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Prefazione

Gli esercizi di seguito presentati vengono offerti agli studenti
dei corsi di Fisica Tecnica delle facolta® di Ingegneria. 1l loro
svolgimento presuppone la acquisizione preliminare di rutti gli
argomenti teorici del programma di Termodinamica Applicata
usualmente svolto. Risulta infatti indispensabile ‘la conoscenza di
equazioni fondamentali quali Prima e Seconda Legge dellg
Termodinamica e le loro applicazioni in forma di bilanci energetici
ed entropici nonche’ la conoscenza del calcolo delle proprieta’,

Nel primo capitolo si trovano alcune applicazioni numeriche di
Termodinamica le cui tipologie, per lo piw’, fanno riferimento ai piy’
comuni impieghi tecnici di questi componenti. Nei capitoli successivi
Sono raggruppati omogeneamente, Schemi di impianti moteri a
vapore d'acqua e a gas; in questi ultimi la sostanza di lavoro ™
considerata e’ sempre aria. Seguono gli Impianti operatori a

. compressione di vapore ed infine, vengono presentati anche alcuni

schemi di impianti motore accoppiati in cascata.

Si auspica che guesta raccolta possa_ facilitare ['acquisizione
delle leggi fondamentali e particolari della Te_rmcgdinami_ca
attraverso la lore applicazione nella risoluzione strategica degli
esercizi; d'altro canto gli schemi proposti, suggerendo, sia pure in
forma di modelli semplificati, possibili applicazioni ingegneristiche

- dei dispositivi e degli impianti presi in considerazione, potrebbero

consentire un prime approccio dell’allievo’ verso sistemi utilizzatori
reali, il cui approfondimento resta comunque da sviluppare
nell'ambito . dei corsi successivi. ’



in usc onente ¢ data
mentre il valore dell'entalpia dell'acqua in uscita dal compone
da un bilancio di energia sullo stesso

Ifl1h1 + Ii’lzhg_ + Qm T;‘A3h3

* p

Vy=mav;

.SVOLGIMENTO
v, (20°C) = 1,00-107 m3/kg
hy ((20°C)=83,86 kI/kg

= e

oo 280107 ) 40072 kgss
v o1,00107

o1 =3y 3
v —v1+x2(v-vswv1j=1,08-10‘"3+0,200(0,582 -1,08:107=0,117 m lk.g |
A '
hy = hy + xp(fys = B = 567,35 +0,200:2157,6 =999 ki/kg .

. V2400
M2, 36000,117

=9,50-10 kg/s
. _ -2
=ty +my=2,80-107+9,50-10 2212,3-107%kg/s

mhy +mohy +Q=msahs

. : ) "—2.
5 80-1072:83,86 +9,50-107%:999 +280 =12,3-107%hs
thsom KI/kg

da questo valore di entalpia e con il valore di pressione assegnato, si

deduce che l'acqua nelle coadizioni 3 e' vapore surriscaldato; dal
diagramma h,s si legge :

vy= 1,85 mi/kg

1z = 300°C

Vy=m3v3=12,3-10"21,85 20,228 m%/s

2} ODell'acqua liquida alla temperatura di 15°C fluisce attraverso una
condatta rettilinea, di diametro costanie pari a 15 cm, lunga 688 m.
La caduta di pressione tra sezione di ingresso e di uscita e’ di 2,5 bar.
e quest'ultima e’ ad una guota inferiore di 6,80 m rispetto a quella di
ingresso. Supponendo che il fattore di attrito per 2 condotta e' di
8,828, determinare la portata volumetrica dellacqua.” "~ 700 70

z A

t;1 =15 °C f=0,020 D;=15cm

L.=600m
Az = 6,00 m Ap = 2,5 bar

PROCEDIVENTO

L'equazione dell'énergia meecanica fornisce
2
W W.%

V{P1—Pa)+g(z;-zx) + 5

e tenendo presente che il volume specifico dell'acqua ed il diametro della
condotta sono costanti si ricava

W= Wo

quindi l'equazione dell'energia meccanica diventa



VAp +gAz=T

da cui e possibile ricavare il valore della Perdi_ta_ di' carico; nc.:?rda;xdo
I'espressione per le perdite di carico distribuite si puo’ ottenere i1 valore
della velocita' dell'acqua nella qendotta,

e quindi la portata volumetrica pari a

n:Dél
4

Ve=w

- SVOLGIMENTO

PR 3
r=vAp+ghz=1,00-10"32,5-10t? +l\9’,,8-'1.6’00'10 =
=0,25 + 0,059 =0,309 kJ/kg
1

£ -2, N1 3 2 . ‘ .
Wm(zm,;}_(z.is.m 0,309 10) 28 mls

Lf ) 600-0,020

D 2,8:3,14-15°
4 4

Vew 107 =0,0495 m3/s

3) Del vapore d'acqua entra in una turbing alla pressione di 45 bar ed
alla temperatura di 738 °C. |l rapporto ira le pressioni di ingresso &
di uscita (rapporto di espansione) e' di 18:1. Il rendimento
isoentropico vale 8,85. Determinare:

-}l léuura specifico otlenuto
-} la temperatura finale
-} Pentropia specifica finale

2
e —.

p1 = 45 bar p2 = pi/10 t =730 °C nr = 0,85

PROCEDIMENTO

Nel punto 1 sono note le proprieta’ essendo note la pressione e la
temperatura; la pressione nel punto 2s di fine espansione isoentropica '
data da

p2s = p1/10
¢ quindi, dal momento che s; = 855, sono individuabili Ie proprieta’ nel
punto 2s. L'entalpia nel punto 2 si puo' ricavare dal rendimento

isoentropico della turbina

: hl"—hZ
Hr=

hy —hy
il lavoro specifico €' pari a
IT"—: h; - h2

nota l'entalpia nel punto 2 e la pressione €' possibile leggere sul piano h,s
il valore della temperatura e dell’entropia specifica.



SVOLGIMENTO
hy = 3980 kijke S1 =50 = 7,65 kifke K
Pas = 45/10 = 45 bar g = 3140 Kijkg K
hy—hy 3980 — h,
el 2085 =t T2y sl i
T R —ha. 3980 —3140 2 'kg

fr=hy ~hy =3980 -3266 =714 ki/kg

iy = 395 °C s2 = 7,82 ki/kg K

4) Per una turbina a gas si conescong i seguenti dati;
fluido: aria; »
condiziane di ingressao: t;.= 548 °C, p; = 4,08 bar:
condizione di uscita; pz= 1,88 bar;

rendimento isoentropico: nr= 8,870

variazioni di energia cinetica e patenziali nulle;
sistema adiabatico a calori specifici costanti

Calcolare 1a temperatura di uscita.ed il lavorg specifico ottenuto.

