IU) = (m:. + l)cp“(tf - ro)

c

= (16+1)1,2(200—25) = 3570 kJ / kg,

"y q;
,—"=0,1$l= 0,1-3570 =357 R

m{‘ mt‘ g c
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Pertanto, dalla (10.48), si ricava

=H;+——"—-""—=42900+100 - 357 — 3570 = 39073 g
mt.‘ mC m(‘ mC gC

e quindi il rendimento di primo principio & pari a

q;| 9u

gy _ /. 39073
o H; + [Py | H+

P;|/ i, 42900+100

=0,91

Ovviamente, si sarebbe giunti allo stesso risultato anche partendo dalla de-
finizione alternativa (10.52).

Dal bilancio termico sull’acqua di processo si ha
my, _ |du|/me |QIJffﬁc _ 3073 _ ke
Mo (R, —hye) (e ~tye) 4,187(80—60) kg,

*

m,, =

mentre dalle definizioni risulta

T,

— Wi
Cyy ~ e =Cy [(Iw:a ~lye ) = Ta In T J

we

=4,187[(80 - 60) - 2981In(353,15/ 333,15)] = 11,0 kJ / kg

Pertanto, in base alla (10.53), il rendimento di secondo principio & pari a

!ﬁw(é‘m = ewe) mtv(ewu - ewa) = 467-1 1,0 =
ioe Py | Hi+|P|/1m,  42900+100

0,12

Come si vede, I’analisi di secondo principio conduce ad una valutazione
molto piu realistica del vero “rendimento” d’una normale caldaia.
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10.8 RENDIMENTI DELLE
CAMERE DI COMBUSTIONE

Nelle camere di combustione delle turbine a gas, I'effetto utile & dato dalla
fornitura d’energia allo stesso fluido che partecipa alla combustione. Infatti,
il lavoro tecnico utile si ottiene espandendo nella turbina i fumi all’uscita
dalla camera di combustione. In base allo schema di Fig. 10.5 ed al bilancio
di primo principio si pud scrivere

qgl + 'hahﬂe Ri ’hchc‘ = mﬁlhﬁl (1054)

dove il pedice ae indica I’aria all’entrata della camera di combustione, che
si trova in condizioni diverse dall’aria nell’ambiente. Passando ai valori as-
soluti e tenendo conto della definizione di potere calorifico inferiore, si ha

q(-l = ﬁ;Iakmz * rﬁchc - mﬂahﬁ:

= i HY +macp,,(z“—:0)+mccm(:c R U to) =

Gl + [t = 10) = aCpaltae = t0) = eCpelte = to)| = H (10.55)
dove ‘q;*l ¢ il flusso termico disperso verso I’ambiente, per irraggiamento e
convezione, e dove compare il potere calorifico inferiore in quanto il calore
latente dei fumi non & sfruttato dalle apparecchiature a valle.

In base allo schema di Fig. 10.5 ed alla definizione (10.45), il rendi-
mento di conversione, o di primo principio, di una camera di combustione
pud essere scritto nella forma

- mﬂacpu(tf - ICI) . macpa(tae i I(}) B mc‘cpc(tc e 10)
= 1 HY

m.I1;

= m_;:ucpu(rf - I())_'m:‘:'jlm(tﬂe - 10) . Cpc(rc - t(})

H°

I

(10.56)
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Figura 10.5 Schema dappoggio per I'analisi di una camera di combustione.

Nella pratica, tuttavia, & utilizzata anche la definizione alternativa e-

quivalente
|
=]l-— (10.57)
T

in quanto, spesso, & pil semplice valutare le perdite piuttosto che il flusso
termico utile.

In base allo schema di Fig. 10.5, ed in armonia alla (10.56) ed alla
definizione generale (10.46), il rendimento di secondo principio di una ca-
mera di combustione pud essere scritto nella forma

. 0 g 0 . 0
Mg, (eﬂ: B eﬁ:) == ma(eae ™Eq ) . m‘c(ec S ec)
Ny = 0
m.e,

_m (e =)= ma(eae —€8) ~ cpe(ec —€?) (10.58)
« i

€c
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Dall’esame comparato delle (10.56) e (10.58) si vede come il rendimento di
secondo principio tenga conto della degradazione dell’energia dovuta alle
irreversibilitd in quanto, al numeratore, compaiono le differenze d’energia
utilizzabile tra prodotti e reagenti, e non semplici differenze d’entalpia. Infi-
ne val la pena notare che, in genere, le perdite termiche verso I’ambiente
sono modeste rispetto al flusso d’energia associato al potere calorifico del
combustibile e, di conseguenza, il rendimento di primo principio non forni-

sce informazioni significative, essendo sempre prossimo all’unita.

Esempio 10.9

Nella camera di combustione di una turbina a gas ha luogo una combustione
adiabatica. L’aria entra alla pressione di 10 atm ed alla temperatura di 573
K, mentre il combustibile liquido (cherosene) arriva alla temperatura di 25
°C. All’uscita, i fumi hanno una temperatura di 1273 K ed una pressione di
9,5 atm. Si calcoli il rendimento exergetico assumendo un calore specifico
medio dell'aria pari a 1,006 kJ/(kg K), un calore specifico medio dei fumi
umidi pari a 1,1 kJ/(kg K), un rapporto k tra i calori specifici pari a 1,4 sia
per i fumi sia per I’aria, una temperatura ambiente di 298 K ed un potere e-
xergetico del combustibile uguale al potere calorifico inferiore.

Soluzione

Se la camera di combustione & adiabatica, il rendimento di primo principio &
uguale ad uno. Tuttavia, il bilancio energetico (10.55) pud essere utilizzato
per ricavare il rapporto tra aria e combustibile. Infatti, posto 2, =, divi-
dendo la (10.55) per la portata di combustibile si ottiene la relazione

9a

s + [m;}jclﬂﬂ'(!f = l'()) = mcha(zae = !0) — cpc('[c o ro)] = H?
c

nella quale sono uguali a zero il primo termine al primo membro e I'ultimo
termine entro parentesi quadre, mentre si ha
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m;, =my+1
Quindi il rapporto tra aria e combustibile & pari a

H? _cpu(tf _ID)

®
m, =
Cpu(rf - 1"0) = Cpa(tae ™= l"'0)

a

___ 43500-1L1(1000-25)  _ .. ke

1,1(1000 - 25) — 1,006(300 — 25) kg,

Dalle definizioni si ottiene poi

T, =
€ — e..?if = CPu(‘f - It‘0) ~Cpu Ta[ln(‘%]— ic—“——lll'll (ﬁ]:I

0 k Po

=1,1(1000 — 25)— 1,1-298[ln(£§) 0.4 ] K

-—21n9,5|=807,3 —
298 ) 1,4 kg

Crw— eg =Cpy (14— to) - Cpa Ty [ln[%&] - %ln[&]]

0 Po

= 1,006(300 - 25) 1,006 - 298 1n[5—7§573 / 298) 04 10]=2m9 B
298 1,4 kg

3

Pertanto, in base alla (10.58), il rendimento di secondo principio & pari a

i 0 * 0 . 0
B nlﬁ‘(eﬁ“ —eﬁ‘)'_'?na(eae_ea)—cpc(ec _e{.‘)
M = 0
€c

_54,3-807,3-53,3-277,9-0
43500

=0,67
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Come si vede, il rendimento di secondo principio delle camere di com-
bustione & molto maggiore del rendimento corrispondente delle caldaie, in
quanto la fornitura di calore avviene a temperature molto pil elevate.

10.9 RENDIMENTI DEGLI
IMPIANTI TERMICI MOTORI

Lo schema di riferimento per i processi di combustione che si svolgono ne-
gli impianti motori & quello di Fig. 10.6, nella quale i confini del sistema
sono posti a valle dello scarico, nell’atmosfera, dove si ha una situazione
d’equilibrio termodinamico con I'ambiente. Inoltre, nella maggior parte dei
casi pratici, si pud assumere f, =1,, in quanto non si effettua un preriscal-
damento esterno del combustibile. Nell’ipotesi ulteriore che 1’acqua nei fu-
mi all’uscita si trovi allo stato di vapore, dal primo principio si ottiene

Qo+t mgh, +m.h, = n’i_?c";‘thl + P,:' (10.59)

e quindi, passando ai valori assoluti e tenendo conto della definizione di
potere calorifico inferiore, risulta

B+

4

Qa|* |4 fa| = Maha + meh, —mghyg,

= rit HY + (1 ¢ 1 Cpe = M )(ta = t0) = 1 Hi(ta)  (10.60)

a“pa

in quanto aria e combustibile entrano, ed i fumi escono, a temperatura am-
biente. Nella (10.60), come nella (10.50)

Q}a = ’hﬁecpu(rf i ta)

con I, temperatura di uscita dei fumi dal motore, & il flusso termico di-
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sperso dai fumi verso I’ambiente, |q;| ¢ il flusso termico disperso dal moto-
re verso I’ambiente per convezione e irraggiamento, H,(t,) & il potere calo-
rifico inferiore del combustibile alla temperatura t, € P; rappresenta la
potenza meccanica netta ottenuta. In base allo schema di Fig. 10.6 ed alla
definizione (10.45), il rendimento di conversione, o di primo principio,
dell’impianto pud essere scritto nella forma

energia ottenuta P’
imp = 7 Rt 2 (10.61)
energia fornita s, H,
in quanto il flusso energetico ottenuto coincide con la potenza netta mecca-
nica, mentre il flusso energetico fornito & dato da m H;.

Nella pratica, tuttavia, pud essere utilizzata anche la definizione al-
ternativa equivalente

perdite di encrgia _ [da]* ‘?}a! (10.62)
energia fornita m H;

n:’mp =] =

formalmente uguale alla (10.52), che implica la valutazione delle perdite in-
vece della potenza netta.

rha| fa )
— \ iy — T
e, Bl
i e / T \“‘A

%

T 7T 77T

Figura 10.6 Schema d’appoggio per I'analisi di un impianto termico motore.
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In base allo schema di Fig. 10.6, ed in armonia alla (10.61) ed alla
definizione generale (10.46), il rendimento di secondo principio
dell’impianto pud essere scritto nella forma

exergia ottenuta B
(nﬂ);;np - exefgia fornita ril:ec VS
in quanto il flusso exergetico ottenuto coincide con la potenza netta mecca-
nica, mentre il flusso exergetico fornito & dato da me,.

Dall’esame comparato delle (10.61) e (10.63), risulta quindi che i
rendimenti di primo e di secondo principio degli impianti termici motori a

combustione coincidono se si assume
(10.64)

Come si & era gi osservato, l'ipotesi (10.64) & quasi sempre adottata nei

calcoli tecnici.

Esempio 10.10

Una centrale termoelettrica brucia 18,6 kg/s d’olio combustibile, mentre
fornisce 320 MW di potenza netta. Si vogliono determinare i rendimenti di
primo e di secondo principio dell’impianto, assumendo che potere exergeti-
co e potere calorifico inferiore del combustibile coincidano.

Soluzione
In base alle ipotesi, si ottiene

Bf__BT __ 320 _
e, i H, 18,6-411

?

n:‘mp = (nﬂ );'mp =

cioé un valore abbastanza rappresentativo delle condizioni operative per
impianti di questo tipo.
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10.10 CONCLUSIONI

In questo capitolo sono state prese in esame le reazioni chimiche di combu-
stione, sia come possibili sorgenti di calore sia come fonti di lavoro mecca-
nico. In base a questi due diversi punti di vista sono stati definiti, rispetti-
vamente, i poteri calorifici ed il potere exergetico dei combustibili. Infine,
partendo dalle equazioni di bilancio dell’energia e dell’exergia, sono stati
espressi i rendimenti di primo e di secondo principio di caldaie, generatori
di vapore, camere di combustione ed impianti termici motori.
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CICLI DIRETTI A GAS

11.1 GENERALITA

I cicli diretti a gas costituiscono il riferimento termodinamico per la sche-
matizzazione degli impianti termici che producono potenza meccanica uti-
lizzando un gas come fluido di lavoro. Gli impianti di questo tipo sono de-
finiti a circuito chiuso, od aperto, a seconda che non presentino od, al con-
trario, presentino fasi d’immissione ed espulsione del fluido operativo. Nei
circuiti chiusi pud essere utilizzato qualunque gas, purché sia caratterizzato
da proprieta opportune come bassa reattivita chimica, alto calore specifico
ed elevata conduttivitd termica. Nei circuiti aperti, invece, & sempre utiliz-

zata I’aria per consentire la fornitura di calore attraverso un processo di

combustione interno all’impianto. In quest’ultimo caso i prodotti della com-

bustione sono scaricati all’esterno, mentre nuova aria viene aspirata
dall’atmosfera.

A rigore, quando il fluido di lavoro non ritorna allo stato iniziale do-
po una serie di trasformazioni, non si potrebbe parlare di “ciclo”. Questa
difficolth concettuale, tuttavia, si supera facendo riferimento a “cicli ad aria
standard”, nei quali:

» le proprieta termodinamiche del fluido di lavoro sono assimilate a quelle
dell’aria che, a sua volta, & considerata un gas ideale con calori specifici
costanti;

o i processi di combustione sono sostituiti da equivalenti forniture di calo-
re dall’esterno, a volume od a pressione costante;

e i processi d’immissione del fluido di lavoro sono ignorati, mentre i pro-
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cessi d’espulsione sono sostituiti da cessioni di calore all’esterno, ancora
a volume od a pressione costante.
I risultati quantitativi ottenuti in questo modo non sono completamente ap-
plicabili ai cicli reali, ma consentono ugualmente di valutare 1’influenza

delle principali condizioni operative sulla produzione di lavoro e sul rendi-
mento.

11.2 CICLO JOULE

Il ciclo Joule, talvolta chiamato anche ciclo di Brayton-Joule, costituisce il
riferimento termodinamico per lo studio dei turbomotori a gas pidt semplici,
schematizzati in Fig. 11.1. Nella versione a circuito chiuso, rappresentata in
Fig. 11.1 (a), la fornitura e la cessione di calore hanno luogo a pressione co-
stante in due scambiatori di calore. Nella versione a circuito aperto, rappre-
sentata in Fig. 11.1 (b), la fornitura di calore & associata ad un processo di
combustione a pressione costante in una camera di combustione, mentre la
cessione di calore ha luogo quando i fumi, scaricati nell’atmosfera, disper-
dono I’energia termica in essi contenuta mescolandosi con I’aria esterna.

s §

FAANAAA

2

1 FAAAAANA
P Toa

Figura 11.1 Turbomotori a gas : (a) a circuito chiuso e (b) a circuito aperto.
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Nelle applicazioni sono utilizzati, quasi sempre, turbomotori a gas a circuito
aperto e quindi, negli schemi funzionali che seguono, sara fatto riferimento
esclusivamente ad essi.

11.2.1 Ciclo Joule Ideale

Come indicato in Fig. 11.2, il ciclo Joule ideale ad aria standard comprende
le trasformazioni:

e compressione isoentropica (12)

« fornitura di calore a pressione costante internamente reversibile 0%;

« espansione isoentropica ( 34 );

o cessione di calore a pressione costante internamente reversibile Qj.

v
4

(a) (b)

Figura 11.2 Ciclo Joule ideale ad aria standard rappresentato: (a) sul diagramma (p, v) e

(b) sul diagramma (7, s).