2
Er——

PROCEDIMENTO

Dall'equazione della trasformazione adiabatica internamente reversibile e'

possibile valutare la temperatura tag

| 1
E@.{E&J X
Ty P1:

mentre dal rendimento isoentropico della turbina si puo'

temperatura di fine compressione reule t,

10

ricavare la

ty — iy
M=
ty—tag

il lavore specifico deriva da un bilancio di energia specifica su un volume
di controtlo che racchiude il componente

lp= Cé(tz =)

SVOLGIMENTO

k~1 1.4 -1 .
1%32[32_1 K T23=313-(-1-z~99) M sar k=214 T
"]'_"§ pl N 4,00

ty— 1ty 540 ~t4
= =0870 = ———=— 1, =300 C
sy 540 274 7

1T; CP(EZ— Ii) =’i,01(540 - 309} =233 kI/kg

5) Una portata di 8,853 kg/s di acqua entra in una turbopompa alia -
temperatura di 25,8 °C ed alla pressione di 1,88 har eq gsce al{a
pressione di 18,8 bar. Supponenda trascurabili le variazioni di energia
cinetica e potenziale e che il rendimento isgentropico valga 8,68, si
calcoling Ia potenza meccanica e la temperatura di uscita.

m = 0,833 kg/s ty = 25,0 °C pt = 1,00 bar  p3 = 10,0 bar
nre = 0,60

PROCEDIMENTO

Il lavoro specifico fornito alla pompa €' dato da

i1



1= VAD
" Tre

| ."”che'e' 'ﬁauale alin variazione di entalpia che l'acqua subisce tra ingresso ed
. : (=] -

uscita

I=hy —hy
tale variazione entalpica e’ esprimibile come

hp—hy=vap +cAt

da cui si puo' ottenere la variazione di temperatura che subisce l'acqua e,

quindi, la temperatura di uscita. La potenza meccanica fornita alla
turbopompa e' data da ‘

© o VAp
L=m Tp
SVOLGIMENTO

vap  1,00:1073-9,00-10%
Trp 0,60

] =

=1,50 kJ/kg
I=hy ~h=1,50 =vAp +cat=1,00-10"29,00-10% + 4,187 At
At=0,14 °C 1,=251 C

N . VAp
L=m
Arp

=0,833-1,50 = 1,25 kW

12

6] Una turbopompa porta acqua da un serbatgio ad un altro
attraversg una condotta del diametro interno dji 8,8 cm. La velocita’
dell'acqua nella condotta e’ di 1,28 m/s e la differenza di quota tra i
peli liberi dei serbatoi e di 15 m. .

Le perdite per attrito sono pari a 38 J/kg; il rendimento isoentropico
delia turbopompa e* 8,68, Determinare 1a potenza della turbopompa.

Az

T15m

De=8,0cm w o= 1,20 m/s Az = 15 m
ne = 0,60 Tcond = 30 J/kg
PROCEDIMENTO

Tenendo presente che
P1 = P2 = Pamp wi=wy=0

e che Ia portata massica e', data da

- W'H-DC2
m =
v-4

I'equazione dell'energia meccanica tra le sezioni 1 e 2 fornisce il valore
deila potenza meccanica richiesta dalla turbopompa

L—nﬁ gAZ +71)
Tip

13



SVOLGIMENTO
2.9 -4
. wDg _1,203,14:8,0%107 (3 o
ved ' 1,00-10‘3-4
< - {ghz+T) (9 81-15 +30)—1,8 KW
meanP -—6 03‘“‘““‘"""""’""’""""‘-—‘"“‘"0 60 i

7} Per un compressere si conoscono i seguenti dati:

fluido: aria; . .
condizione di ingresso:
condizione di uscita:

= 16 °C, pr = 1,88 bar;
p» = 4,88 bar;

rendimento isoentropico: .= 8, 650 ’
variazioni di energia c;ne;:gca e potenziali trascurabili;
& LB len
sistema adiabalico. v
Calcolare il lavore'di compressione e la temperatura di usc:ta

dell'aria dal compressare.

PROCEDIMENTO

Dall'equazione relativa ad una trasformazione adiabatica mter:éa:m??rtlzz
reversibile &' possibile calcolare la temperatura del punto di
compressione ideale

k-1

I%.?. (PZS} k
T P

i ' i ‘ * possibile
mentre, ' dal rendimento isoentropico della turbopompa, € possib

valutare la temperatura di fine compressione reale

ty — 1
tag =1y

~ Mrp=

14

iI lavoro specifico di compressione e' dato da un bilancio di energia st un
volume di controilo che racchiude il componente

I=cplty - ty) -

SVOLGIMENTO J
k=1 ‘ 14 ~1
T k 1,4
..ﬁ{i?ﬁ] T25=289-(MJ = 429 K=156
T, \p /S 1,9
=Ly, =16 %
Z =0,650 = tp =231 C
Byt 2156 ~167 2

L=cp(ty ~ty) =1,01(231 - 156)=217 ki/kg

8) Un compressore opera su 488 m3/h di aria -alle condizioni di
ingresso di 1,88 bar e 14 °C fino alla pressione di uscita di 5,688 bar.
Determinare la potenza meccanica richiesta per le seguenti
trasformazioni internamente reversibili:

alisolerma

b) politropica di esponente 1,588
c] adiabatica

V = 400 md/h py = 1,00 bar p2 = 4,00 bar 1 = 16 °C
T[c = 0,650 ’

15



PROCEDIMENTO
Per valutare la potenza meccanica nelle tre sitwazioni prospettate, occorre

. . O e
valutare dapprima la portata massica di fluido evolvente; ritenendo T'aria
un gas a calorl specifici costanti, si ottiene

aoV Ve
vi R
I'equazione dell'energia meccanica nei tre casi fornisce:

‘a) trasformazione isoterma internamente reversibile

I=mRTInEE
P1

b) trasformazione politropica internamente reversibile

-1

i (2] ]

¢} trasformazione adiabatica internamente rteversibile

.V _Vp  400-1,00:10°
T e T3 e 208 ;0,135 kﬂ‘
T RT  287,132873600 8/s

a)
L=mRTInE2=0,1350,2871n29 - 17.0 kW
P 1,00 '
16

- ¢)

n-1
ol
n—1 P
1,30
=0,135- 5—5—60 ,287-2871{(5, 00)130(}~1}—21 7 kW
k-1
k Pyl k
—RT|2] -1
Lemi=r [P']) }
1,40
=0,135 —mn 570 () 28T -2871(5, 00)1 40 -D1= 227 kW

9} Una portata di 8,278 kg/s di 0, attraversa una wvalvola di
laminazione. In ingresso I1a temperatura e' di 38 °C e 1a pressione e'
di 8,8 bar. La portata volumetrica finale e' 8 volte quelfa iniziale.
Calcolare la pressione in uscita e 13 variaziene di entropia nella
fpotesi di gas ideale a calori specifici costanti.

1 [ :} 2
p1 = 8,0 bar _ 1) =30 °C

Vy=8V, | mg,=0,278 kg/s

~ PROCEDIVENTO

Dal momento che la portata massica. in 1ngresso coincide con quella in

© uscita ne consegue:

Vz“’—“SV]

il processo di laminazione comporta h; = hy e, per I'ipotesi sul
comportamento dell'ossigeno, si ottiene g

o

17




Ty =17
e quindi.
5 . Pi
- PV =ppva=28pyv;  dacul Pa="g

nel caso in esame l'espressione della variazione di entropia specifica

T an
As= (c 1n—-~2- — R-lngg-]

L Py

diventa
As=-RInEZ

P1
SYOLGIMENTO

P:1 8,0
=—m—= 1,0 bar
P2 3 %
AS=wm-R-1n———=m0;278~0,260831n§6:0,151 kW/K
. o P ’ .

18

18} Una portata d'acqua fluisce reversibilmente in una turbina
adiabatica. Pressione e temperatura a monte sono rispettivamente
68 bar e 688 °C, Ia pressione a valle e' 8,858 bar. Qualora, a parita’ di
tutte fe altre condizioni, 'espansione sia adiabatica irreversibile con

‘pariazione di entropia specifica di 8,6 113 kd/kg K, si calcoli:

a) l'incremento percentuaie di portata necessario a conservare
inalterata la potenza meccanica prodotta;
bl ii rendimento iscentropice della turbina..

L
1 / K ‘o
e
Q=0 . P=0 p1 = 60 bar ty = 600°C p2= 0,050 bar

PROCEDIMENTO

Il bitancio di energia su un volume di controilo che racchiuda la turbina
supposta ideale, si scrive

Mideale N1 = Migealehog + L
mentre per lo stesso volume di controllo, nel caso di turbina reale, si ha
Myealeh = Megqeha + L

¢’ possibile, quindi, valutare le- portate necessaric nei due casi noti che
siano i valori dell'entalpia. Le proprieta’ nel punto 1 sono note essendolo

la pressione e la temperatura; in particolare ¢' nota l'entropia siche ¢ la

stessa’ del punto di fine espansione isoentropica 2s. Del purito "2 &' nofa la

. pressione nonche' l'entropia ricavabile da un bilancie della stessa st un

volume di controllo che racchiuda il componente. Tenendo in conto la
variazione di entropia assegnata, dovuta alle irreversibilita’ interne

© (sisterna adiabatico), si ottiene

5] tAs=35,

il rendimento iscentropico della turbina &' dato da

19




hy—hy

np=——>=
hy—hy

Iincremento di portata massica di acqua affinche’, nei due casi proposti, si
mantenga inalterata la potenza meccanica prodotta, e data da

A]‘I.}%z mmal'e—midcale-loo =(h1"’”‘h2 : hlthS
Mideale 1
hl"hzs

' hl"hZS 11

N PR |
hy-h, Tt
SYOLGIMENTO
hi= 3650 kl/kg si= 7,15 kifkg K

has = 2180 kl/kg
sp=8; +As=7,15 40,6113 =7,76 kl/kg K

hy= 2370 ki/kg

_hy-hy 3650 —2370
Nt =

= = =0,
hy—hy, 3650 —2180  °!

1 1 J
An"z%= mrcal.c_mideule '1'00 - [hl ~hy h, —hyg

Migeale 1
. hi“hzs
iy —hoy | 1
e e s 12148
hy—h, T 0,871 y

20

11) Una pompa riceve all'ingresso acqua a 27,8 °C in condizioni di
liquido saturg; all'uscita si misura una pressione di 7,88 MPa., Si
determini:; :

al la potenza meccanica per unita’ di portata nell'ipgtesi di processo
adiabatico reversibile e l'incremento di temperatura corrispendente
ad un rendimento isoentropico del 58,8 %; ‘

b) guanto precedentemente richiesto nell'ipotesi che Ia pressione di
7,88 MPa sia misurata nella sezione di uscita di un condotto
adiabatico, a sezione costante, collegato allo scarico della pompa,
sapendo che tra le due vi e’ un incremento di quota di 488 m, e che la
perdita di carico e’ trascurabile.

PROCEDIVIENTD
a)

Da un bilancio di energia per un volume di controlio che comprenda la
sola pornpa si ottiene

0 - 2
Q-L. =m(ah + gAz»&«A%——J da cui

le=hy—hy=cly-t;)+v(pa—p1)

tenendo presente l'ipotesi di trasformazione isoentropica e che la
variazione di entropia per una sostanza in fase liquida e' data da

- T
Sg =84 =cln—>
T

si ricave che Ty = Ty e quindi il lavoro specifico ideale ¢' dato da

le,ig = vipz — pslty)]

il lavoro reale specifico €' dato da

21



3

l<: id } (700 )
-TLL I ~7,0
[ Ty v(p2~P1) 0,500 0

=y =27,0 + 228’7 L
2= h ¢ ' 4.2 ,

| ledd =c(ty — t;) + v(pp — Py) da cui si ottiene il valore della temperatura
T‘p . ’

in uscita dalla pompa

.[1 ; )}
o P

b)

=ty + loia = V(P3—P1) + gz —2) =7,00 +9,81-400-1073=10,92 kI/kg

c
: o L
b leig=Vv(p2—py) dacui py= }&2—%}%+3,596-103 = 10,92 MPa
N - : i 1,00-10° '

le ipotesi comportano ,00 0

- 1 ~mnp)va - . - ' &
Sy = 5] S5 =57 ty = (1 -np)vap rty = (1-~0,500)-10,92 £27.0 =29.6 C A

, TpC . 0,500-4,2

dall'equazione dell'energia meccanica si ottiene il lavoro specifico ideale

le,ia=V(P3—P1)+8(z3—21) ‘
12) Una turbina a vapore d'acqua opera adiabaticamente e produce
3,888 M. Il vapore d'acqua, entrante a 28,88 bar e 488 °C, e’
scaricato come vapore saturo secco a 8,188 bar. Successivamente
fluisce in uno scambiatore di calare, il cui fluido refrigerante e' acqua

di fiume, dove e’ raffreddato a pressione costante sing a 32 °C.
beterminare:

il rendimento isoentropico della pompa ¢' dato da

_hpg—hy V(P2 —Pi) -
hy=hy  v{pa=pp+clty=1t)

T

il valore della pressione ppsi ricava dall'equazione dell'energia meccanica

licata tra le sezioni 1 €2 al Ia portata d'acqua che entra in turbina e la portata d’'acqua di
applhicata tra

refrigerazione necessaria allo scambiatore, neil'ipotesi che guesta,
alla pressigne praticamente costante di 1,48 bar, entri a 18,8 °C ed
esca a 29,8 °C.

b} la produzione entropica relativa allo scambiatore di calore.

leig=v(p2—p1)

e quindi la temperatura nella sezione ch uscxta ¢ quella di entrata. della
pompa ¢ data da

2 3
: _ = I R
(1 —mpivap N \ .
tz B manmnssmr— tl ; . i‘ ) 1
T]P_C o 7 ; )
~N |
" SVOLGIMENTO \ L
@) ) pr= 20,0 bar | p2= 0,100 bar P2 = P3
ST -3 6 3.1 03 ‘ | ty = 480 °C t3= 32 °C x2= 1,00
le,ig=+{P> ~Ps(t1)} = 1,00-107°(7,00-107 - 3,596-107-1077 = 7,00 kl/kg pa=ps= 1,40 bar  t4= 18,0 °C ts= 29,0 °C
ol : : Q=0 . L = 3,000 MW
22 23