11 rendimento di conversione, o di primo principio, di un ciclo a gas & defi-
nito, al solito, come rapporto tra il lavoro netto ottenuto e la quantita di calo-
re fornita. A sua volta, il lavoro netto & valutabile come differenza tra il ca-
lore fornito ed il calore ceduto e quindi, nel caso del ciclo Joule, il rendi-
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mento di primo principio pud essere espresso come

_ L, _05+05 14+ 24

n ——
033 033 033

(11.1)

Se, come spesso accade, & possibile trascurare le variazioni d’energia cineti-
ca e potenziale, il primo principio della termodinamica, scritto per sistemi
aperti con una sola entrata ed una sola uscita, porge

033 =hy—h, (11.2)
04 =k,«-h4 (11.3)

Sostituendo le relazioni (11.2) ed (11.3) nell’espressione del rendimento, ed
assumendo che i calori specifici non dipendano dalla temperatura, si ottiene

14—k =1+CP(T‘"T4)=1—T“_T‘

T} =
hy = hy o(T3—T3) =T,

(11.4)

Si osservi che, nelle ipotesi poste, si poteva giungere al risultato (11.4) an-
che esprimendo il lavoro netto nella (11.1) come somma algebrica del lavo-
ro ottenuto nell’espansione e del lavoro speso nella compressione

Ln =L—:+L:‘ =(h3 _h4)+(hl _'h2)

=(h3=hy)=(hg=h\)=c,[(T3-T5)-(T,-T))] (115

Fino a questo punto, non si & sfruttata alcuna ipotesi sulla reversibi-
lita interna delle trasformazioni e, quindi, le (11.1) - (11.5) valgono per tutti
i cicli Joule ad aria standard. Solo in un ciclo Joule ideale, perd, i processi di
compressione ed espansione sono isoentropici e consentono di scrivere
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(1-k)/k (1—k)/k

A R () L

f; P - r ‘
| P2 P3 4

dove, in assenza di perdite di carico durante gli scambi termici, il rapporto
delle pressioni

r=P2_23 (11.7)

pPl Pa

ha lo stesso valore per il compressore e la turbina. Poiché la (11.6) implica
=-4 (11.8)

e, nella stessa relazione, r; & il valore comune dei rapporti tra le temperature
nelle trasformazioni isoentropiche, la (11.4) pud essere riscritta nella manie-

ra seguente

T=T _ T Tal/Ti-!

n=1-
Ty, —T, Ty T5/ Ty —1
T, /5 1 1
=l-t=l-H=l-—=]-—F—r (11.9)
T T3 rr r}[)k—l]r‘k

Come si pud notare, il rendimento di conversione del ciclo Joule ide-
ale & pari al rendimento di un ciclo di Carnot che si svolga tra le temperature
d’inizio compressione 7; e fine compressione T3 o, se si vuole, tra le tempe-
rature di fine espansione T4 ed inizio espansione T3. Esso aumenta asintoti-
camente all’aumentare di r,, fino a raggiungere un valore unitario per un
rapporto delle pressioni infinito.

Nei turbomotori reali, tuttavia, la temperatura minima 7T & prossima
alla temperatura ambiente 7,, mentre la temperatura massima 73 & limitata
da precauzioni di carattere tecnologico connesse alla resistenza a caldo dei
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materiali ed alla metodologia di raffreddamento delle palettature della turbi-
na. Attualmente, secondo le applicazioni, si opera con temperature massime
comprese tra 1 700 °C ed i 1300 °C e, quindi, con eccessi d’aria tali da
mantenere le temperature di combustione entro i valori massimi prestabiliti.
Una volta fissato il rapporto delle temperature 7% / T, il rapporto delle pres-
sioni pud variare dall’unita fino ad un valore massimo teorico pari a

k/(k-1)
(%), =[%] (11.10)

in corrispondenza al quale si ha T, = T;. Pertanto, la curva del rendimento
presenta I’andamento illustrato nella Fig. 11.3.

i

I
1 (rp} max rp g

Figura 11.3 Rendimento di un ciclo Joule ideale.

Se all’aumentare di r;, si mantiene costante 73 / 7} e fisso il punto 1,
come illustrato in Fig. 11.4, il ciclo Joule ideale si trasforma da I a III ten-
dendo a diventare un particolare ciclo di Carnot ad area nulla, nel quale il
rendimento raggiunge il massimo mentre il lavoro netto & uguale a zero.
Poiché nella tecnica interessa produrre lavoro, nei cicli pratici occorrerd
scegliere il rapporto delle pressioni tenendo conto sia del rendimento sia del
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lavoro netto ottenuto.

]
(

%

e
S

Figura 11.4 Influenza del rapporto delle pressioni sulla forma di un ciclo Joule ideale a

temperatura massima costante.

11.2.2 Lavoro Netto in un Ciclo Joule Ideale

In un ciclo Joule ideale, per un valore fissato del rapporto T3 / Ty, il lavoro

netto pud essere espresso come

=¢,|(Ty = Ty)+(T - )| = Lo+ L

YA A N
T Ty T

(11.11)

Di conseguenza, il lavoro netto adimensionale, pud essere espresso me-

diante la relazione
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Ly == () + ()
r

_ 1%-[1 ‘(k_ll)?x;l‘“[l_ r}gk-l)ik] = —?[l _rLJ+(1 -rp) (1112)
1l 1 T

rappresentata in Fig. 11.5. Come si vede, il lavoro netto si annulla per due
rapporti delle pressioni: 1 ed (r,)max € presenta, a sua volta, un massimo as-
soluto in corrispondenza ad un rapporto delle pressioni che, per questo mo-
tivo, viene detto “ottimale”. Per trovare tale rapporto si pud derivare due
volte, rispetto ad ry, ’ultimo membro della (11.12) verificando cosi che il
valore per cui si annulla la derivata prima & il massimo cercato. In questo
modo, si arriva alla relazione

("T)O,, =(rp)(k~l)!k _ | =(rp)(k—1)izk (L13)

olt T] max

da cui si deduce che, in corrispondenza al rapporto ottimale delle pressioni,
le temperature di fine compressione e fine espansione sono u guali e pari a

L=Ty={IT (11.14)

e che il rapporto ottimale delle pressioni

(5 =) =( 2

¢ pari alla radice quadrata del rapporto massimo. E appena il caso di far no-

ki{2(k-1)]
} (11.15)

tare che, in corrispondenza al rapporto ottimale delle pressioni, i tur-
bomotori a gas producono la potenza voluta elaborando la portata minima di
fluido. Operare con rapporto ottimale di pressioni consente quindi la ridu-
zione d’ingombri, pesi e costi di costruzione.



CICLI DIRETTI A GAS 369

1
150

2795

Figura 11.5 Lavoro netto adimensionale in un ciclo Joule ideale.

Esempio 11.1

Per un ciclo Joule ideale ad aria standard (k = 1,4), nell’ipotesi che si abbia
Ty / T = 4 si determini il rapporto delle pressioni ottimale ed, in corrispon-
denza ad esso, si calcolino

e il lavoro netto massimo adimensionale,

il rapporto tra il lavoro netto ed il lavoro della turbina,

¢ il rendimento del ciclo e
 le temperature T, e T, per T = 300 K.

Soluzione

1l rapporto delle pressioni ottimale &

T k/[2(k-1)]
(7 =[—3) = 41408 113
P o T,

mentre il rapporto delle pressioni massimo vale

7 YD
(] -t
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In corrispondenza al rapporto delle pressioni ottimale, il lavoro massimo a-

dimensionale & pari a

e Ly (aV (et Ty 1
£o= e 2] ) =21 -t

Ln* - -
(f) 2
ed il rendimento vale
1 | 1
n=l-—y—7=1-——=1-—=0,5
(rf’)if; " (rT)ou \/Z

Tale valore & quindi pari ai 2/3 del rendimento massimo teorico

n=l—%=l—i=0,?5

3

in corrispondenza al quale il lavoro netto si annulla.
La temperatura di fine compressione & pari a

(k=1)/k
T, =T [32-] =300-11,3%%14 = 600 K
P

mentre essendo

Ty=4T, =4-300=1200 K
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la temperatura di fine espansione

(1-k)/k
T, =T, (E%] =1200-11,3"%% =600 K
P\

risulta pari, a meno degli arrotondamenti, alla temperatura di fine compres-
sione. Infatti, le temperature di fine compressione e di fine espansione coin-
cidono quando il rapporto delle pressioni & quello ottimale.

La conoscenza dei valori delle temperature consente il calcolo del

rendimento in base all'espressione (11.4)

T,~T, _,_600-300 _, .
Ty~ Ty 1200-600

n=1-

conducendo, ovviamente, allo stesso risultato ottenuto mediante l'applica-
zione della (11.9).

11.2.3 Influenza delle Irreversibilita Interne

Nei cicli Joule reali, espansioni e compressioni possono ancora essere con-
siderate adiabatiche, ma non sono pill isoentropiche. A causa delle ir-
reversibilitd, il lavoro speso nel compressore & maggiore, in modulo, del la-
voro ideale mentre il lavoro ottenuto nella turbina & minore del lavoro idea-
le. Tnoltre, le perdite di carico nella camera di combustione fanno diminuire
il salto di pressione tra ingresso ed uscita della turbina, riducendo cosi anche
il salto entalpico disponibile per I’espansione. Tuttavia, in gran parte delle
situazioni di interesse pratico, le perdite di carico sono abbastanza piccole
rispetto alla differenza tra le pressioni massima e minima di lavoro. Pertan-
to, in una stima di prima approssimazione del rendimento di un ciclo reale, &
sufficiente prendere in considerazione le non isoentropicita della compres-
sione e dell’espansione, come indicato in Fig. 11.6.

La presenza delle irreversibilita nelle trasformazioni adiabatiche, fa
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si che il lavoro speso nella compressione uguagli il lavoro ottenuto
nell’espansione ben prima che venga raggiunto il rapporto massimo delle
pressioni definito dalla (11.10). Nel ciclo Joule reale, infatti, il compressore
assorbe normalmente dal 40 all’80% del lavoro generato dalla turbina. Per-
tanto, se si opera con forti irreversibilitd o con rapporti delle pressioni trop-
po alti, si rischia di non arrivare nemmeno alla condizione di autosostenta-

mento, nella quale il compressore assorbe tutto il lavoro generato dalla tur-
bina.

p = cost

[
y

S

Figura 11.6 Effetto delle irreversibilita sul ciclo Joule reais.

Il rendimento di un ciclo reale & sempre definito dall’espressione
(11.1) ricavabile, senza ipotesi restrittive, dal primo principio della ter-
modinamica. Analogamente, 1’espressione (11.4) del rendimento resta vali-
da anche per i cicli reali mentre, nell’ipotesi di non isoentropicita delle tra-
sformazioni adiabatiche, 1’unica difficoltd aggiuntiva & costituita dalla de-
terminazione dei punti di fine trasformazione. Tuttavia, se i calori specifici
non dipendono dalla temperatura e sono noti i rendimenti isoentropici di
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compressione

Mie = —h ~T,—T
L S |

(11.16)

e di espansione

_Mh-hy _T3-—
h3—h4¢ Ts—T4;

Nie (11.17)

le entalpie h; ed hy, e le temperature T3 € Ty, possono essere facilmente cal-
colate.

Seguendo procedure analoghe a quelle illustrate nei paragrafi prece-
denti, dopo alcuni passaggi algebrici non riportati per brevita, si arriva alle
espressioni finali del lavoro adimensionale e del rendimento in un ciclo
Joule reale. Le espressioni ottenute sono le seguenti

¥ o= Ln =t
——
T, ! 1 -
o Bl L L kenk
"""n[ r,f,"“)’*]+n,»c[l ] (11.18)
ed
n=tp - nl%]
Qi Onlc,hy
L | melB/B) = e i
{k nch % !T l+[l (k 1);&]”?‘0

diagrammate, rispettivamente, in Fig. 11.7 ed in Fig. 11.8. Come osser-
vazione generale, si pud affermare che 1’aumento dei rendimenti isoen-
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tropici e I"aumento del rapporto delle temperature T3/ Ty hanno effetti be-
nefici analoghi, sia sul lavoro netto sia sul rendimento.

Figura 11.7 Influenza delle irreversibilita (a) e del rapporto delle temperature (b) sul lavo-

ro netto di un ciclo Joule reale.

In particolare, dall’Eq. (11.18) e dalla Fig. 11.7 si evince che, in que-
sto caso, il lavoro netto si annulla per un rapporto delle pressioni unitario e
per un rapporto massimo pari a

I3 ]W_U (11.20)

(f};)max = (Th'cﬂfe ?1

mentre il rapporto ottimale delle pressioni, che rende massimo il lavoro spe-
cifico, ora vale

k/[2(k=1)]
] (11.21)

T
(rp )0” = (!‘p )max = [nic Mie ?::

Inoltre va notato che, nei cicli Joule reali, non si ha pili uguaglianza tra le
temperature di fine compressione e di fine espansione in corrispondenza al
rapporto ottimale delle pressioni dato dalla (11.21). Tale uguaglianza, infat-
ti, continua a verificarsi nelle vicinanze del rapporto delle pressioni dato
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dalla (11.15), per il quale risultano certamente uguali le temperature Ty e
Ty

Dall’Eq. (11.19) e dalle Fig. 11.7 e 11.8 si vede che, necessariamen-
te, il rendimento si annulla in corrispondenza agli stessi valori dei rapporti
di pressione per i quali si annulla il lavoro netto. Invece, i rapporti delle
pressioni per i quali si hanno i valori massimi del rendimento, sono diversi e
pill elevati dei rapporti delle pressioni per i quali si ottengono i massimi del

lavoro netto.

A
A Nic=N;e=0,85

(b)

Figura 11.8 Influenza delle irreversibilita (a) e del rapporto delle temperature (b) sul ren-

dimento di un ciclo Joule reale.

Esempio 11.2

Per un ciclo Joule reale ad aria standard (k = 1,4) nell’ipotesi che si abbia
Ty /T, = 4 e che i rendimenti di compressione ed espansione isoentropici
siano pari a 0,85, si determini il rapporto delle pressioni ottimale ed, in cor-
rispondenza ad esso, si calcolino

o il lavoro massimo netto adimensionale,

« il rapporto tra il lavoro netto ed il lavoro della turbina,

+ il rendimento del ciclo e

» le temperature T, e T, per T} = 300 K.
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Soluzione
I1 rapporto delle pressioni ottimale &

I k/[2(k-1)]
—] =(0,85-0,85-4)"/08 =6 41

mentre il rapporto delle pressioni massimo vale
k1(k—1)
(%) = (n,-cn,-e ?] =(0,850,85-4)"%% = 41,0 (= 6,41%)
1

In corrispondenza al rapporto delle pressioni ottimale, si ha

* * \® 1 ’ )
Lﬂ=fﬁ=(l‘:) +(L¢.) =n;e%|'l—wj|+5;[l_rf(’k 1];;(]

=0.85. I l 0.4/1,4) _ _
=0,85 4(1—6,410‘4”‘4J+0’85(1—6,41 )=1,4-0,824 = 0,576

mentre il rapporto tra lavoro netto ottenuto e lavoro della turbina &

ed il rendimento vale

k_ A
n='l 1 } T?fe(Tsn])—’}(; lm"ﬁfc

T T k-1)/k k—1)/k
R CYE Y TR s
1 0,85-4 —6,41%414 /0 85 B
=\ T 404714 0,4/1,4 =1
6,41 4—1+(1-6,41 )zo,ss
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Come si pud notare dal confronto con i risultati dell’Esempio 11.1, le ir-
reversibilitd nella compressione e nell’espansione portano ad un netto peg-
gioramento delle prestazioni.

Poiché risulta

(k—1)/k
T, =T [&) =300-6,41"4"* =510 K
pi

la temperatura di fine compressione & pari a

Lt 300+M=547 K
0,85

T2=TI+

ic

Analogamente, essendo

T;=4T,=4-300=1200 K

(1-k)/k
To=Ts [-”-’4‘-} =1200-6,41" %% =705,8 K
P

si ha

T, = Ty — M, (T3 — Ty ) = 1200 - 0,85(1200 — 705,8) = 779,9 K

La conoscenza dei valori delle temperature consente il calcolo del
rendimento in base all'espressione (11.4)

_Ty=Ty _,_779,9-300

= 0,265
;-T, 1200 — 547

n=1

conducendo, ovviamente, allo stesso risultato ottenuto mediante 1'applica-
zione della (11.19).
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11.3 CICLO JOULE RIGENERATIVO

Molte volte, nei cicli Joule, la temperatura allo scarico della turbina & pit
alta della temperatura all’uscita dal compressore. In questi casi, al fine di
ridurre i consumi termici ed aumentare i rendimenti, conviene preriscaldare
l'aria uscente dal compressore utilizzando il gas di scarico della turbina. Cid
si ottiene, come indicato in Fig. 11.9, inserendo nell’impianto uno scam-
biatore di calore in controcorrente, chiamato “rigeneratore” in quanto trasfe-
risce calore tra componenti interni del ciclo.

Y3
™ I P

Figura 11.9 Schema funzionale di un turbomotore a gas con scambiatore rigenerativo.

Il parametro che descrive il comportamento dello scambiatore ri-
generativo & I'efficienza g, definita come rapporto tra il flusso termico ef-
fettivamente scambiato ed il massimo flusso termico scambiabile da uno
scambiatore ideale. Con riferimento ai cicli Joule ad aria standard ed alle
situazioni illustrate in Fig. 11.10, I’efficienza dello scambiatore ri generativo
pud essere epressa come

Shs—hy _T5-T) hy—he _Ty-T;

£= = 11.22
h4—h2 T4"T2 h4"h2 T4"’T2 ( )
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L’efficienza del rigeneratore & sempre compresa tra O ed 1, assumendo il
valore 0 quando non vi & scambio termico ed il valore 1 quando lo scambio
termico & cosi efficace da portare all’'uguaglianza tra le temperature nei
punti 5 e 4 e nei punti 6 e 2. Nella Fig. 11.10, le due aree comprese tra I’asse
delle ascisse (T = 0 K) ed i due tratti d’isobara 25 ¢ 46 rappresentano, ri-
spettivamente, la quantita di calore ceduta dal fluido caldo e la quantita di
calore ricevuta dal fluido freddo. Esse sono quindi uguali se lo scambiatore

& adiabatico.

(b)

Figura 11.10 Ciclo Joule con scambiatore rigenerativo e trasformazioni adiabatiche (a)

reversibili e (b) irreversibili.

Il rendimento di primo principio di un ciclo rigenerativo pud essere

definito mediante 1’espressione generale

+ P -
Lf =QS3tQ61=1+Q21=1_h6_h1 (11.23)
Os3 QOs3 Os3 h3 — hs

n:

ricavata senza ipotesi restrittive dal primo principio della termodinamica.
Come si pud vedere, la quantita di calore fornita diminuisce, rispetto ai cicli
corrispondenti senza rigenerazione, mentre il lavoro netto non varia in



380 CAPITOLO 11
quanto le trasformazioni adiabatiche non subiscono mutamenti.

11.3.1 Rigeneratori ad Efficienza Unitaria

Se si fa Iipotesi che il rigeneratore abbia efficienza unitaria e si assume,

come al solito, che i calori specifici non dipendano dalla temperatura, si ri-
cava

Q53 =h3—hs =c,(T3 - Ts) =, (T3 - T}) (11.24)

Q61 =hg—hy =c,(Tg~Ty)=c,(T, - T;) (11.25)

in quanto si arriva all’'uguaglianza tra le temperature nei punti 5 e 4 e nei
punti 6 e 2. Sostituendo le relazioni (11.24) ed (11.25) nella (11.23), e te-
nendo conto delle relazioni intercorrenti tra temperature e pressioni nelle
trasformazioni adiabatiche, si arriva alle espressioni del rendimento.

Nel caso di rigenerazione ad efficienza unitaria, con compressione
ed espansione isoentropiche, si ottiene

n=1HcP(T2—T,):]_ L(T, /T, - 1)

CP(T3—T4) . T3(1—T4 {T3)
k=1)/k _
e 1—To (k-1yk (11.26)
T, 1_1“;;:—1);;: T, 7

Nella Fig. 11.11 (a), & messo in evidenza 1’effetto della rigenerazione, ad ef-
ficienza unitaria, sui cicli ideali. Come si pud vedere, la rigenerazione ha
senso soltanto al di sotto del rapporto ottimale delle pressioni (in cor-
rispondenza al quale si ha I'uguaglianza tra le temperature d’uscita dalla
turbina e dal compressore).
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Nel caso di rigenerazione ad efficienza unitaria, con compressione
ed espansione non reversibili, si pud dimostrare che vale la relazione

L T (k-1)k

(11.27)
NicMie T3 7

n=1-

Pertanto, il rendimento di conversione di un qualunque ciclo Joule con rige-
neratore ad efficienza unitaria aumenta al diminuire del rapporto delle pres-
sioni e, per un ciclo Joule ideale con r, = 1, raggiunge il rendimento di un
ciclo di Carnot che si svolge tra Ty e T3. Cio si puo giustificare intuitiva-
mente osservando che, al diminuire del rapporto delle pressioni in un ciclo
rigenerativo, la fornitura di calore dall’esterno e la cessione di calore all'am-
biente hanno luogo a temperature medie sempre pill vicine, rispettivamente,
alla temperatura massima di ciclo ed alla temperatura ambiente.

n4. nt.
0,84 08+4: ToTr=4 Me=mie™1

]
T 5 10 15 20
(b)

Figura 11.11 Influenza delle della rigenerazione sul rendimento di un ciclo Joule ideale

valutata: (a) al variare di T3/T1 e (b) al variare dell'efficienza del rigeneratore.

11.3.2 Rigeneratori ad Efficienza Non Unitaria

Nella realtd i rigeneratori operano con efficienza non unitaria e, di con-
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seguenza, le relazioni (11.26) ed (11.27) non sono pill valide. In particolare,
nei cicli reali al tendere ad uno del rapporto delle pressioni tende a zero il
rendimento in quanto tende ad annullarsi il lavoro ottenuto, ma non la
quantita di calore che si deve ancora fornire. L’espressione analitica del
rendimento pud essere ricavata partendo, anche in questo caso, dalle rela-
zioni (11.22) ed (11.23) e, dopo una serie di passaggi non riportati per bre-
vita, si giunge all’espressione generale

HLn"(prl)_[ 1},

Q53f(cp?}) ’}Ek—l]r"k
L1 k-1
anI Tic »

(11.28)

' (k—1)/k
I -5 Lk 1
(1—8)[}*“ 1"“—;*—]"'9?7:':?1 I“W

1 ic

valida per il rendimento di tutti i cicli Joule considerati finora. Infatti, dalla
(11.28) si ottengono, ad esempio: la (11.19) in assenza di rigenerazione (& =
0); la (11.27) per efficienza unitaria del rigeneratore (&€ = 1) e la (11.26) per
efficienza unitaria del rigeneratore e rendimenti isoentropici unitari.

Nella Fig. 11.11 (b), ad esempio, & evidenziato 1'effetto del-
I"efficienza del rigeneratore sui cicli ideali e, come si & gid osservato, per &
< 1 il rendimento tende a zero quando il rapporto delle pressioni tende ad
uno. Nella Fig. 11.12, invece, ¢ evidenziato, I’effetto della rigenerazione sui
cicli reali al variare di T,/7, e dell’efficienza del rigeneratore. In questo
caso, gli effetti della rigenerazione non sono qualitativamente diversi ri-
spetto alla situazione ideale, ma i benefici si prolungano interessando la zo-
na dei rapporti di pressione (e rendimenti) pit elevati. Pertanto, nei cicli
Joule pratici la rigenerazione trova, quasi sempre, un’applicazione vantag-
giosa.
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L
Mic=M;ie=0,85 084 T3/T1=4  1;c™;e=0,85

(b)

Figura 11.12 Influenza delle della rigenerazione sul rendimento di un ciclo Joule reale

valutata: (a) al variare di T3 /7 e (b) al variare dell’efficienza del rigeneratore.

11.3.3 Rigenerazione con Espansione e Compressione in Piu Stadi

Come si & visto nei paragrafi precedenti, in condizioni operative non otti-
mali i cicli con turbina a gas sono caratterizzati da un basso valore del lavo-
ro specifico netto adimensionale. L aggiunta di uno scambiatore rigenerati-
vo, pur benefica nei confronti del rendimento, non influisce sul lavoro netto.
Per aumentare il lavoro netto occorre, infatti, ridurre il lavoro di compres-
sione ed aumentare, contemporaneamente, il lavoro d’espansione. Nella Se-
zione 5.6 si & visto che il lavoro di compressione pud essere ridotto frazio-
nando la compressione in due (o pil) stadi con refrigerazione intermedia.
Analogamente, come sara dimostrato per via grafica nel seguito, il lavoro di
espansione pud essere aumentato frazionando 1’espansione in due (o pit)
stadi con post-combustione intermedia.

Nella pratica, compressioni ed espansioni non possono venire frazio-
nate troppo per evidenti motivi di costo e di complessita. Tuttavia, come il-
lustrato in Fig. 11.13 (a), sono normalmente realizzati impianti a ciclo rige-
nerativo che utilizzano due compressori, con uno stadio di refrigerazione
intermedio, e due turbine, con una camera di post-combustione intermedia.
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Nell'ipotesi di trasformazioni reversibili e di rigeneratore con efficienza u-

nitaria, il ciclo termodinamico corrispondente & del tipo rappresentato in
Fig. 11.13 (b).

(b)
Figura 11.13 Turbomotore a gas con scambiatore rigenerativo e compressione ed espan-

sione in due stadi: (a) schema funzionale e (b) ciclo ideale di riferimento.

L’aumento di lavoro specifico netto & facilmente identificabile in
quanto & rappresentato dalle due aree tratteggiate nella Fig. 11.13 (b): quella
inferiore relativa alla doppia compressione e quella superiore relativa alla
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doppia espansione. Non altrettanto evidente, invece, & I'influenza sul rendi-
mento di compressioni ed espansioni frazionate. Infatti, I’aumento di lavoro
netto comporta, in assenza di rigenerazione, un aumento della quantita di
calore fornita dall’esterno, al fine di compensare la cessione di calore all'e-
sterno associata alla refrigerazione intermedia. In presenza di rigenerazione,
al contrario, la quantita di calore aggiuntiva richiesta dalla refrigerazione
intermedia, & compensata dalla quantita di calore aggiuntiva disponibile alla
fine dell’espansione. Si potrebbe dimostrare che nei cicli a pili stadi di com-
pressione e d’espansione aumentano, in presenza di rigenerazione, sia il la-
voro netto che il rendimento mentre, in assenza di rigenerazione, aumenta il

lavoro netto ma diminuisce il rendimento.

11.4 IMPIANTI CON TURBINA A GAS

Le analisi energetiche riportate nei paragrafi precedenti, sono basate sulle
quantita di calore fornite al fluido di lavoro e non sulle quantita d’energia
primaria fornite all’impianto con il combustibile. In questo paragrafo, inve-
ce, si parte dall’energia primaria anche se, per semplicita, ci si limita a con-
siderare impianti con turbina a gas per la produzione d’energia elettrica. Se-
condo il punto di vista impiantistico, la produzione d’energia elettrica pud
essere schematizzata come una serie di trasformazioni che agiscano, in se-
quenza, su

= il flusso d’energia primaria associato al combustibile,

« il flusso termico utile fornito al fluido operativo,

 la potenza resa disponibile dal ciclo termodinamico,

 la potenza meccanica ottenuta dal gruppo turbocompressore,

» la potenza elettrica generata dall’alternatore,

» la potenza immessa nella rete elettrica.

Nella conversione dei flussi energetici da una forma all’altra, occorre tener
conto dei rendimenti di conversione od, in alternativa, delle perdite. Cosi nel
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passaggio da flusso d’energia primaria a flusso termico utile, interviene il
rendimento della camera di combustione, in armonia con quanto visto nel
Paragrafo 10.8. Analogamente, nella trasformazione da flusso termico utile
a potenza resa disponibile dal ciclo, interviene il rendimento termodinami-
co, in armonia con quanto visto nei paragrafi precedenti. Infine, procedendo
in sequenza, s’incontrano il rendimento meccanico della turbina, il rendi-
mento elettrico dell’alternatore e le perdite rappresentate dai consumi, quasi
esclusivamente elettrici, delle apparecchiature ausiliarie inserite
nell’impianto. Tuttavia, se si limita l'analisi alla sfera strettamente termodi-
namica (in armonia con quanto visto nel Paragrafo 10.9), il rendimento
d’impianto pud essere stimato mediante I'espressione

P,
nfmp = m_";}_ = NeeN (10'29)

¢

dove P, ¢ la potenza netta resa disponibile dal ciclo termodinamico, m H,
¢ il flusso di energia primaria associato alla portata di combustibile, Nee €l
rendimento della camera di combustione, definito nel Paragrafo 10.8, ed n
¢ il rendimento termodinamico del ciclo definito nei paragrafi precedenti.

Esempio 11.3

Si stimino il rendimento di conversione globale ed il rendimento d’impianto
(10.29) per una centrale termoelettrica a turbogas, nella quale si abbia

* rendimento della camera di combustione 17,.. = 97%,

* rendimento del ciclo termodinamico ) = 35%,

* rendimento meccanico del gruppo turbocompressore 17, =99%,

¢ rendimento elettrico dell'alternatore 7,;, = 98% e

* perdita imputabile ai consumi degli ausiliari 7, = 1%.