PROCEDIMENTO

L'entalpia nei punti 1 e 2 sono note e, quindi, da un bilancio di energia su

un veolume di controlle che racchiuda la turbina, si ottiene il valore della

portata massica di acqua che elabora il componente

L=mgeohy = hy)

da un bilancio di energiz sullo scambiatore si ricava la portata d'acqua di

fiume

Micicto(hs ~ 13) = Mgiyme(hs— M) = M gumeS{s =~ tg)

la produzione entropica sullo scambiatore si ottiene da un bilancio di

entropia sul volume di controllo riportato in figura

" mmclosfz_* m fiumeS4 + pscamb = czcloSB + mf}umeSS

SVOLGIMENTO
: .
Mgiclo = L = 3,00:10 =3,57 kg/s
 (h;—hy) (3430 -2590) 77
A\‘ hy—h
Mo mha—hy)  3,57(2590 ~134) 190 kg/s

(t5—t4) 4 187(29,0 -18,0)
1.)scamb = mcio(SB = Sg) + mflume(35 $4)=

—3 57(0 4637 -8, Z48)+190 4, 1871n§~g~%=2 18 kW/K

13) 18,8 m3/h di azoto alla pressione di 18,88 bar ed alla
temperatura di 888,8 °C espandono in una turbina fino alfa pressione
di 1,88 bar. Calcolare, secando il modello di gas ideale a calori
specifici costanti, Ia potenza meccanica nei due casi:

al espansione adiabatica reversibile; -
b} espansione adiabatica irreversibile con incremento di entropia di
8,77 kd/kg K.

2
S—
1
= 10,0 m3/h p: = 10,00 bar t1 = 800,0 °C
p = 1,00 bar
PROCEDIMENTO

La potenza meccanica si ottiene da un bilancio di energm su un volume di
controllo che racchiuda il componente

L=m(hy~hy)

la portata massica e' data da

dove il volume specifico si ottiene dall'equazione di stato dei gas ideali
applicata al gas nelle condizioni 1

p1vy =RT; .
caso a)

la temperatura di uscita dell'azoto dalla turbina si ottiene dall'equazione
delia trasformazione adiabatica reversibile tra gli stati 1 e 2

25



k-1
Tos H[pZS} k
T \p

e quindi la potenza meccanica resa ¢' data da

L=mey(ty ~ty)
caso b)

dalla variazione -di entropia specifica per un gas ideale a calori specifici
costanti si puo' ricavare la temperatura di uscita dell'azoto dalla turbina

‘ Ty
SS9 =51 —CPIHEMR] "1;""
1

e quindi la potenza meccanica tesa dalla turbina come nel caso
precedente, '
SYOLGIMENTO

v;—~R—T——269 ,91:1073 =0,3186 m3/kg

P1 10,00-10°

10,0 1 -3
g v = 2- g
M= 50003186 o210 T kels
caso a)
b‘;“l!‘ 14 -1
T k- .4
uiix[fm%i] T25=1073~[ 1,00 j " 556 K=283 T
o 10.00 |

L=mey(t;— 1) =8,72-107>1,04(800 - 283) = 4,69 kW

S 26

" PROCEDIMENTO

caso b)
[(52“‘51)+R1n'p—2‘:|
T,=Tiexpl: Pilra
i S
(0,177 +0,296911n—200 )
=1073exp : =659 K=386 <C
. L 1,04

L=mecy(t;~1,)=8,72-1072:1,04(800 - 386)=3,75 kW

14) Due portate d'acqua nelle seguen 1‘1 condizioni:
U; = 28,33 m3/s py = 1,92 har t; = 3548 °C

- [1, = B8,8889 m3/s H> = 8,988 pz=1,92 bar

confluiscono in un mescolatore ricevendo una potenza termica di
4,651 MU; sucessivamente espandono in una turbina adiabatica
generando una potenza meccanica di 11,6 MU,

La pariazione di entropia specifica, tra monte e palle della turbina, e
di 8,3433 kd/kg K. LConsiderando trascurabile la perdita di carico nel
mescofatore, si calcoli Ia pressione all'uscita della turbina.

i

4
........_.i_.p-
1
_{_.-‘__ s
T ~
Q

.

Le proprieta’ dell'acqua nelle condizioni 1 sond note essendolo Ia
pressione ‘e la temperatura '

vy = 1,5 m3/kg hy = 3160 ki/kg

3
da cui si ricava il valore della portata massica deli'acqua nelle condizioni 1
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le proprieta’ dell'acqua nelle condizioni 2 sono anch'esse note essendolo la
pressione ed il titolo’

Ya =¥+ Xa(Vys—v))

& quindi la portata massica dell'acqua nelle condizioni 2 e' data da

I'entalpia ¢ data da
Ay =hy+x3thys - hy)

la portata d'acqua nelle condizioni 3 €' data da un bilancio di massa sul
- mescolatore

Mg =My +my

mentre da un bilancio di energia su un volume di controllo che racchiuda
il mescolatore si ottiene il valore dell'entalpia dell'acqua nelle condizioni 3

T]:l3h3 =-Q+Il:11h1 -i-n.’}zhz

dal momento che la pressione nelle condizioni 3 &' assegnata, la stessa di

quella nelle condizioni 1 e 2, ne sono note tutte le proprieta’ ed in.

particolare l'entropia; essende conosciuta la variazione entropica
dell'acqua attraverso la turbina, si puo’ ottenere l'entropia nelle condizioni
4. Nota la portaza massica di acqua nelia sezione 3, dalla potenza
meccanica di espansione, si puo' ricavare il valore dell’'entalpia nelle
condizioni 4 ‘

L=mjz(hy—hy)

e quindi pressione e temperatura dell'acqua neile condizioni 4.

28

SYOLGIMENTO
v
L2283 oo kars
Y1 1,

Vo=V '}"\';2(\"\.':;_""']}ﬂ

=1,0598-107° + 0,900(0,9234 —1,0598:10%)=0,8312 m3/kg

Vy  0,8889
vy 0,8312

=107 kg/s

By =hy+xa(hys~h)) = 498,8 +0,900(2702,6 - 498,8)=2482,2 kI/kg

my=m, +my=18,9 +1,07 =20,0 kg/s

b Qrmihy+mohy  4,65110%+18,93160 +1,072482.2 )
3 Mmaq 20,0

=3351,5 ki/kg

$4=83+ 0,3433 =8,34 +0,3433 =8,68 kl/kg K

hy-L 3351 —11,6-10°
My 20,0

L=mjhs—hy) dacui hy= =2771 ki/kg

Da=008 bar ;=140 C
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. 15} §iimmettono in una caldaia tre portate d'acqua alle quali viene
fornita una potenza termica di 384 kU, Successivamente la portata

d'acqua uscente dalla caldaia espande adiabaticamente in una

turbina. Si assumanao i seguenti dati:

= 556-18-3 m3/h t; = 348 °C pi; = 16,8 bar
{1, = 1,39-18-4 m3/h tz=125°C pz=18,8 bar
mz = 4,44 18-3 My = 8,888 p3= 18,8 bar
p4 = 8,8 bar pDs = 8,12 bar Xxs5= 8,988
Tser = 588 °C 0 = 384 KWW '
‘Calcolare: 3

alla potenza meccanica della turbma,

bl il suo rendimentao isoentropico;

¢ Ia percentuale, rispetto al totale, della produzione entropica della
turbina.