Soluzione

Procedendo come nella definizione del rendimento (10.29), il rendimento
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globale della centrale termoelettrica a turbogas pud essere stimato mediante

una relazione del tipo

P
Nglobale = e Fﬁ,_ = NN ne!‘f(l = Ea)

(S}

dove P,, & la potenza immessa nella rete elettrica, ri H; & il flusso di ener-
gia primaria associato alla portata di combustibile, 7, € il rendimento della
camera di combustione, 77 & il rendimento termodinamico del ciclo, 7, € il
rendimento meccanico dell gruppo turbocompressore, 1, ¢ il rendimento
elettrico dell’alternatore e 7, & la perdita imputabile ai consumi degli ausi-
liari. Nella fattispecie, il rendimento di produzione dell'energia elettrica &

pari a

Ngtobate = NeeTl T Tt (1= %)= 0,970,35-0,99-0,98 (1-0,01) = 0,33

A causa della scarsa incidenza delle perdite elettromeccaniche e dei consu-
mi degli ausiliari, il rendimento globale non & molto inferiore al rendimento
termodinamico. La situazione, come vedremo, & diversa nelle centrali ter-
moelettriche con turbine a vapore, nelle quali il rendimento termodinamico
& abbastanza pitl alto del rendimento globale.
11 rendimento d’impianto, definito dalla (10.29), & invece pari a
Nimp = NeeN = 0,97-0,35=0,34
e, nel caso in esame, non & troppo diverso dal rendimento globale della pro-

duzione di energia elettrica.

11.4.1 Analisi Exergetica di un Impianto con Turbina a Gas

Le analisi energetiche, basate esclusivamente sul primo principio della ter-
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modinamica, non tengono conto, se non indirettamente, delle irreversibilita.
Infatti, in base al punto di vista definibile di “primo principio”, le uniche
“perdite” dei cicli termodinamici sono costituite dalle quantita di calore sca-
ricate nell’ambiente.

Per individuare le “vere” perdite termodinamiche ed intervenire in
maniera corretta sui componenti pid critici degli impianti, occorre quindi u-
tilizzare gli strumenti dell’analisi exergetica. Al fine di giungere a risultati
sufficientemente realistici, pur nell’ambito di una trattazione abbastanza e-
lementare, negli esempi qui riportati si tiene conto della fornitura di calore
mediante un processo di combustione. Per semplicitd, ed in armonia con
quanto visto al Paragrafo (10.9), lo studio &, tuttavia, limitato all'analisi ter-
modinamica.

Esempio 11.4

Con riferimento allo schema d’appoggio, illustrato in Fig. 11.1 (a), ed al ci-
clo Joule reale, rappresentato in Fig. 11.6, si mettano in relazione tra loro i
rendimenti di primo e di secondo principio d’un impianto con turbina a gas
assumendo

* portate uguali, e pari ad s, per l'aria ed i fumi,
* potere calorifico inferiore uguale al potere exergetico del combustibile e
* condizioni ambiente rappresentate dal punto 1.

Soluzione

L'exergia ottenuta, sia dal ciclo sia dall'impianto, & pari alla potenza mecca-
nica netta

F,= 'ﬁa[(h3 ~hy)—(hy - hl)]
L'exergia fornita al ciclo & pari a

mgeq = rr'za[(k3 —hy) =T, (83— 52)]
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ed & diversa dall'exergia fornita all'impianto, pari a

_ ma(h3 _h2)

m._e Em(,Hi
n{'{‘

a=c

dove 1, & il rendimento di primo principio della camera di combustione.

L'energia fornita al ciclo & pari a
Gz = tirg(hy — hy)
ed & diversa dall'energia fornita all'impianto, pari a

’ha (hfi - hQ )
Mee

m.H; =

(|

dove 1, & il rendimento di primo principio della camera di combustione.

Nel ciclo si hanno perdite exergetiche, al compressore
‘Pl_zl— ez — €)= ’ﬁa{(hz —hy)=[(h =) = Ty(s2 =5 )]} = tit Ty(s2 = 51)

alla turbina

tig(es — eq) = Py = [ (s ) = To(s3 sa)] (ks — hy)} = 1, T, (54— 53)

ed allo scarico

g (4 — €)= 1| (hy =) = To(s4 =5 )

dove & dispersa all'esterno tutta I'exergia ancora contenuta nei fumi.
Nell'intero impianto si hanno, in aggiunta, le perdite exergetiche in

camera di combustione
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ma(hG _'h2)

moe, —my(e3 —ey) = =
cC

— iy (h3 = y) = T, (s5 -5)]

i =0 - ) - -5)|

n{‘(‘

Le perdite energetiche nel ciclo sono pari a

|f141|— (hg —hy)

e sono localizzate allo scarico, dove viene dispersa all'esterno tutta l'energia
ancora contenuta nei fumi.

Nell'impianto si hanno, in aggiunta, le perdite energetiche in camera
di combustione

et s = 280 0 )=y = )

I rendimenti d’impianto di primo e di secondo principio sono uguali,
in quanto si ha

P, m |(hy—hy)—(hy—h P,
(??u),-,,,;,= ——= a[( : 4) (2 l)]= : = Nimp

me.e. ’ha(hB"hz)'{ Nee mch'

Al contrario, il rendimento di secondo principio del ciclo & superiore al ren-
dimento di conversione del ciclo, in quanto si ha

B (=)= ( b))
M rig(ez—e) f"-a[ h3— ]:;(53—32)]

_ (b =hy)~(hp — 1y) (s —hy) =y~ hy)
(b3 —hp) =T, (53— 5,) (b3~ hy)

=]
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poiché al denominatore dell'espressione del rendimento di secondo principio
compare il valore exergetico della quantita di calore fornita, e non l'intera
quantita di calore.

Esempio 11.5

Con riferimento alla Fig. 11.6, si esegua I’analisi exergetica di un impianto
con turbina a gas avente rapporto delle pressioni pari ad 8, temperatura di
fine combustione di 1300 K e temperatura dell’aria all’ingresso, coincidente
con la temperatura ambiente, pari a 25 °C. Si assumano una combustione
adiabatica e rendimenti isoentropici di 0,85 per il compressore e 0,90 per la
turbina. L’impianto utilizza cherosene liquido a temperatura ambiente con
potere calorifico inferiore, assunto coincidente con il potere exergetico, pari
a 43,5 MJ/kg.

Si assuma, inoltre, che:

il calore specifico dell’aria sia costante e pari a 1,0 kJ/(kg K),

» il calore specifico dei fumi sia costante e pari a 1,1 kJ/(kg K),

« il rapporto tra i calori specifici a pressione e volume costante valga 1,4
sia per I’aria sia per i fumi e

o nelle analisi exergetiche, la temperatura ambiente possa essere consi-

derata pari a 298 K.

Soluzione
Con il rapporto delle pressioni ipotizzato, si ha

o r}(,k—l)fk _g04/L4 _ 18114

e quindi, operando in sequenza si trova

T, =rpT) =1,8114-298=539,8 K

Tz = T] +
Mie 0,85

=582,5 K
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Tjeita 30 _oima g
o 18114

Ty =Ty —(T3 - Ty) m;, =1300 - (1300 - 717,7) 0,90 = 775,9 K

Con riferimento all’Esempio 10.9, si ha poi

. H?_Cpu(Tli_TO)
¢ Cpu(T:i . TD)_ Cpa(TZ - TO)
_ 43500 — 1,1(1300—298) =519 E(_gi
L1(1300-298)-1,0(582,5-298) ' kg,

ed

mp, =m,+1=52,9 kg; / kg,

Nel compressore si ha

1] = hy —hy = ¢,0(T, = T;) = 1,0(582,5-298) = 284,5 kI / kg,

T
ey —ey=hy—hy =T (s3—51) = cpo(Ta = 1)) = ¢ pT,, lnﬁ

2
=284,5-298-1,01n S0 261,8 N,
539,8 kg,
e quindi risulta
€y — € 26 1,8 0
= = - ,92
L ILo| 2845

contro un rendimento isoentropico dell’85%.
Poiché la compressione & adiabatica, non vi sono perdite energetiche,
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mentre le perdite exergetiche sono pari a

o m,T,(sy—s) 51,9-22,7
. e 43500

=27%

Nella camera di combustione non vi sono perdite energetiche poiché la
combustione & adiabatica. Per quanto riguarda 1’analisi exergetica, si pud
fare riferimento ancora all’Esempio 10.9, scrivendo

T k-1
et 2) 5]
0 0

. 1.1(1300—298)-1.1-298[111(@)—9-’&1& =814,1 =
298 ) 1,4 ke

1

T k-1
ot {5
0 0

kJ
kg,

=284.5— 1,0-298[1,1[582'5) 0.4

-——In8|=261,9
298 1,4

Pertanto, il rendimento di secondo principio & pari a

_my, (e3 - e}J) - m:(ez - eg) - (ec - eg)
i = 0
ef

_52,9-814,1-51,9-261,9-0
43500

=0,678

mentre le perdite exergetiche sono
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eg —[m}ur (83 - e}})—m:(ez - eg) = (ec - eg)]
L . |
¢

=
€

_ 43500 -29473

=32,2 %
43500

Nella turbina si ha

L3y =h3—hy=c,, (T3~ Ty)=1,1(1300-775,9) = 576,5 kJ / kg,

T,
€3 — €4 = h3 =7} h4 - TG(S:; —84) =cpu(T3 = T4)*CpnTa lﬂ?i

= 576,5-298-1.1In (ﬂl} 805, =
775.9 ke

e quindi risulta

Ly, 5765
€3—¢€y 602,0

Ny = =0,96

contro un rendimento isoentropico del 90%.
Poiché I’espansione ¢ adiabatica, non vi sono perdite energetiche,
mentre le perdite exergetiche sono pari a

i myp, To(s4—53) _52,9-25,6
% &0 43500

c

=3,1%

Nella fase di scarico al camino, si perde tutto il contenuto energetico
dei fumi. Si ha quindi una perdita pura, sia energetica

* 0
p =Ml R) _ep(Ti=To) _52,9.1,1(775.9-298) =63,8%
/ 0 HO 43500 ’

1 1
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che exergetica

(0
Ty = - (Z‘{l) ef) & mg‘ l:(hd - h,?)— Coula ln[%}]

52,9 775,9
=252 11,1(775,9-298) — 1,1-2981In{ = | | = 25,8 %
43500[ ( ) “[ 298 )] = ik

Tenuto conto dell’intero ciclo e delle perdite percentuali riferite all’ener-
gia/exergia fornite con il combustibile, si arriva alla Tabella 11.1. Come si
era anticipato nel Paragrafo 10.9, le perdite ed i rendimenti di primo e di se-
condo principio sono uguali e pari, in questo caso, a

Nimp = (M1}, =1~ 2,7 =1-0,638=0,362

imp ~

D’altronde, pur a parita di risultato globale, le distribuzioni delle perdite in-
dividuate negli approcci energetico ed exergetico risultano notevolmente di-

verse.

Tabella 11.1 Perdite energetiche ed exergetiche nell'impianto con turbina a gas consi-

derato nell’Esempio 11.4.

PERDITE ENERGETICHE [%) | EXERGETICHE [%]
Compressore = 2.0

Camera di combustione = 32,2
Turbina = 31
Camino 63,8 25,8
TOTALE 63.8 63,8

Tuttavia, sia I’analisi energetica sia quella exergetica indicano che le
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perdite maggiori si hanno allo scarico al camino e, di conseguenza, spingo-
no verso I'impiego di uno scambiatore rigenerativo o I’utilizzazione di qual-
che tecnologia che consenta un ulteriore sfruttamento dei fumi all’uscita
della turbina. L’analisi energetica, perd, non mette in evidenza le perdite
termodinamiche durante la combustione e non tiene conto delle irreversibi-
lita nelle fasi di compressione ed espansione.

11.5 CICLI DEI MOTORI A COMBUSTIONE INTERNA

E’ ben noto che i cicli ad aria standard schematizzano abbastanza reali-
sticamente il comportamento termodinamico degli impianti con turbina a
gas. Al contrario, & opportuno rilevare subito che gli scostamenti tra i cicli
reali dei motori a combustione interna ed i corrispondenti cicli ad aria stan-
dard sono numerosi. Essi sono dovuti, essenzialmente, alle alte temperature
raggiunte durante combustioni con coefficienti di eccesso d’aria prossimi a
zero, nel caso dei motori ad accensione per scintilla, o con coefficienti di
eccesso d’aria relativamente bassi ma rapporti di compressione molto ele-
vati, nel caso dei motori ad accensione per compressione. Tra gli scosta-
menti si possono citare, in ordine d’importanza:
* fenomeni di dissociazione e riassociazione dei gas combusti,
* variazioni dei calori specifici con la temperatura,
* scambi termici con I’esterno ed irreversibilita interne durante le fasi di
compressione ed espansione.
L’analisi termodinamica dei motori a combustione interna & quindi molto
complessa e richiede sempre una verifica sperimentale. Se invece, come nei
corsi di base, si trascurano completamente le irreversibilita, si raggiungono
risultati solo qualitativi che, di solito, sono utilizzati unicamente per valutare
gli effetti del rapporto di compressione sul rendimento di conversione e sul
lavoro netto. In tale contesto, non hanno grande rilevanza pratica le analisi
di secondo principio che, tuttavia, sono possibili e concettualmente interes-
santi.
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11.5.1 Ciclo Otto

1l ciclo Otto costituisce il riferimento termodinamico per lo studio dei moto-
ri a combustione interna ad accensione per scintilla. Nel caso dei motori al-
ternativi, la rappresentazione del ciclo reale pud essere ottenuta riportando
in un diagramma “indicatore”, come in Fig. 11.14 (a), i punti corrispondenti
ai valori di pressione e volume misurati durante il funzionamento. In questo
modo, per un motore a quattro tempi del tipo schematizzato in Fig. 11. 14
(b), si arriva ad un diagramma che presenta le fasi di:

A
p

(@

U000 A1
(b) ¥

—]

Figura 11.14 Motore a combustione interna alternativo ad accensione per scintilla: (a)

diagramma indicatore e (b) schema funzionale.
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* aspirazione (01), durante la quale lo stantuffo si muove dal punto morto
superiore al punto morto inferiore, generando un volume V, pari alla ci-
lindrata ed introducendo la miscela d’aria e benzina nel cilindro;

* compressione (12), durante la quale si riduce adiabaticamente il volume
occupato dalla miscela, secondo il rapporto volumetrico di compressio-
nern, =V /IVy(=1+V,/V,)=0/vy;

* combustione a volume costante (23), innescata da una scintilla emessa
dalla candela;

* espansione adiabatica (34), durante la quale lo stantuffo si muove dal
punto morto superiore al punto morto inferiore;

* scarico a volume costante (41), durante il quale i prodotti della com-
bustione iniziano ad uscire dal cilindro, riportando la pressione al valore
d’equilibrio con I’esterno;

* espulsione (10), durante la quale lo stantuffo si muove dal punto morto
inferiore al punto morto superiore, completando I’evacuazione dei fumi.

Come indicato in Fig. 11.15, il ciclo Otto ad aria standard com-
prende le trasformazioni:

¢ compressione isoentropica (12),

e fornitura di calore a volume costante (035 internamente reversibile,

* espansione isoentropica (3?) e

» cessione di calore a volume costante Oy, internamente reversibile.