LI 4
b o

3 N .
A NN

i SET

- PROCEDIMENTO

Le proprieta’ dell'acqua nelle condizioni 1, 2, 3 sono note; in particolare le
condizioni 1, 2 lo sono perche' si conoscono pressione e temperatura
mentre, per ld condizione 3, sono noti pressione e titolo

Vam v+ KV~ V)
hy =hy + xg(hys - h})

S3=8;+X3(8ys—8))

sono quindi ottenibili 1 valori delle portate massiche nelle condizioni 1 e 2

-V .V
ml"'——-”"'" m2=~—
¥y Ya

la portata massica dell'acqua in uscita dalla caldaia ' data da un bilancio
di massa sulla stessa

I!:11+m2+m3:m4

da .un bilancio di energia su un volume di controlio che circondi la caIdaga
si ottiene il valeore dell'entalpia nel punto 4 S

Q+}nih;+m2h2+m3h3=m4h4
dal momento che nel punto 4 ¢' assegnata la pressione esso ¢ di
conseguenza noto. Le proprieta’ dell'acqua nelle condizieni 5 sono

anch'esse note essendolo la pressione ed il titolo

hg=hy+xs(h,s—hy

§5 = 8y + X5(Sys™ 1)

la potenza meccanica della turbina si ottiene da un bilancic di energia su -

un volume di controlio che racchiuda il componente

L=my(hy=hs)

evidentemente da un bilancio di massa sulla turbina si ottiene

Mmy=ImMg
per l'acqua nelle condizioni S5s (espamsione isoentropica) e' nota l'entropia

che ¢’ la stessa del punto 4 e quindi, nota la pressicne che e la stessa del
punto 5, se ne puo' iadividuare IEHE'ﬂp}a Il rendimento isoentropico della

turbina ¢' dato da

hy—hsy

= h4 —“h5s

o

la produzione entropica della turbina si ricava da. un bilancio di entropia
su un volume di controllo che racchiuda la turbina

M484 4 Pp= HIF RS

la produzione entropica olobale ¢' data da un bilancio di entropia sul
volume di controllo riportato in fagura
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vy

M 81+ MySy + M383 4 Pojgyare = Mgss -
SET

la produzione entropica della turbina rispetto a quella globale ¢ data da

. P
PT%«—M T
globale

‘100

si noti che la produzione entropica interna e presente anche nella caldaia ‘
tanic che Ia pressione in 4 risulta inferiore a quella degli ingressi; in

questo schema la risoluzione dell'esercizio, tuttavia, non richiede il
dettaglio delle due aliquote interne ed esterne relative allo scambiatore.

SVOLGIMENTO
vy = 0255 mifkg hy = 3040 kl/kg s;= 7,13 ki/kg K
= 1,0654 103 md/kg  hy = 524,8 ki/kg s2= 1,5807 kifkg K

v3=VitRg(Vys—vy) =

=1,1278-107° +0,800(0,1944 ~1,1278-10"%=0,1557 m/kg
hy=h)+x3(hys~hy) =

=762,2 +0,800:2015,3 =2374 kifkg ,
S3 =8 +X3{8ys~ ) =2,137 +0,800-4,4473 =5,695 kl/kg K

- Vi 5561073
mys—==201 00218 k
LTy T 0,255 gls

V2 1,0654-1073

my+my+my=me=0,0218 +0,130 +4,44-10"3=0,156 kg/s

32

-3
=384 +0,0218:3040 +0,130-524,8 +4,44:1072374 000 1
4= 0,156 -

sq= 171 kl/kgh

hs = hy + xs(hys = 1) = 206,80 +0,980-2383,5 =2543 kI/kg
55 =81+ X5(Sys— §1) = 0,6959 +0,980-7,3882 =7,936 ki/kg X
L=mahs—hs)=0,156(3391 ~2543)=132 kKW

hs, =2500 ki/kg

hy—hse 3391 -2543

=0,952
M R -hs, 3391 —2500

Pp=mgy(ss ~s4)=0,156(7,936 -7,71)=353 W/K

Pylobale = MsSs ~ M8y ~ MgSy — M3s3 — =

Tser
384
=0,156-7,936 -0,0218-7,13 ~ 013015807 "44410 -5,695 w"—"——‘]?g—
=355 W/K
Pyt — T 100 = 333100 = 9,94%
globale 55

33




16) Ad una portata di vapore saturo d'acqua di 388 m3/h, valutata
alf'ingressa, ' fornita una potenza termica di 3,48 ki alla pressione
costante ‘di 8,16 bar. Una successiva compressione adiabatica
reversibile porta il fluide in condizioni di vapore saturo secco alla
pressione di 8,68 bar. Determinare la patenza meccanica fornita nelia

© rompressione.

' ) 2
S NN .
4
Q
Vi = 300 m3/h Q=348KW  p; =p2 = 0,16 bar
Sy =83 x3 = 100 p3 = 0,60 bar
PROCEDIMENTO 4

Le proprieta’ termodinamiche nelle condizioni. 3 sono note essendolo la
pressione. ed il titolo o

hy=h;+x3(hys—hy)

S5 =81+ K3{Syg Sy

dal momento che l'entropia nel punto 3 ¢ ugfiale a quella nel punto 2, le

proprieta’ termodinamiche nel punto 2 sono note. Per ricavare il valore

della portata massica occorre conoscere il valore del volume specifico
. dell'acqua nel punto 1; il titolo nelle condizioni 1 &' ricavabile da un
bilancio di energia su un volume di controlio che tacchinda la caldaia

28 Vi{hy~[hy+x;thys—h
Q=-;-1-(h2whi): 1{ha = [hy +x;(hyg—hp1}
vy

VpE Xy (Vv

noto il titolo ¢' possibile ricavare il volume specifico, 'entalpia e quindi la
portata massica del vapore in ingresso alla caldaia

v,
m= L

VlmVl+Xl(\’vs—~Vl) .
1

hy=hy+xy(hys—hy)
la potenza meccanica di compressione ¢ quindi data da

34

L=m(hs—hy)

SVOLGIMENTO

T .
[figs =hy}=2652.2 ki/kg

Sae=5ve=7,528 kI/kg K
b, = 2460 kJ/kg
Q;‘Vl{}b - [hlf*'xi(hvs—.h])]} -
V-l"l'xi(:\"vs"vl).
3002460 — (230 +x,-2370)]
T 36003,48(1,0146-107 + x,9,582)

da cui xy =0,805

300

me—2309 10810 %kg/s
3600-7,71

vy=7,71 m3/kg h,=2138 ki/kg

L=m(hy—hy)=1,08-107%(2652,2 —2460)=2,07 kW

. 17} §i vogliono gttenere 4,28-18-3 kg/s di acqua nello stato t = 68 °C
[ e p= 1,88 har all'uscita di un mescolatare adiabatico. All'ingresso del
- componente entrano due portate d'acqua rispettivamente negli stati
o t=588°C,p=1,20baret=58°, p=1,28bar.

- Si calcoli: . ‘

a) la variazione percentuale della portata d'acqua fredda entrante
‘necessaria a compensare un decremento della temperatura della
portata d'acqua calda di 368,8 °C, a parita’ di tutte le aftre candizioni;
b} la produzione entropica relativa ai due casi considerati.

my
T M,
r'nz e
3= 4,20 103 kg/s ty = 60,0 °C p3= 1,00 bar
py= 1,20 bar =50 °C
35



PROCEDIMENTO

primo__caso
p1= 1,20 bar 1y = 500,0 °C

Le propneta deli'acqua sono note nelle tre condizioni 1, 2 e 3 essendo
. note, per ciascuna, pressione e temperatura; nello stato 1 lacqua si trova
in condizioni di liguido surriscaldato mentre si ticava, dai valori di

pressione e temperatura, che, negli stati .2 e 3, l'acqua ¢ un liquido -

sottoraffreddato.
Da un bilancio di massa sul mescolatore adiabatico si ottiene

my + Mg =3

mentre da un bilancio di energia su un volume di controllo che racchiuda
il componente si otiiene

ﬂ;}lhl -f-mlelz =m3h3

. 3

¢’ possibile, quindi, da queste due equazioni ricavare il valore delle
portate massiché entranti; la produzione entropica si ricava da un bilancio
di entropia sullo stesso volume di controllo considerato per il bilancio
energetico

M8 +MgSy+P=mysy

secondo  caso

p;= 1,20 bar 1, = 140,0 °C

come nel caso precedente il punto 1 e completamente individuato e, come
nel caso precedente, dalle equazioni relative ai bilanci di massa e di
energia si ricavano i nuovi valori delle portate massiche in ingresso m'y ed

m'p; la variazione percentuale della portata mz (portata fredda) rispetto

al caso precedente, e' data da

Mo+ My

Am,% = -100

my

il calcolo della produzione entropfca e' analogo al casc precedente.
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SVOLGIMENTO

primo ' ¢aso

hy = 3500 ki/kg sy = 8,75 kikg K

hy = 21,05 kKlfkg sz = 0,0764 ki/kg K

hs = 230,91 kl/kg s3 = 0,8304 kl/kg K

=32 0000325091 221,05 ooy
PR T, 3500 —21,05 B/s

my=ms—m; =3,92:107 kg/s

P=4,2010770,8304 -2,78:1078,75 - 3,92-10720,0764 =0,756 W/K

secondo  casg

hy = 2720 kJ/kg $1 = 7,35 ki/kg K

m1_42010ﬁ,~5o91 -21,05
2720 21,05

m2~—3 84-107% kg/ls

=3,5810"%kg/s

: m,+ m G
Aogt= 2L T2 000 « 2225384 100 L5 049
My 3,92

__ P'=4,20107%0,8304 -3,58:107%7,35 —3,84:10"30,0764 =0,563 W/K

- come st puo’ notare, la produzione entropica del mescolatore in questo
© secondo caso & minore; il motive di quest’t diminuzione risiede nel fatto
= che memre l'aliquota di tipo "interno" e' rimasta la stessa, quella di tipo

"esterno” e diminuita essendo minore la differenza di temperatura tra le

“due correnti che $i mescolano,
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s j i escolanda
reriscaldatore di una 3 caldaia opera m
égfabg?ic:mente 'acgua liguida da nscald.:are con uapore saturc_r. in
refazione ai dati riportati In figura si calccyh fa produzione entropica.

1

..___.}._p.........._.._ . 3
__......._..,m..p....__i_
2

....m....{__p.._____._

fhy= 250 103kg/h pa= 6,00 bar ty= 150 °C
p; = 6,00 bar x1 = 98,0%
pz= 6,00 bar Sty = 27,0 o

‘PROCEDIMENTO

Le proprieta’ termodinamiche dell'acqua nglle sezioni 1, 2 e 3 sorio
ricavabili essendo note, per le condizioni 2 6‘3 la pressione e a
temperatura mentre nella sezione | sono note pressione e titolo

hl :h] +X1_(}%vs"““§l[)
Sy =8+ X1(Sys— 8D

. L] Serl
le portate massiche incognite si ricavano dalla equazione d;ila contmu:;la
della massa e da quella dell'snergia riferite a un volume di controllo che

racchiuda il preriscaldatore

T

My F My =1y

. SVOLGIMENTO -

'ﬁ:llhl +m2h2=m3h3

‘la produzione entropica si ottiene da un bilancic di entropia per un

volume di controilo che racchinda il preriscaldatore

m;s; +MySy + Pwmasy

hy=hy+x3(hyg~h)=670,1 +0,980-2085,1 =2713 kI/kg
$1 =81+ x;(Sys—5)) =1,9300 +0,980:4,8255 =6,659 kl/kg K

38

hy = 113 ki/kg sz = 0,3942 ki/kg K

hy = 631,9 ki/ke s3 = 1,8409 ki/kg K

n,2713 +[»———m25'0'103 -m ]113‘—m—--—~——25’0'103631 9
e 3600 ! 73600

my =139 kg/s . m,=5,55 kg/s ms=6,94 kg/s

P=m3s3—mys; —mys)=6,94-1,8409 1,396,659 ~5,55-0,3942 =
=1,33 kKW/K

19] L'apparecchiatura indicata in figura (calorimetro ad espansione)
e'impiegata per misurare il titolo del vapore saturo nelfa sezione def
condotto daila quale e’ prelevata una portata, trascurabile rispetio a
gquella principale, che e' fatta espandere adiabaticamente, dalla
pressione elevata regnante nel condotto, fino a quelia atmosferica.
Guale sara' il titolo del vapore d'acqua se nella camera ti espansione
del calgrimetro si ha una temperatura di 158 °C e pressione
almosferica gquando nel condotto principale vi e’ una pressione di
38,8 bar? Subito dopo 1a sezione di misura vi ' una turbina a vapore
che, con rendimento 82,8% e scaricando a setie centesimi di har,
broduce 288 kiU, Quale doura’ essere la sezione trasversale del
condotto perche' nella sezione di misura la velocita' sia 2,88 m/s?

y
f

2

calorimetro

'

PROCEDIMENTO

Nello stato 2 l'acqua e' nelle condizioni di vapore surriscaldato e le sue
proprieta’ sono desumibili dalla conoscenza di temperatura e pressione;-
grazie al processo di laminazione si avra’
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hy = hy = h] + X1(hv5 - i}|)

che consente di mdnrlduarc il valore di x;; conseguentemente si potra'
‘calcolare :
vlmvl*‘xl(vvs Vi)

I'entalpia nelle condizioni 3s di fine espansione 1soenzrop1ca ¢ nota daila
conoscenza di sy e p3; dalla espressione del rendimento isoentropico

hl_hS }

A=
hl"“hiis .

si potra’ ricavare hi; infine ddllespressmne della potenza meccanica resa
dalla turbzm ¢' possibile ricavare il valore della portata massica

LTﬁ m(h1 —1]3)
che consente la valutazione della la sezione trasversale richiesta

mvy

Acdnﬁo?to e
W 1
SVOLGIMENTO

hy =2780 kI/kg

hl :h1'_+x1(hvswl}l)=2780 =1007,7 ”}"Xl‘i?g?,g X1=0,986

V=V 4R (Ve —vy) = 1,00107% +0,986-0,6567 =0,065 m>/kg
$1 =81+ XSy —81) = 2,6438 +0,986-3,5452 =6,140 kJ/kg K

hs,=1910 ki/kg

hy—hy 2780 ~h
M= e 20,820 = o 3. hy=2067 kI/ksg
hy =hs, 2780 1910
hg) =200 =m(2780 ~2067) m=0,281 kg/s

L»Im-m(h;

40

mv, 0,281:0,065

= 03,2
2.00 =9,13-10""m

A cordotio =

26) 1588 kg/h di acqua sono laminati. Sono noti i sequenti dati:
-) pressione a. monte della laminazione 36,8 bar

-} velocita' a monte delia valvola 8,758 m/s

-} velocita’ a valle della valvola 3,88 m/s

~) raggio def condotto costante 18,5 cm

Sicalcoli:

al la pressione a valle della uaiuala,

b} Ia produzione entropica.