Il ciclo Otto differisce dal ciclo Joule soltanto per le fasi di scambio termico,

che hanno luogo a volume costante anziché a pressione costante. Di conse-

guenza, I’analisi termodinamica & molto simile all’analisi corrispondente gia
condotta per il ciclo Joule. Il rendimento di primo principio & ancora espres-
so dalla relazione generale (11.1), qui ripetuta per comodita

_L, _05+0; —14+ 24

'j’] )
033 033 05

Assumendo che i calori specifici non dipendano dalla temperatura, si ha
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Q33 =uy—uy =, (T3 = T) (11.30)
Q4 =ty —uy =, (T, = T,) (11.31)

in quanto le trasformazioni 41 e 23 avvengono in un sistema chiuso, dove il
volume resta costante. Sostituendo le relazioni (11.30) ed (11.31) nella
(11.1), si ottiene

n=1+u,—u4=l_%(T4—Tl)_1_M (11.32)

Uy — y e(G=1) T-T

-
'

v
(@ (b) S
Figura 11.15 Ciclo Otto ideale ad aria standard rappresentato: (a) sul diagramma (p, v)e

(b) sul diagramma (7, s).

Nel ciclo Otto ideale, i processi di compressione ed espansione sono iso-

entropici, per cui si ha

k-1 k=1
Zz.z(ﬂ] :,5-12[24.] s Dy, (11.33)

dove
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"
f= st (11.34)
3

f

<

2

¢ il rapporto volumetrico di compressione ed ry & il valore comune dei rap-
porti tra le temperature nelle trasformazioni isoentropiche. La (11.33), come
la (11.6), implica la (11.8)

Ty T

I, T

qui ripetuta per comodita. Di conseguenza, I'espressione del rendimento

(11.32) pud essere trasformata sino ad arrivare all’espressione classica per i
cicli ideali

T,-T _ L T4/ T -

.n=l___.__
steBap- Loy Loy 1 (11.35)
T2 T3 rr r

Come si pud notare, il rendimento del ciclo Otto ideale & pari al ren-
dimento di un ciclo di Carnot che si svolga tra le temperature d’inizio com-
pressione 7'} e fine compressione T3 o, se si vuole, tra le temprature di fine
espansione Ty ed inizio espansione T3. Esso aumenta asintoticamente,
all’aumentare di ry, fino a raggiungere un valore unitario per un rapporto
volumetrico di compressione infinito.

Nei motori reali, tuttavia, la temperatura minima 7'} & prossima alla
temperatura ambiente 7,, mentre la temperatura massima 73 non pud supe-
rare la temperatura adiabatica di combustione. Di conseguenza, una volta
fissato T3 /T, il rapporto di compressione volumetrico pud variare
dall’unita fino ad un valore massimo teorico pari a

7 D)
(rt,)max Z(F?] (11.36)
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come evidenziato nella Fig. 11.16.

Se, all’aumentare di r, si mantiene costante T3/ T}, il ciclo Otto ide-
ale tende a trasformarsi in un particolare ciclo di Carnot ad area nulla, nel
quale il rendimento raggiunge il massimo mentre il lavoro netto si annulla.

I
I
I
1
|
1
A
|
I
I
I
1
1

1 (r\l' max v

Figura 11.16 Rendimento di un ciclo Otto ideale.

Tuttavia, valori troppo elevati del rapporto di compressione, oltre a non ave-
re interesse pratico, non sarebbero nemmeno realizzabili nei motori reali.
Infatti, il rischio d’autoaccensione della miscela aria-benzina limita la tem-

peratura di fine compressione T e, di conseguenza, il massimo valore di ry
utilizzabile. Pertanto i motori reali sono ottimizzati tenendo conto anche del
massimo lavoro specifico, come illustrato nell’esempio numerico.

Esempio 11.6

Per un ciclo Otto ideale ad aria standard (k = 1,4), nell’ipotesi che si abbia
Ty / T, = 6, si determini il rapporto volumetrico di compressione ottimale
ed, in corrispondenza ad esso, si calcolino
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¢ il lavoro netto massimo adimensionale ed
* il rendimento del ciclo.

Soluzione

Nelle ipotesi in cui ci si pone, con un valore prefissato del rapporto T3 / T},
il lavoro specifico in un ciclo Otto pud essere espresso convenientemente
dalla relazione

L,=033+03 =¢(T3-T,)+(T; - 74)]

eo[(Ty - T4)+ (7, - rz)]=cvr,[-?[1_ﬂ]+{1 _ﬁj]

| T3 T

Pertanto, il lavoro adimensionale pud essere espresso come

L T 1 _ T |
Ly=—t =31 — |+(1-F") =2 1-— |+ (1-
s Tl[ fz'f*[] ( B ) Tl( ?'T) (1-r)

dove

¢ il valore comune dei rapporti tra le temperature nelle trasformazioni iso-
entropiche. Derivando due volte, rispetto ad rr, ’espressione del lavoro, e

verificando che il valore per cui si annulla la derivata prima sia un massimo,
si trova

(rr)‘m = ("v );H _ | =(’v )(k—lj,rz

ott T] max

Pertanto, il rapporto volumetrico di compressione ottimale

1[2(k-1)]
(rv )ou - (r” )max = (%J
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& pari alla radice quadrata del rapporto di compressione massimo. Inoltre, in
corrispondenza al rapporto di compressione ottimale, le temperature di fine

compressione e fine espansione sono uguali e pari a

T2 = T4 =-\,JT1 T3

E appena il caso di far notare che, nelle vicinanze del rapporto di com-
pressione volumetrico ottimale, i motori producono la potenza voluta elabo-
rando la portata minima di fluido. Cid consente di ridurre ingombri, pesi ¢
costi di costruzione.

Nella situazione ipotizzata nell’esempio, si ha

1/[2(k-1)
Yot T, ’

ovvero un valore vicino a quello reale per un motore a ciclo Otto. In corri-
spondenza a tale rapporto di compressione, il rendimento vale

! L1

=1- =1- =1 =0,592
E T R () W

Si noti che il rapporto di compressione volumetrico massimo, in cor-
rispondenza al quale si raggiunge il rendimento di Carnot
T, 1
=1 =l-—=1-—=0,83
n Carnot T3 6
¢ pari a

T 1/(k=1)
(fa) _[_3] =6”("4“)=88,18 (=9’392)

max %

ed & quindi incompatibile con qualunque realizzazione motoristica.
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Esempio 11.7

Con riferimento al ciclo ideale rappresentato in Fig. 11.15, si mettano in re-
lazione tra loro i rendimenti di primo e di secondo principio di un impianto
motore a ciclo Otto ideale assumendo

* masse uguali, e pari ad m,, per l'aria ed i fumi,

* potere calorifico inferiore uguale al potere exergetico del combustibile,

* combustione adiabatica e

* condizioni ambiente rappresentate dal punto 1.

Soluzione

II ciclo Otto & costituito da una successione di 4 fasi che si svolgono in un
sistema chiuso. Da qui I'interesse concettuale dell'esempio che consente di
applicare le metodologie d’analisi exergetica dei sistemi chiusi. L'exergia
ottenuta, sia dal ciclo sia dall'impianto, & pari al lavoro specifico netto

L, =053 +0Q0q =(u3—up)—(ug — 1)

Poiché la combustione ha luogo a volume costante, l'exergia specifica for-
nita al ciclo durante tale fase & pari a

a3 —ay = (u3—y) — Ty(s3—55) + pa(v3 = 03) = (3 — ) = T, (55 -5;)

ed ¢ diversa dall'exergia specifica fornita all'impianto che, nell'ipotesi di
combustione adiabatica, & pari a

c€e m c'H i

=Uz— Uy

Nell'ipotesi di combustione adiabatica, l'energia fornita al ciclo & pari

O3 =uz —uy
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e coincide con l'energia fornita all'impianto.
Poiché la compressione e I'espansione sono isoentropiche, nel ciclo

si hanno perdite exergetiche soltanto allo scarico, dove & dispersa all'esterno
tutta l'exergia ancora contenuta nei fumi. Dal momento che lo scarico ha

luogo a volume costante, tali perdite sono pari a
ag—ay = (ug ~ 1)~ T, (54 =) + Pa(vs ~vy) = (uy —1) = T,(s4—%1)

e coincidono con l'intera perdita exergetica del ciclo, essendo

exergia fornita al ciclo - exergia ottenuta dal ciclo =
. [(“3 ~up) = To(s3- -‘"2)] i [(“3 —up)—(ug - ul)]

=(“4—“l)“Ta(Sza—Sz):(“4‘“1)—Ta(34"51)

Nell'impianto si hanno, in aggiunta, le perdite exergetiche in camera
di combustione
m
—fe.~ (a3 02) 3 (“3 "“2)— [(H3 —ly)~ Ta(s3 - Sz)] & 7"1:(5'3 —32)
a
Nel ciclo e nell'impianto si hanno le stesse perdite energetiche e tali

perdite, pari a
|Q«I 1 | =uy =i

sono localizzate allo scarico, dove viene dispersa all'esterno tutta I'energia

ancora contenuta nei fumi.
I rendimenti d’impianto di primo e di secondo principio sono uguali,

in quanto si ha
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(M), = L, =(“3—”2)—(“4—u1)= L,
1 imp mee./m, Uz — Uy m.H;/m,

= Nimp

Al contrario, il rendimento di secondo principio del ciclo & superiore al ren-
dimento di conversione del ciclo, in quanto si ha
M = L, _ (13 —1) — (g —10)) - (3 — ) — (g — 1)) =7
A= (“3‘“2)‘3:(33—52) (3 —15)

poiché al denominatore dell'espressione del rendimento di secondo principio
compare il valore exergetico della quantita di calore fornita, e non l'intera
quantita di calore.

11.5.2 Ciclo Diesel

Il ciclo Diesel costituisce il riferimento termodinamico per lo studio dei

motori a combustione interna ad accensione per compressione. Il ciclo reale

pud essere rappresentato riportando in un diagramma, come in Fig. 11.17

(a), i punti corrispondenti ai valori di pressione e volume misurati durante il

funzionamento. In questo modo per un motore lento a quattro tempi, del tipo

schematizzato in Fig. 11.17 (b), si arriva ad un diagramma che presenta le

fasi di:

* aspirazione (01), durante la quale lo stantuffo si muove dal punto morto
superiore al punto morto inferiore, generando un volume V, pari alla ci-
lindrata ed introducendo la sola aria nel cilindro;

* compressione (12), durante la quale si riduce adiabaticamente il volume
occupato dall’aria, secondo il rapporto volumetrico di compressione 7,
=VilVa =14V V) =010,

* combustione a pressione costante (23), caratterizzata dal rapporto volu-
metrico di combustione 7. = V3 /V, =v3/v,, durante la quale la pres-
sione si mantiene costante mentre & progressivamente bruciato il com-
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bustibile iniettato nel cilindro;

* espansione adiabatica (34), durante la quale lo stantuffo raggiunge il
punto morto inferiore;

s scarico a volume costante (41), durante il quale i prodotti della com-
bustione iniziano ad uscire dal cilindro, riportando la pressione al valore
d’equilibrio con I'esterno;

* espulsione (10), durante la quale lo stantuffo si muove dal punto morto
inferiore al punto morto superiore, completando I’evacuazione dei fumi.

A
p
@
:
!
:
I ]
1 ! -
1 1 =]
! V
/T Ys ;:
RS :
BRI ) !
— ! :
. < ! '
I N G i
(b) ; :
g :

Figura 11.17 Motore a combustione interna alternativo lento, ad accensione per compres-

sione: (a) diagramma indicatore e (b) schema funzionale.
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Rispetto ai motori ad accensione per scintilla, le differenze pid importanti

riguardano le fasi d’aspirazione e compressione, durante le quali si opera

con la sola aria e non con una miscela d’aria e combustibile. Nei motori a

ciclo Diesel non vi sono quindi limiti al rapporto di compressione derivanti

dalla necessita di evitare accensioni premature del combustibile ma,

all’opposto, una temperatura elevata di fine compressione facilita

I"autoaccensione del combustibile e quindi favorisce il funzionamento.
Come indicato in Fig. 11.18, il ciclo Diesel ideale ad aria standard

comprende le trasformazioni:

* compressione isoentropica (12),

* fornitura di calore a pressione costante (3 internamente reversibile,

* espansione isoentropica (34) e

* cessione di calore a volume costante (5, internamente reversibile.

p Tll

v s

(a) (b)
Figura 11.18 Ciclo Diesel ideale ad aria standard rappresentato: (a) sul diagramma (p, v)

e (b) sul diagramma (T, s).

Procedendo come nel caso del ciclo Otto, il rendimento di primo
principio di un ciclo Diesel pud essere definito mediante I'espressione gene-
rale (11.1), ripetuta per comodita

— Ln =Q;3+Q;l =1+gl

n s
033 033 033
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Assumendo che i calori specifici non dipendano dalla temperatura, il calore

ceduto a volume costante & dato ancora da

Qq =u —ug= Cv(Ti ™ T4)
mentre il calore fornito a pressione costante & pari a

Q33 =u3—uy + Loy =, (T3 — o)+ p(v3—03)

=cy(T3—T,)+R(T3=Ty)=c, (T3 - T») (11.37)

Sostituendo le relazioni precedenti nell’espressione del rendimento, si ottie-
ne

el 5 Tl (11.38)

n=1-u 41
CP(T3 - Tz) k(T3 = Tz)

Per il processo isoentropico di compressione vale ancora la relazione

k=1
L_(v)] _ e
I, \v, <

mentre si pud definire un rapporto volumetrico di combustione a pressione

(11.33), scritta nella forma

costante, come

=

Ys_ 13

vy, T,

I

=r (11.39)

Infine, con riferimento al processo isoentropico d’espansione, si ha

B k—1 ; k-1 . k-1 k
T4 1374 103 =rc[v—3—2] =rcz;’.‘“[—2] =—55  (11.40)
L, I (N Uy Uy (& s

Di conseguenza, I’espressione (11.38) del rendimento pud essere tra-
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sformata sino ad arrivare all’espressione classica per i cicli ideali

Ty —T, _l__Tz(T‘;r'Tz—T,sz)

=]— =
L KTy(T3 1 Ty 1)
Pl =TT 1 | #-1
=]—-=4"22 "C1" "2 1 ¢ 11.41
k(T3 /T, -1) rt’;—‘[k(rc—x)] ( )

Nella (11.41) il termine entro parentesi quadre & sempre maggiore di 1, poi-
ché il rapporto volumetrico di combustione 7. & maggiore di 1, ma tende ad
I quando r, tende ad 1. Dal punto di vista matematico, tale comportamento
puo essere facilmente evidenziato derivando numeratore e denominatore del
termine entro parentesi e ponendo r. = 1 nell’espressione risultante. Invece
dal punto di vista fisico si pud osservare che, per r. = 1, non vi & fornitura di
calore ed il ciclo Diesel degenera in un ciclo Otto ad area nulla, di nessun
interesse pratico.