1

pit= 36,0 bar
wa = 3,00 m/s

m = 1500 kg/h
wi = 0,750 m/s

r = 10,3 cm

PROCEDEMENTO

D'11 valore della portata massica si ottiene il valore del volume specifico
nella sezione 1

‘IEI'ZW]

Lm o=

Vi

:_'e quindi sono individuabili le proprlem deli'acqua nella sezione 1; dalla

- costanza della portata massica si ottiene 11 valom del volume specifico
neila sezione 2

tenendo presente che per il processo di laminazione ¢
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a' dell'acqua nella sezione 2; la produzione entropica

’ ropriet ) I
O e e cio di entropia un volume di controllo che racchiuda

si ottiene da un bilan
il componente

ms; + P=ms,

SYOLGIMENTO

_mr'wy  710,32107%0,7503600 _ qenn m3/kg

Y15 1500

h, =2915 klfkg ;=630 kifkg K 1, =280 T

_viwy  0,0600:3,00

v = = =0,240 mi/kg
27wy 0,750

hy = hy = 2915 ki/kg
py =094 bar ;=235 °C s5,=6,88 kl/kg K

- 1500
P=m(sg~5))= *3:"8—6—6(6,88 - 6,30)=0,242 kW/K

21) In un condotto isolato entrano una portata di 1gag kg/h di-

. gssigeno alla temperatura di 98,8 °C ed 3”2? pressomne di 4,88 baroﬁg
! una portata di assigeno alla temperaturz{ di 58,8 C_ed alla gre?szve e
J di 4,88 bar. Successivamente [a portata risultante viene lamina at 2
portata volumetrica uscente risuita gquatiro _uoitaﬂ la ;_wtur a a

* polumetrica totale entrante. Calcolare Ia press:ane‘ di usciia e

produzione entropica globale.

1
e 3 4

2
. pr= 4,00 bar 1 =90,0°C

sy = 500 kg/h ) _
: V= 4V + Vz)

tp = 50,0 °C -

my = 1000 kg/h
pPz= 4,00 bar
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PROCEDIMENTO

Nelle condizioni riportate nei dati l'ossigeno e' in fase aeriforme; da un
bilancio di massa e di energia su un volume di controlio che racchiuda il
condotto isolato si ottiene il valore della temperatura dell'ossigeno in
uscita dal condotto :

ml + I’I.IZ = I";]3
ﬁ"llhl +l’l:12h2=ﬂ"13h3
tenendo presente che il processo di laminazione comporta che P'entalpia

iniziale della sostunza laminata sia uguale a quella finale e ricordando
inoltre che per un gas ideale l'entalpia dipende solo dalla temperatura, ne

. segue

i3 = U4

essendo nota ia relazione tra le portate volumetriche nelle sezioni 1,2 ¢ 4,
si_puo’ ricavare il valore del volume specifico nella sezione: 4 dalla

“relazione

mgvy=4(myvy +myvy)

e
- che, per comportamento da gas ideale, diventa

- RT; . RTy
Mmyvi=4lm; — + m,—=
P ? P2/
: 1

il valore della pressione nella sezione a valle della laminazione e data
dunque da

la produzione entropica globale si ottiene da un bilancio di entropia sul

volume di controlle indicato in figura

B e i
1
] 3 [4
L %
2| -
e J

MyS) +Mysy *Pglobalc* My4Sy
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SYOLGIMENTO

rﬁlhl 'ﬁﬁ.'kghg ={m +mslhsy

ﬂ:1 lcp({l - t3) = I112CP(§23 - {2)

_(myty +maty)  1000-90,0 +500-50,0 ~767 C
g =

-

tg =13 = 76,7 ;‘f_(;m____i\b

. RT, - RT,} .
g T AR o
s P1 . P2 = (mlTl”l'szz)ﬂ

V -4 B
4 my SM4P

my+my 1500

4:0,26083 1100363 +500-323)= 0,912 m?/kg
1500-4,00-10%
e A‘

RT; 0,26083:350
e - :W bar
vy 0,912 ;

Pa=

?globulc =m(Sg—81) +ma(Sy~82)=

: Ty oo Pa), - Ty 0 Pa)_
xlnl[cpln%lenEJ+mz(cpin%—;—RInpz =

1000 350 1,00]
.. 1000 22 0,260831n—— |+
= 3200 (0,9171n363 4’00.

500 350 4 2e03] L.O_Q)ﬂ
+3600[O’917§”323 0.260831n755

=0,152 kW/K
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22) Un preriscaldatore d'acqua per I'alimentazione di una caldaia
opera mescolando adiabaticamente I'acqua da riscaldare con vapore.
Secondo i dati riportati in figura calcolare il valore della produzione
entropica. Se, a parita’ di condizioni di immissione, raddoppia Ia
produzione entropica, guale sara' 1a pressione di uscita?

my
L .
m3
m >
2 ‘
m3= 20,0 kg/s p3= 8,00 bar. p1= 8,00 bar
%1 = 0,900 pz= 8,00 bar t = 30,0 °C
wa =500 m/fs D, = 16,0 mm
PROCEDIMENTO
caso a)

Le proprieta’ termodinamiche dell'acqua nelle condizioni 1 e 2 sono note e
quindi &' ottenibile la portata massica nelle condizioni 2

nr2w2

My =

Va

da un_.bilancio di massa sul componente si puo' ottenere la portata d'acqua
nelle condizioni 1 -

My +my=mq

da un bilancio di energia sul componente si. puo’ ricavare il valore

deli'entalpia nel punto 3 che quindi e’ noto

. - 1 0
mihy +myhy =m3h;

la produzione entropica si ottiene da un bilancio di entropia su un volume
di controtlo che racchiuda il preriscaldatore

MyS;+mysy + P =mys,
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p3=2,00 bar X3=0,3816 S3K3,6631
caso b)

i i i ecedente €'
’ la produzione entropica diventa 11‘. doppio d;toqugllz:i aiprbilancio ¢
SZssibile ricavare il valore dell'entropia nel pu
Entropia e quindi la pressione incognita.

p3=3,40 bar x3=0,3556 $5=3,575
p3=3,00 bar x3=03621 s3=3 595

P3 :3,20 bar X3:O,359 S3'—‘-3,586

= 3,20 bar
SVOLGIMENTO P3 )

Si osservi che il maggior valore
caso a) '

assunto dalla produzione entropica '
evidentemente da ascrivere a ca

use di irreversibilita' interna come
testimonia l'abbassarsi della pressione dagli 8 bar iniziali ai 3,20 bar
finali. ' ‘

h,=2563 kl/kg s;=6,198 ki/kg K hy=125,61 ki/kg
3,
s,=0,4364 kI/kg K v,=1,0043 dm>/kg