Dalla rappresentazione della (11.41), riportata nella Fig. 11.19, si
nota che, a parita di rapporto volumetrico di compressione, il rendimento
del ciclo Diesel ideale & sempre minore del rendimento del ciclo Otto ideale
avente lo stesso rapporto volumetrico di compressione. I motori a ciclo Die-
sel, tuttavia, possono operare con rapporti di compressione molto piil elevati
rispetto ai motori a ciclo Otto e quindi, generalmente, sono caratterizzati da
rendimenti pil elevati. Inoltre, come si vede anche dalla figura, esistono
valori limite inferiori r, = r. per il rapporto volumetrico di compressione dei
cicli Diesel. In corrispondenza a tali valori si ha v4 (= v)) = 03 e

I’espansione 34 si riduce ad un solo punto.
A conclusione del paragrafo si vuol far notare che, una volta fissato

il rapporto 7/ 7,, i valori assunti da r, ed r. non sono pil indipendenti ma
sono legati dalla relazione

L. (11.42)
L T, T
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Dal punto di vista fisico cid significa che, all’aumentare del rapporto di
compressione volumetrico, il rapporto delle temperature resta costante solo
se diminuisce il rapporto volumetrico di combustione, ovvero la fornitura di

calore.

>

T]J

0,8+

0,6

Figura 11.19 Rendimenti del ciclo Diesel ideale ad aria standard.

Esempio 11.8

Per un ciclo Diesel ideale ad aria standard (k = 1,4), nell’ipotesi che si abbia
T,/ T, = 5, si determini il rapporto volumetrico di compressione ottimale
ed, in corrispondenza ad esso, si calcolino

il lavoro netto massimo adimensionale ed

e il rendimento del ciclo.

Soluzione
Nelle ipotesi in cui ci si pone, con un valore prefissato del rapporto 75 / T},
il lavoro specifico in un ciclo Diesel puo essere espresso come
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L,=053+03=c)(T3-To)+c, (T, - Ty)

:cyrl[kg[l_g]+[l_g§]}
1 3 Z ¥

Pertanto, il lavoro adimensionale pud essere espresso come

L2 Ln - T _1_ rf i B .T_ _i —
L™ FT["r)*[l'rk-l’* ]“"TT(I r)*(‘ ¢)

c [ c

Derivando due volte, rispetto ad r,, I’espressione del lavoro, e verificando

che il valore per cui si annulla la derivata prima sia un massimo, si trova

1/(k+1)
T

Tenendo conto della (11.42), si ottiene quindi anche

()"

ciog il valore corrispondente del rapporto volumetrico di compressione ot-

timale.
Nella situazione ipotizzata nell’esempio, si ha
V/(k+1)
_| 5 _cli24 _
(%), = [?J =5"%%=1.96
ed

k;[ki-lj
. 1,4/(1,4%
(r“‘ )ar: - [_7%) =3 ( ) =18.40
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In corrispondenza ai valori ottimali cosi trovati, il rendimento vale

k—
1 ( e )ou ]

n=1-—%T171 -
(rv )Oﬂ' k _(rc)o” Bl 1'
1 1 961.4 -1 7
=]- ? = 1_0, 2 -
10,46 [1,4(1,96_ D | 39:1,16=0,55

mentre il rendimento del ciclo Otto, con lo stesso rapporto di compressione
volumetrico, & pari a 0,61 (= 1 - 0,39) ed il rendimento di Carnot, per il rap-
porto di temperature prefissato, vale

T 1
N = Ncamor = l"'}:l'=1"§=0-80

3
Non va dimenticato, tuttavia, che nei motori a ciclo Diesel & consentito ope-
rare con rapporti volumetrici di compressione che arrivano a circa il doppio
del valore ottimale qui trovato. Se, ad esempio, si avesse avuto r, = 20, con

T3 / T) = 5 si sarebbe ottenuto

g, (Zl]r;"’ =5.20% =1,51
T

e dalla (11.41) sarebbe seguito che

| [1,51"4—1
n=1-

=1-0,30-1,09=0,67

20%4| 1,4(1,51- 1)]

ovvero un valore pil alto di quello del ciclo Otto considerato nell’Esempio
11.5, nonostante il valore pill basso del rapporto delle temperature.



414  CAPITOLO 11

Esempio 11.9

Con riferimento al ciclo ideale rappresentato in Fig. 11.18, si mettano in re-
lazione tra loro i rendimenti di primo e di secondo principio di un impianto
motore a ciclo Diesel ideale assumendo

* masse uguali, e pari ad m , per l'aria ed i fumi,

* potere calorifico inferiore uguale al potere exergetico del combustibile,

* combustione adiabatica e

* condizioni ambiente rappresentate dal punto 1.

Soluzione

Il ciclo Diesel & costituito da una successione di 4 fasi che si svolgono in un
sistema chiuso. Da qui l'interesse concettuale dell'esempio che consente di
applicare le metodologie d’analisi exergetica dei sistemi chiusi. L'exergia
ottenuta, sia dal ciclo sia dall'impianto, & pari al lavoro specifico netto

L, =Q3+Qa=(hy—hy)—(ug—u)

Poiché la combustione ha luogo a pressione costante e con variazione di
volume, l'exergia specifica fornita al ciclo durante tale fase & valutabile co-
me

(03 —“2)+L§3 =[(“3 ‘“2)— Ta(sS ‘52)+Pa(03 *Uz)]

HP3=Pa)(v3=03) = (k3 —hy) = T,(s3—5,)

ed ¢ diversa dall'exergia specifica fornita all'impianto che, nell'ipotesi di
combustione adiabatica, & pari a

m.e, _m.H;

€€ ~
m

=h3—h,

m

a a

Nell'ipotesi di combustione adiabatica, I'energia fornita al ciclo & pari
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e coincide con l'energia fornita all'impianto.

Poiché la compressione e l'espansione sono isoentropiche, nel ciclo
si hanno perdite exergetiche soltanto allo scarico, dove viene dispersa all'e-
sterno tutta l'exergia ancora contenuta nei fumi. Dal momento che lo scarico

ha luogo a volume costante, tali perdite sono pari a
ay—a = (g =)= T,(s4 = 5) + Pa(va —01) = (g —u)=Ty(s8 =)
e coincidono con l'intera perdita exergetica del ciclo, essendo

exergia fornita al ciclo - exergia ottenuta dal ciclo =
=[(h3 = ha)— T,(s3 —55)|=[(h3 = ha) = (44~ u)]

= (uy ‘“1)—71:(53 —52)=(u4 - “1)“7}(5‘4 -5)

Nell’impianto si hanno, in aggiunta, le perdite exergetiche in camera
di combustione

Ze o, =[(3 = hy) = Tolss = 52)] = Tuls3 = 52)

my,

Nel ciclo e nell'impianto si hanno le stesse perdite energetiche e tali
perdite, pari a

|Q;1|= iy —

sono localizzate allo scarico, dove viene dispersa all'esterno tutta l'energia
ancora contenuta nei fumi.

I rendimenti d’impianto di primo e di secondo principio sono uguali,
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in quanto si ha

L, = (h3"h2)_(u4'ul) — L, =,
mee./m, hy—hy mH;Im,

(Tm ):’mp =

Al contrario, il rendimento di secondo principio del ciclo & superiore al ren-
dimento di conversione del ciclo, in quanto si ha

L, _ (—hy)—(us—u) >(h3—h2)‘(“4—“1)
ay=ay)+ Ly (h—hy)—T(s3—5,) (=)

l’?u=(

poiché al denominatore dell'espressione del rendimento di secondo principio
compare il valore exergetico della quantitd di calore fornita, e non l'intera
quantita di calore.

11.5.3 Ciclo Misto

Generalmente, i cicli reali dei motori a combustione interna alternativi non
sono schematizzabili mediante il ciclo Otto od il ciclo Diesel. Infatti, nei
motori ad accensione per scintilla la combustione non ha luogo a volume
costante mentre, nei motori veloci ad accensione per compressione, la com-
bustione non ha luogo a pressione costante. Pertanto nella maggior parte dei
casi pratici, una schematizzazione pidl realistica pud essere ottenuta ipotiz-
zando un ciclo misto, del tipo rappresentato in Fig. 11.20, nel quale la com-
bustione abbia luogo, in parte, a volume costante ed, in parte, a pressione
costante,

Procedendo come nei casi precedenti, il rendimento di primo princi-
pio di un ciclo misto pud essere espresso come

L, =Q53+Q§4+Q§1=1+ 0Os)

_ (11.43)
Q33+ Q34 033 + 034 053+ 034

n
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Assumendo che i calori specifici non dipendano dalla temperatura, si ha
Qi =us—uy=c,(T3-T>) (11.44)
Q5 = uy —us = ¢y (T, ~ Ts) (11.45)
Q34 =ug—uz+ Ly =cy(Ty~Ts)+p(v4 - v3)
=c,(Ty—T3)+R(T4 — T3) =c, (T4 - T5) (11.46)
Sostituendo le (11.44) - (11.46) nella (11.43), si ottiene

o(T5 = Th) =1- -4 (11.47)

‘n:l— =
cv(T3—T2)+cp(T4—T3) (T3—T2)+k(T4—T3)

La (11.47), a sua volta, pud essere scritta nella stessa forma dei rendimenti
dei cicli Otto e Diesel, purché si definisca un ulteriore parametro, detto rap-

porto delle pressioni

7, =23 (11.48)

P2

Y

(a) (b)
Figura 11.20 Ciclo misto ad aria standard rappresentato: (a) sul diagramma (p, v) e (b)

sul diagramma (7, ). Si noti la suddivisione ideale nelle due zone Otto (O) e Diesel (D).
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Mediante alcuni passaggi algebrici, non riportati per brevita, dalle relazioni
precedenti si pud ricavare 1’espressione

<k

1 rr.—1
=Y s 11.49
L " (}},—-1)+k?},(rc—l) ( ;

che, per r. = 1, fornisce il rendimento del ciclo Otto mentre, per }';, = 1, for-
nisce il rendimento del ciclo Diesel.

11.6 CICLI BITERMICI REVERSIBILI

Nelle normali condizioni operative, e per lo stesso rapporto tra le tempe-
rature massima e minima, i cicli a gas esaminati finora hanno rendimenti in-
feriori al rendimento del ciclo di Carnot. D’altra parte il ciclo di Carnot, ol-
tre a non essere di facile realizzazione pratica, & caratterizzato da valori
molto bassi del lavoro specifico netto adimensionale L, /(¢c,7,,,,,). Per con-
vincersene, basta osservare la rappresentazione di Fig. 5.5 dove & evidente
che la forma sottile ed allungata implica valori molto bassi dell’area. D’altra
parte, come anticipato nel Paragrafo 4.4, esistono altri cicli bitermici rever-
sibili che non soffrono di limitazioni inerenti il lavoro netto e sono suscetti-
bili di realizzazione pratica in forma pili 0 meno approssimata.

11.6.1 Ciclo Ericsson

Da un punto di vista teorico, il ciclo Ericsson pud essere concepito come un
ciclo Joule rigenerativo nel quale la compressione abbia luogo in un numero
molto grande di stadi, ciascuno con refrigerazione intermedia ed, analoga-
mente, I’espansione sia frazionata in un numero molto grande di stadi, cia-
scuno con post-combustione intermedia. Tale possibilita & evidenziata nella
Fig. 11.21 dove si mostra, appunto, il passaggio dal ciclo Joule rigenerativo
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pluristadio al ciclo Ericsson. Nel ciclo Ericsson, gli unici scambi termici con
I’esterno sono isotermi ed hanno luogo alle temperatura delle sorgenti,
mentre i passaggi dalla temperatura massima a quella minima, e viceversa,
sono di tipo rigenerativo ed hanno luogo a pressione costante. Di conse-
guenza, il ciclo Ericsson & caratterizzato dallo stesso rendimento di un ciclo

di Carnot, operante tra le stesse temperature massima e minima.

(b)

Figura 11.21 Rappresentazione, sul diagramma (7, s), del ciclo Ericsson: (a) approssimato

e (b) ideale.

Esempio 11.10

Si dimostri che, per lo stesso valore del rapporto tra le temperature massima
¢ minima, il rendimento del ciclo Ericsson & pari al rendimento del ciclo di
Carnot.

Soluzione
Il rendimento di conversione di un ciclo Ericsson pud essere espresso come

_ L, _Qu+0n_,. %
(9 034 0%

dove, naturalmente, compaiono solo le quantita di calore scambiate con
I’esterno. 11 calore fornito a temperatura costante ¢ dato da

Q;Q = Tmax(= T3 = T4) j (54 . 53)
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mentre il calore ceduto a temperatura costante & dato da
Q= Tmin(= Iy = TZ) '(32 _sl)

Sostituendo tali relazioni nell’espressione del rendimento, si ottiene

n=1- Tmin(sl _52) == Tmin
Tmax(54 _53) Tinax

in quanto, sul diagramma (7, s), le isobare sono curve parallele.

11.6.2 Ciclo Stirling

I ciclo Stirling & un ciclo bitermico avente valori del rendimento uguali a
quelli di un ciclo di Carnot, caratterizzato dalle stesse temperature massima
e minima. Esso costituisce il riferimento termodinamico per gli omonimi
motori alternativi a combustione esterna ed a circuito (interno) chiuso. I
motori Stirling sono molto interessanti in quanto, oltre a fornire alti valori
del rendimento, sono meno inquinanti dei normali motori alternativi, nei
quali la combustione avviene all’interno del cilindro.

Nel ciclo Stirling gli unici scambi termici con I’esterno sono isotermi
ed hanno luogo alle temperature delle sorgenti, mentre i passaggi dalla tem-
peratura massima a quella minima, e viceversa, sono di tipo rigenerativo ed
hanno luogo a volume costante. Infatti, durante la fase di raffreddamento, il
fluido cede calore ad una matrice solida porosa e tale calore & poi restituito
dalla matrice al fluido stesso durante la fase di riscaldamento. Il funziona-
mento di un motore Stirling, ed il ciclo termodinamico di riferimento, sono
schematizzati in Fig. 11.22 dove, tuttavia, non ci si occupa del particolare
cinematismo che regola il movimento dei due stantuffi. Come si vede, il
motore Stirling presenta quattro fasi, durante le quali:

(a) il fluido & compresso a temperatura costante nel cilindro freddo, cedendo
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all’esterno la quantita di calore Q),;
(b) il fluido & trasferito a volume specifico costante dal cilindro freddo al

cilindro caldo, assorbendo dal rigeneratore la quantita di calore |Qn'g|?

f | | LN\IVVJ vau|
C.C. |Q-12| c.C
w/ﬁm 12|
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(a) (b)
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& ._1_1.
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(© (@)

T = cost

Y
A 4

(e )
Figura 11.22 Ciclo Stirling: schema funzionale (a) - (b) - (c) - (d) e rappresentazione su:

(e) diagramma (p, v) ed (f) diagramma (7, ).
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(c) il fluido & espanso a temperatura costante nel cilindro caldo, assorbendo
dall’esterno la quantita di calore Q%,;

(d) il fluido & trasferito a volume specifico costante dal cilindro caldo al ci-
lindro freddo, cedendo al rigeneratore la quantita di calore |Q,,-g’.

Il ciclo Stirling ideale comprende le trasformazioni:

* compressione isoterma con cessione di calore Q7,,

* assorbimento del calore di rigenerazione a volume costante (23),
* espansione isoterma con assorbimento di calore Q73 e

* cessione del calore di rigenerazione a volume costante (41).

Poiché, come si & detto, gli unici scambi termici con 1’esterno sono
isotermi ed hanno luogo alla temperatura delle sorgenti, anche il ciclo Stir-
ling € caratterizzato dallo stesso rendimento di un ciclo di Carnot operante
tra le stesse temperature massima e minima.

Esempio 11.11
Si dimostri che, per lo stesso valore del rapporto tra le temperature massima

e minima, il rendimento del ciclo Stirling & pari al rendimento del ciclo di
Carnot.

Soluzione
Procedendo come nell’esempio precedente, il rendimento di conversione di
un ciclo Stirling pud essere scritto nella forma

n -
03 034 Q3

dove, naturalmente, compaiono solo le quantita di calore scambiate con
I’esterno. Il calore fornito a temperatura costante & dato da

Q§4 = Tnax (= I= T4) : (S4 - "'3)

mentre il calore ceduto a temperatura costante & dato da
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Qi =Tpin(=T1 =T3) (52 —51)
Sostituendo tali relazioni nell’espressione del rendimento, si ottiene

_Twin(51=52) _y _ Toin
T

n=1
max (54 i 33) Tmax

in quanto, sul diagramma (7, s), le isocore sono curve parallele.

11.7 CONCLUSIONI

In questo capitolo ci si & occupati, essenzialmente, dei cicli diretti a gas
schematizzati come cicli ad aria standard. Si & cosi giunti a valutare i rendi-
menti di primo principio dei cicli di riferimento per turbomotori e motori a
combustione interna. Oltre ai cicli pid frequentemente impiegati in pratica,
si sono presi in esame il ciclo Ericsson ed il ciclo Stirling, quali esempi di
cicli bitermici aventi lo stesso rendimento di un ciclo di Carnot che si svolga

tra le stesse temperature massima e minima.



CAPITOLO 12
CICLI DIRETTI A VAPORE

12.1 GENERALITA

I cicli diretti a vapore costituiscono il riferimento termodinamico per la
schematizzazione dei grandi impianti di produzione dell’energia elettrica.
Come suggerito dal nome, nei cicli a vapore hanno luogo evaporazioni e
condensazioni durante le quali il fluido di lavoro cambia fase. Il fluido di
lavoro pil utilizzato & 1’acqua, date le favorevoli proprieta termodinamiche,
il basso costo e la grande disponibilita, ma non mancano applicazioni parti-
colari nelle quali sono impiegati altri fluidi.

Dal punto di vista termodinamico, la principale differenza tra i cicli
diretti a vapore ed i cicli diretti a gas & costituita dalle modalita di compres-
sione. La possibilita di comprimere un liquido, al posto di un gas, consente
un notevole risparmio nel lavoro speso per unita di massa. Di conseguenza,
nei cicli a vapore il lavoro speso durante la compressione & sempre molto
minore del lavoro ottenuto durante I’espansione. Pertanto i cicli con turbine
a vapore, a differenza di quelli con turbine a gas, praticamente non risentono
delle irreversibilita nella fase di compressione. Per contro, gli impianti a va-
pore sono molto ingombranti per la presenza di componenti quali il genera-
tore di vapore ed il condensatore e, di conseguenza, sono impiegati, preva-
lentemente, nella produzione d’energia elettrica su larga scala.

12.2 CICLO RANKINE

Per facilitare ’analisi termodinamica, un impianto atto a realizzare un ciclo
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Rankine, a vapore saturo o surriscaldato, pud essere schematizzato come in
Fig. 12.1.

N
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Figura 12.1 Componenti di un impianto atto a realizzare un ciclo Rankine a vapore surri-

scaldato,

I simboli utilizzati per turbina (34 ), condensatore (4D e pompa (12)
non danno luogo a particolari complicazioni grafiche. Per evitare anche le
difficolta di rappresentazione del generatore di vapore, & possibile impiegare
i simboli illustrati in Fig. 12.2, dove si distingue tra
* economizzatore (ET), indicato con una serie di linee verticali, corri-

spondenti alla zona dove il liquido & portato alla temperatura
d’evaporazione;
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e evaporatore (2727), indicato con un rettangolo privo di tratteggi, corri-
spondente alla zona dove ha luogo I’evaporazione;
« eventuale surriscaldatore (2”3), indicato con un serpentino, corri-
spondente alla zona dove viene surriscaldato il vapore.
Si noti che, in assenza di surriscaldatore, il generatore produce vapore satu-
ro e quindi il punto di uscita 3 coincide con il punto 2”. Inoltre, si puo os-
servare che, nelle schematizzazioni di Fig. 12.1 e Fig. 12.2, si & fatto riferi-
mento, implicitamente, a centrali termoelettriche tradizionali, nelle quali i
generatori di vapore sono alimentati con combustibili fossili. Esistono, in-
fatti, altre possibilita e, ad esempio, nelle centrali elettronucleari il calore &
fornito da reattori a fissione, mentre nelle centrali eliotermiche il calore &
fornito da un sistema di captazione che concentra le radiazioni solari sulla

{5

. e =

caldaia.

*2 A2

(@) (b)

Figura 12.2 Rappresentazioni simboliche di generatori di vapore: (a) senza surriscaldatore

e (b) con surriscaldatore.

12.2.1 Ciclo Rankine a Vapore Saturo

Un impianto atto a realizzare un ciclo Rankine a vapore saturo pud essere

schematizzato come in Fig. 12.3.
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Y

2 @1“

Figura 12.3 Schema funzionale di un impianto atto a realizzare un ciclo Rankine a vapore

saturo.

Il ciclo Rankine ideale a vapore saturo, illustrato nella Fig. 12.4 con
riferimento al fluido di lavoro acqua, comprende le trasformazioni:

* compressione isoentropica (12) nella pompa;

* fornitura di calore a pressione costante internamente reversibile Q35 nel
generatore di vapore, con riscaldamento del liquido fino alla tem-
peratura d’evaporazione (22°) e cambiamento di fase liquido-vapore
(273);

* espansione isoentropica (34) nella turbina;

* cessione di calore a pressione costante internamente reversibile Q4 nel
condensatore, con cambiamento di fase vapore-liquido.

Il rendimento di conversione, o di primo principio, di un ciclo diretto & defi-

nito come rapporto tra il lavoro netto ottenuto e la quantit di calore fornita.

A sua volta, il lavoro netto & valutabile come differenza tra il calore fornito

ed il calore ceduto e quindi, nel caso del ciclo Rankine, il rendimento pud

essere scritto nella forma

_L, =Q53+QZ: =1+Q31
* + 5
0 Q2 Q2

n (12.1)
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Se, come accade quasi sempre, & possibile trascurare le variazioni d’energia
cinetica e potenziale, il primo principio della termodinamica, riferito a si-
stemi monodimensionali stazionari, porge

O3 =h —hy (12.3)
Sostituendo le relazioni (12.2) e (12.3) nella (12.1), si ottiene

_hy=hy _ (h3—hy)=(ha—hy) (12.4)
hy — hy hy—hy '

n=1

Si osservi che, nelle ipotesi in cui ci si pone, il lavoro netto poteva
essere scritto anche come somma algebrica del lavoro L*,;, ottenuto nella
turbina, e del lavoro L, speso nella pompa

L,=Lt+L,=(hy—hy)+(h;—hs) (12.5)

n e ¢

giungendo cosi, per altra via, al numeratore della (12.4).

(a) (b)

Figura 12.4 Ciclo Rankine ideale, a vapore d’acqua saturo, rappresentato: (a) sul dia-

gramma (h,s) e (b) sul diagramma (7,s).
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Fino a questo punto, non si & utilizzata alcuna ipotesi sulla rever-
sibilita interna delle trasformazioni e, quindi, le (12.1) - (12.5) valgono per
tutti i cicli Rankine. Se perd si tiene conto del fatto che la compressione 12
ha luogo isoentropicamente e con variazioni trascurabili d’energia cinetica e
potenziale, si ottiene

L

P2
=h2—h[=J. Udp=’()£(p2—-p1) (126)
14

dove il lavoro & proporzionale al volume specifico v ¢ dell’acqua allo stato
liquido. Analogamente, se si tiene conto del fatto che I’espansione 34 2 iso-
entropica, per variazioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale si ottie-
ne

" P4 P2 _
Le=h3—h4=—[ va’p=J vdp=T,(py~p) (12.7)
P3 ”

dove il lavoro & proporzionale al volume specifico medio 7,, del vapore du-
rante I'espansione dalla pressione massima alla pressione minima del ciclo.
Poiché 7, & molto piti grande di v, nei cicli Rankine si pud porre con
buona approssimazione

¢
L,=L; s
e

=L1?(1-E—£]EL§=(’13—’24) (12.8)

Uy

ottenendo cosi una relazione che si intuisce valida nella maggior parte delle
situazioni di interesse pratico (anche se la dimostrazione rigorosa & possibile
solo per trasformazioni isoentropiche). In base alle relazioni (12.5) e (12.8),
I"espressione (12.4) si trova, talvolta, scritta nella forma semplificata

.’13 - kd-
=7 12.9
ne (12.9)
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dove & implicita 1’ approssimazione
hi Ehy (12.10)

La relazione (12.9) & di pid rapido impiego rispetto alla (12.4) in quanto,
non richiedendo il calcolo delle condizioni dell’acqua all’uscita della pom-
pa, & interamente basata su valori delle entalpie ricavati direttamente da ta-
belle o dal diagramma (A, s).

12.2.2 Influenza delle Irreversibilita Interne

Nelle installazioni reali, espansioni e compressioni possono ancora essere
considerate adiabatiche, ma non sono pill isoentropiche. Di conseguenza, le
irreversibilita interne implicano che il lavoro speso nella pompa sia maggio-
re, in modulo, del lavoro ideale e che il lavoro ottenuto nella turbina sia mi-
nore del lavoro ideale. Inoltre, le irreversibilitd nel deflusso attraverso il ge-
neratore ed il condensatore causano perdite di carico che fanno diminuire il
salto di pressione tra ingresso ed uscita della turbina, riducendo cosi anche il
salto entalpico disponibile per I’espansione. Si pud, tuttavia, osservare che
le irreversibilita in fase di compressione influiscono poco sul rendimento
globale di un ciclo a vapore in quanto, come si ¢ detto, il lavoro della pompa
& trascurabile rispetto al lavoro della turbina. Analogamente si pud afferma-
re che, in gran parte delle situazioni d’interesse pratico, le perdite di carico
nel generatore e nel condensatore sono abbastanza piccole rispetto alla dif-
ferenza tra le pressioni massima e minima di lavoro. Pertanto, in una stima
di prima approssimazione del rendimento di un ciclo reale a vapore, & suffi-
ciente prendere in considerazione la non isoentropicita dell’espansione in
turbina, come indicato in Fig. 12.5.

Il rendimento di un ciclo Rankine reale & sempre definito mediante
I’espressione (12.1) ricavabile, senza ipotesi restrittive, dal primo principio
della termodinamica. Analogamente, restano valide anche per i cicli reali
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'espressione (12.4) e I’espressione semplificata (12.9) mentre, nell’ipotesi
di non isoentropicita dell’espansione in turbina, 1'unica difficolta aggiuntiva
¢ costituita dalla determinazione del punto di fine trasformazione. Se perd &
noto il rendimento isoentropico

h-3 = hd-
o =T 12.11
n:e h3_h4! ( )

I’entalpia di fine espansione A4, pud essere ricavata facilmente dalla co-
noscenza di k3 ed hy-.

La definizione (12.11) consente anche di riscrivere 1’espressione ap-
prossimata del rendimento del ciclo, ponendo

hy=h; ~ hy—hy hy—h,

I

n = NieMrey (12.12)

e dimostrando quindi che il rendimento complessivo di un ciclo Rankine re-
ale varia, pressoché linearmente, con il rendimento isoentropico della turbi-
na.

®)

Figura 12.5 Ciclo Rankine reale, a vapore d'acqua saturo, rappresentato: (a) sul diagram-

ma (h,s) e (b) sul diagramma (7T',s).
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12.2.3 Miglioramenti del Ciclo a Vapore Saturo

Se la rappresentazione del ciclo di Rankine sul diagramma (h, 5) consente
una facile lettura delle entalpie, la rappresentazione sul diagramma (7, s)
fornisce importanti indicazioni sui possibili miglioramenti termodinamici.
Ad esempio, con riferimento alle rappresentazioni di Fig. 12.4 (b) e 12.5 (b)

si pud scrivere

53
033 =J’ T ds=Ty(s3—5) (12.13)

52

dove la temperatura media della trasformazione 23 & I’ordinata di compen-
so. Infatti, la quantita di calore fornita durante la trasformazione reversibile
23, corrisponde all’area delimitata superiormente dalla 23 stessa ed infe-
riormente dall’isoterma T = 0 K. Analogamente, la quantita di calore ceduta
durante la trasformazione reversibile 41, corrisponde all’area del rettangolo
avente altezza pari a Ty; =T} = T4 e base uguale alla differenza d’entropie
tra i punti finale ed iniziale. Si ha quindi

|Q;'|=T41(54“31)=T4|(33—52) (12.14)

Pertanto, dalla definizione di rendimento (12.1) e dalle relazioni (12.13) e
(12.14), risulta anche

—14+La =1_T41(53“‘2)=1_Iﬂ_ (12.15)

n =
033 Ty3(s3—52) Ty3

La (12.15) implica che, per aumentare il rendimento, si pud diminuire la
temperatura di condensazione T, mantenendo costante la temperatura me-
dia di fornitura calore T53, ovvero aumentare la temperatura media di for-
nitura del calore 73 mantenendo costante la temperatura di condensazione
Ty;.
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Per diminuire la temperatura di condensazione, occorre utilizzare un
condensatore efficiente, capace di condensare a temperature prossime a
quella dell’ambiente. Dati i flussi termici in gioco, cid richiede I'impiego di
notevoli portate di fluido refrigerante, in genere acqua superficiale. Pertanto
le centrali termoelettriche sono, quasi sempre, ubicate nelle vicinanze del
mare, di laghi o di fiumi non soggetti a magre eccessive. L'impiego del
condensatore consente di evitare lo scarico diretto in atmosfera che avrebbe
luogo, obbligatoriamente, ad una temperatura del vapore di 100 °C circa,
corrispondente alla temperatura di saturazione dell’acqua alla pressione at-
mosferica. Per contro, I’abbassamento della pressione di scarico a 3 - 8 kPa,
intervallo caratteristico di un normale condensatore, costringe ad impiegare
estrattori d’aria capaci di mantenere il “vuoto™ nel condensatore stesso. Va
perd rilevato che, scaricando nell’atmosfera, si andrebbe incontro anche ad
elevati costi per il trattamento chimico dell’acqua d’alimentazione. Infatti,
nelle installazioni moderne, I’acqua d’alimentazione deve essere sempre
demineralizzata e degassata per prevenire depositi incrostanti e fenomeni di
corrosione.

Per aumentare la temperatura media di fornitura calore, occorre au-
mentare la pressione massima di funzionamento che, nei cicli a vapor satu-
ro, & strettamente correlata alla temperatura massima. L’aumento di tempe-
ratura e pressione, tuttavia, causa una progressiva diminuzione del titolo du-
rante I’espansione. E ben noto che titoli troppo bassi ostacolano il buon fun-
zionamento termofluidodinamico della turbina e comportano anche il ri-
schio d’avere fenomeni di erosione nelle palettature. Pertanto, normalmente,
si prescrive che il vapore, a fine espansione, abbia titolo non inferiore a
0,88. I limiti sulla temperatura massima e sul titolo, fanno si che le realizza-
zioni pratiche di cicli Rankine a vapor saturo non siano numerose e riguar-
dino, essenzialmente, impianti speciali come le centrali elettronucleari a fis-
sione dove, peraltro, sono utilizzati uno o pin separatori di liquido tra i di-
versi stadi della turbina, al fine d’aumentare il titolo a fine espansione.
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12.2.4 Ciclo Rankine a Vapore Surriscaldato

Le considerazioni svolte nel paragrafo precedente giustificano il fatto che,
nella maggior parte degli impianti a ciclo Rankine, sia previsto il surriscal-
damento del vapore. Un impianto atto a realizzare un ciclo Rankine a vapo-
re surriscaldato pud essere schematizzato come in Fig. 12.6.

\ i

2|

A

2 @ 1

Figura 12.6 Schema funzionale di un impianto atto a realizzare un ciclo Rankine a vapore

surriscaldato.

1 ciclo Rankine a vapore surriscaldato, associato allo schema di Fig.
12.6, & rappresentato in Fig. 12.7 dove si fa riferimento all’acqua come flui-
do di lavoro. Il rendimento di tale ciclo pud ancora essere determinato me-
diante I'espressione generale (12.1), ricavata dal primo principio. Analoga-
mente restano valide le relazioni (12.2) e (12.3), riguardanti le quantita di
calore scambiate, 1’espressione (12.5) del lavoro netto adiabatico e la defini-
zione (12.11) del rendimento isoentropico d’espansione. Di conseguenza
sono ancora applicabili I’espressioni del rendimento (12.4), (12.9) e (12.12).

Esempio 12.1
Con riferimento alla Fig. 12.7, si consideri un ciclo Rankine a vapore d'ac-
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qua surriscaldato nel quale & prodotta una potenza netta di 10 MW. 11 vapore
entra in turbina alla pressione di 9,0 MPa ed alla temperatura di 823 K e si
espande adiabaticamente fino alla pressione di 3,5 kPa. La pompa aspira il
liquido saturo all'uscita dal condensatore e lo comprime isoentropicamente
fino alla pressione del generatore. Nell’ipotesi di poter trascurare le perdite
di carico nel generatore ¢ le variazioni d’energia cinetica e potenziale in
tutte le trasformazioni, si valutino il rendimento del ciclo e la portata massi-
ca di fluido in circolo nei due casi d’espansione in turbina: isoentropica e
con rendimento isoentropico pari a 0,85.

hll

\ 4

(@) (b)

Figura 12.7 Ciclo Rankine, a vapore d’acqua surriscaldato, rappresentato: (a) sul dia-

gramma (h,s) e (b) sul diagramma (7T,s).

Soluzione

Le informazioni fornite nel testo sono sufficienti a determinare le proprieta
termodinamiche nei punti 1, 3 e 4’. Poi si pud tenere conto del fatto che il
punto 2 ha la stessa entropia del punto 1 mentre, nell’ipotesi di variazioni
trascurabili di energia cinetica e potenziale, la sua entalpia differisce da
quella di 1 della quantita

hy = hy =|Lis|=v(py = p;) =0,001(9000 - 3,5)=9,0 kI / kg

Infine, il punto 4 si trova sull'isobara-isoterma di condensazione ed & ca-
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ratterizzato da un valore dell'entalpia ricavabile in base alla definizione di
rendimento isoentropico. Si ha, infatti

hy=hy— 1, (hy—hy)
=3510,7- 0,85(35 10,7 - 2039,0) =2259,7 kI / kg

a cui corrisponde un titolo del vapore scaricato dalla turbina pari a 0,88.

Tabella 12.1 Proprietd termodinamiche dei capisaldi del ciclo a vapore surriscaldato di cui

all’Esempio 12.1.

PUNTO T [K] p [MPa] h[kikg]l |s [kJ/(kg K)]
1 300 0,0035 112,6 0,3932
2 300,2 9,0 121,6 0,3932
3 823 9,0 35107 6,8137
4 300 0,0035 2039,0 6,8137
4 300 0,0035 2259,7 7,5494

Una volta determinati i valori delle proprietd termodinamiche dei ca-
pisaldi, riportate in Tabella 12.1, si pud rispondere ai quesiti. Dalla defini-
zione di rendimento si ha

(h3—hy)=(ha —hy)

Nrey =

_ (3510,7-2039,0)-9,0 _1471,7-9,0
3510,7-121,6 3389,1

=0,432

per il ciclo ideale, ed

(h3—hy)=(hy = hy)
hy —hy

n:
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(3510,7-2259,7)-9,0  1251,0-9,0
3389,1 3389,1

= 0,366

per il ciclo reale. L'uso dell'espressione approssimata (12.12) per il calcolo
del rendimento avrebbe fornito

1= e Nyey = 0,850,432 = 0,367

con un‘accuratezza piu che sufficiente ai fini pratici.
Si noti che, nel caso in esame, risulta

I

c

_hy—hy _ 90
L, hy—hy 12510

=0,007

e, di conseguenza, non si commettono errori significativi trascurando il la-
voro della pompa rispetto a quello della turbina.

La portata massica di fluido pud essere ricavata dall'espressione della
potenza netta

P, = (L - L)
Si ottiene cosi
= by e N g KB
(h3—hy)—(hy—hy)  1471,7-9,0 s
per il ciclo ideale, ed
= by 21000 _ 405 KB
(h3—hy)—(hy—hy) 1251,0-9,0 s

per il ciclo reale.
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12.2.5 Miglioramenti del Ciclo a Vapore Surriscaldato

Per avere indicazioni sui possibili miglioramenti termodinamici da in-
trodurre nel ciclo Rankine a vapore surriscaldato, si pud procedere come in
Fig. 12.8 (a), dividendo un ciclo ideale in tre cicli ideali corrispondenti alle
fasi di riscaldamento, o desottoraffreddamento (A), evaporazione (B) e sur-
riscaldamento (C). Considerazioni simili a quelle svolte nel paragrafo pre-
cedente, e I’applicazione ripetuta della relazione (12.15), consentono di af-

fermare che

Ty Ty, Ty,
My =l-—<np=1- <Ne=l-=— (12.16)
Ty Tyrpn Ty
A A
T 3 T Tmax _______ }..._.
2' "
\

Al B ,C N
272 A B AN N
1 “~a = b 4 3 -

s i
(a) (b)

Figura 12.8 Ciclo Rankine ideale a vapore d’acqua surriscaldato: (a) suddivisione in tre

cicli ideali e (b) aumento di pressione con temperatura massima costante.

Pertanto, la zona di ciclo caratterizzata dal rendimento parziale pil basso ¢
quella in cui ha luogo il riscaldamento dell’acqua, mentre quella carat-
terizzata dal rendimento pil alto & quella in cui avviene il surriscaldamento
del vapore. Inoltre, dalla (12.16) si vede come il rendimento 7] aumenti
all’aumentare della temperatura massima di ciclo in quanto, con tale tempe-
ratura, aumenta 7,.4. Poiché nelle centrali termoelettriche tradizionali il
calore & fornito da un processo di combustione, non sarebbe difficile, dal
punto di vista dello scambio termico, arrivare a temperature massime del
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vapore molto elevate. In realta, la temperatura massima del vapore surri-
scaldato & condizionata dai limiti metallurgici degli acciai impiegati nella
costruzione. Tali limiti, attualmente, impediscono il superamento dei 600
°C, mentre la temperatura massima comunemente adottata & dell’ordine dei
540 °C.

Il vincolo sulla temperatura massima di surriscaldamento, a sua vol-
ta, impedisce di aumentare la pressione di funzionamento e quindi di far
crescere, oltre un certo limite, i rendimenti 7, ed 7, condizionati dai va-
lori delle rispettive temperature medie di fornitura del calore. Infatti, anche
nei cicli a semplice surriscaldamento, I’aumento della pressione porta a di-
minuzioni eccessive del titolo del vapore negli ultimi stadi della turbina,
come evidenziato in Fig. 12.8 (b). Per aumentare la pressione massima, in
presenza del limite sulla temperatura massima di ciclo, occorre quindi fare
ricorso al processo di risurriscaldamento del vapore, che sara illustrato nel
prossimo paragrafo.

12.3 CICLO A RISURRISCALDAMENTO DI VAPORE

Un impianto atto a realizzare un ciclo a risurriscaldamento di vapore puo es-
sere schematizzato come in Fig. 12.9. 11 vapore surriscaldato, prodotto dal
generatore, & espanso adiabaticamente nel corpo d’alta pressione della tur-
bina fino alla pressione operativa intermedia. Successivamente & surriscal-
dato di nuovo, cioé risurriscaldato, fino alla temperatura massima e quindi
di nuovo espanso adiabaticamente, nel corpo di bassa pressione della turbi-
na, fino alla pressione di condensazione.

I ciclo associato allo schema di Fig. 12.9 & rappresentato in Fig.
12.10, dove si fa riferimento all’acqua come fluido di lavoro e si prendono
in considerazione le irreversibilita dell’espansioni in turbina. Come si vede
dalla Fig. 12.10, il risurriscaldamento consente di aumentare la temperatura
media a cui si fornisce calore senza, nel contempo, far diminuire troppo il
titolo del vapore negli ultimi stadi della turbina di bassa pressione.



CICLI DIRETTI A VAPORE 441

Y

3 3
= R
] /
\ B.P.
_4
R 6
2 >3

A=

Figura 12.9 Schema funzionale di un impianto atto a realizzare un ciclo a risurriscalda-

mento di vapore.

(b)

Figura 12.10 Ciclo a risurriscaldamento di vapore d’acqua, rappresentato: (a) sul dia-

gramma (h,s) e (b) sul diagramma (T,s).

Con riferimento alle procedure usuali, nell’ipotesi di variazioni tra-
scurabili d’energia cinetica e potenziale, il rendimento di un ciclo reale a ri-
surriscaldamento di vapore pud essere espresso mediante la relazione
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ne— Ly _(05+05)+06 _ o5

B Oh+0Qis 0 +0is 053+ Qs
1 he —hy _ [(hy = hg) + (5 —hg )|+ (1) = hy) (12.17)
(hy—hy)+(hs—hy) (hy—hy)+(hs—hy)

Si osservi che, nelle ipotesi poste, il lavoro netto pud essere calcolato anche
come somma algebrica dei lavori L, ed L’y ottenuti, rispettivamente, nei

corpi di alta e bassa pressione della turbina, e del lavoro L, speso nella
pompa

Ly =(Los +Lip)+ Lz =[(hy — hy) + (hs = h )|+ (y = hy)  (12.18)

giungendo cosi, per altra via, al numeratore della (12.17). Infine, nella de-
terminazione dei valori delle entalpie che compaiono nelle (12.17) e
(12.18), pud essere fatta I'ipotesi che sia h, = h;, mentre hy ed hg possono
essere ricavate dalla conoscenza dei rendimenti isoentropici d’espansione in
turbina, una volta note k4 ed hg.

Esempio 12.2

Con riferimento alla Fig. 12.10, si consideri un ciclo a vapore d'acqua con
risurriscaldamento, nel quale il vapore entra nella turbina di alta pressione a
16,0 MPa ed a 773 K e si espande adiabaticamente fino alla pressione di 3,0
MPa. 11 vapore torna poi al generatore dove & risurriscaldato fino alla tem-
peratura di 773 K e, successivamente, entra nella turbina di bassa pressione
dove & di nuovo espanso adiabaticamente fino alla pressione di 6,0 kPa. La
pompa aspira il liquido saturo all'uscita dal condensatore ¢ lo comprime iso-
entropicamente fino alla pressione del generatore. Nell’ipotesi di poter tra-
scurare le perdite di carico nel generatore e nel condensatore e le variazioni
d’energia cinetica e potenziale in tutte le trasformazioni, si valuti il rendi-
mento del ciclo, assumendo che i rendimenti isoentropici d’espansione in
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turbina siano pari a 0,86 nello stadio di alta pressione e 0,84 nello stadio di
bassa pressione.

Soluzione

Le informazioni fornite nel testo sono sufficienti a determinare le proprieta
termodinamiche nei punti 1, 3,4°, 5 e 6. Poi, si pud tenere conto del fatto
che il punto 2 ha la stessa entropia del punto 1 mentre, nell’ipotesi di varia-
zioni trascurabili d’energia cinetica e potenziale, la sua entalpia differisce da
quella di 1 della quantita

hy —hy =|Li5|=v(p, — p;) =0,001(16000 - 6,0) = 16,0 kI /kg

Infine, procedendo come nell’Esempio 12.1, si ricava

h4 =h3 = rh-e(h3 "-h4r)

=3294,4 - 0,86(3294,4 — 2862,5) = 2923,0 kJ/kg
ed

he = hs—Mie(hs —hg)

=3456,1— 0,84 (3456,1 — 2228,0) = 2424,5 kI / kg

a cui corrisponde un titolo del vapore scaricato dalla turbina di bassa pres- '
sione pari a 0,94.

Una volta determinati i valori delle proprieta termodinamiche dei ca-
pisaldi, riportate in Tabella 12.2, si pud rispondere al quesito. Dalla defini-
zione di rendimento si ha, infatti

n=l_ h’ﬁ_hl
(hy —hy)+ (hs—hy)
2424,5-151,5

=1-
(3294,4 - 167,5) + (3456,1-2923,0)

b
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Dal confronto con il ciclo a semplice surriscaldamento, illustrato nell’E-
sempio 12.1, emerge che, pur operando con una temperatura massima di ci-
clo pil bassa, il rendimento & aumentato dell’ 1%, mentre il titolo del vapore
scaricato dalla turbina & passato da 0,88 a 0,94.

Tabella 12.2 Proprieta termodinamiche dei capisaldi del ciclo a vapore risurriscaldato di

cui all’Esempio 12.2.

PUNTO T [K] p [MPa] hkikgl s [k)/(kg K)]

1 309,3 0,006 151,5 0,5209
2 309,7 16,0 167,5 0,5209
3 773 16,0 32944 6,3001
4 5254 3,0 2862,5 6,3001

546,4 3,0 2923,0 6,4129
5 773 3,0 3456,1 7,2333
6 309,3 0,006 22230 7,2333
6 309,3 0,006 2424.5 7,8685

12.4 CICLI RIGENERATIVI A VAPORE

Fino a questo punto ci si & occupati, essenzialmente, delle fasi di vapo-
rizzazione e surriscaldamento me