. nrwa _w8,00%107%5,00 ) 40 g0/
Mo = -

Vs 1,0043-1073

23] Una partata di 1888 m3/h di ossigeno alla pressione di 1,28 bar ed
(/ alla temperatura di 90,8

°C viene laminata e, successivamente,
raffreddata fino a una temperatura di 38,9 °C. Calcolare, nell'ipotesi
di‘variazione di entropia tra l'ingresso della valvola e Ia fine del

raffreddamento nuila e di perdita di carico trascurabile per il
raffreddamento, che ayviene con un SET alla temperatura di 1 8,8 °C:

my = mg—mq =2,00 — 1,00 = 1,00 kg/s

4=

m1h1+rﬁ2h2£2563 +125,61 =1344 kI/kg L
my +m, 2,00 - al la pressione finale;
bl 1a potenza termica sotiratia;

¢} ia produzione entropica glabale e Ie sue due aliquote interna ed
esterna. :

x3=0,305 s3=3,452 ki/kg K

P=mi(s3~81) +Ma(s3~$) =
=1,00(3,452 ~6,198)+1,00(3,452 -0,4364)=0,270 kW/K

caso b)

P=0,540 kW/K dacui s5=3,587 kl/kg K

Y
L

SET | }
tl = 90,0 C P = }.,20 bar 132 30,0 °cC
hy = 1344 kJ/kg K . 81 =83 P2 = p3 V] = 1000 m3/h
ivi ’ § t =10 °C
soluzione per fentativi \ SET
e n e U 3 ?
p3=6,00 bar x53= 20851 .

PROCEDIMENTO
p3=7,00 bar x3=0,3134 s3=3,468

pa=5,00 bar x3=03342 s;=3,516
p3=4,00 bar  x3=03469 s$3=3,55

La variazione di entropia tra le sezioni 3 ¢ 1 &' esprimibile come
i
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T
54— 84 mcplnu;i - RlnP—?v
Ty Pi

tenendo present¢ che p3 =P

subisce una laminazione, {3 = {3, si puo' ricav

dopo la laminazione ricordin

['equazione di stato dei gas ideali e’ poss

portata massica

Ja potenza termica sotlratia ¢ d
di controlio che comprenda
termico

Q=mcy(1y —~t3)

py e che, trattandosi di un gas ideale che

are la pressione nella sezione
o anche che sy = s3. Tenendo presente
ibile ricavare il valore della

ata da un bilancio di energia su un volume
il componente dove avviene lo scambio

N

la produzione entropica nella valvola, che rappresenta aliquota “interna’
dal momento che ¢ ritenuta adiabatica, ¢ data da un bilancio di entropia

su un volume di controllo che

msy + Puyvola = MS2

mentre l'aliquota “esterna” e’

comprenda il componente

generata nello gscambiatore dove non sono

presenti effelt dissipativi "interni” dal momento che le pressioni tra

l'ingresso e J'uscita sono le

medesime; il bilancio di entropia per un

volume di controllo che circondi lo scambiatore si scrive

Mg + Pycambiatore = F183 ¥ T
SET

ia produzione entropica globale ¢ data dalla somma delle due aliquote

Pglobalc = pvnlvolu + pscasnbiumrc

48

SVOLGIMENTO

T
cpln=>=Rin22

2 28!

303
0,917In>== = P2
353 O,:26083lni,20

p2=0,636 bar

SoYi_Vapr o 100041,20-107

vi RT, 3600-0,26083-363

=0,352 kg/s

Qf- mcp(tzmtg‘r) =0,352:0,917(90,0 - 30,0)= 19,4 kW

Brateota =M (S5 - 51) =~mRInE2 = -0 35 0,636 |
valv =il 2‘0,2608311‘1—-’-———:
. S =0.0583 KW/K
Pscambintore = m (83— 89) = m Cpl I%IE + —Q— =
2 Tser
=0,352:0,91710203 , 194 _ ’
es ey = 00103 KW/K

Pyiobate = Pvatvota * Pscambiatore = 0,0583 +0,0103 =0,0686 kW/K

ﬁiiel!l]r;a valvola 'di la:_ni_naziane e impiegalfa per controlflare 1a
: a resa disponibile da una turbina a gas che evol
lssnen tr:oprcc?mente, cosi' come indicato in figura. ve
I;Z;gﬁ;g*ﬁg 7;},88 bar, t; = 727,8 °C, pz = 1,871 bar. A pieno carico
ava chiusa- : e *uttu aperta_: p‘; = p2. A carico nullo fa vafvola e' del
o 4 Pz = p3. Ppr carichi intermedi Ia valugla e' parzialmente
husa : py>pzops. I fluida e’ aria. Si determini: |

al la potenza meccanica f i -
: per unita' di portata a pi ico;
b) Ia pressione in 2 a meta' carico. piens cariee;

L

P1 = 4,00 bar ty = 727,0 °C p3 = 1,01 bar 59 = §3
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I 328 '
: fm =22 =164 kI/k
PROCEDIMENTO 1 > > /kg
caso a) I'=hy—hs'=cylla—t3) =164 =1,01(727 ~ty) 1;'=565 C
pt = P2 S k 1,40
: a k. .
: inazi i as a comporiamento ideale si ricav Ty 61 ps 838 Y030 D3
trattandosi deila laminazione di un g ; d¢i espansione fornisce -3 w 23 ._,m__) =0,539 =—2 =1,87 bar
che 1, = tpe quindi l'equazione della trasformazione H p T, b, L1000 Dy P2
il valore della temperatura t3

| k1
 (n);
T, Pt

.
il lavoro specifico ¢ dato da

25] Perriscaldare una portata d'acqua liquida si usa uno scambiatore
o di calore a superficie il cui fluido c3ldo e' vapore d'acqua saturo
secco che condensa. Trascurando le perdite di carico e ritenentdg Ig

scambiatore adiabatica, in relazione ai dati riportati in figura, si

calcoli 1a produzione entropica nei due casi:
Izhz—h3 Ee Cp(tz“ t3)

al vapore saturo secco a 1,433 bar:

b} vapore saturo secco a 2,781 bar.
caso b) ,

3 3 u a1 4
a meta’ carico il lavoro ¢ parl a

! 2
: : - ! S
R
2
. ! ibi ratura | 4 _ i
dall'espressione del lavoro specifico e possibile valutare la tempe B * | .
ali'uscita della turbina in questo c¢aso }

1= 38,0 °C t3= 5,0 °C ty = 70,0 °C

3 = pg= 3,00 bar m3 = 5000 kg/h .
‘caso a) x; = 1,00 P1=pg= 1,43 bar
caso b) xy = 1,00 P1=pp= 2,70 bar

I'mhy—ha'=cy(ty—1t37)

' i ; i ! ibile ricavare il
dal’equazione della trasformazione 1soentrop1(1:a ‘e z}:;}zzlbﬂe
valore della pressione a valle della valvola di lamina _

o

. “PROCEDIMENTO

t -l::-; B .
(Ii] B3 .caso a)
Tl P2 o
_ € proprieta’ dell'acqua nelle condizioni 1 e 2 sono note e quindi da un
' o bilancio di energia suo
SVOLGIMENT: st

un volume di controllo che comprenda lo

‘scambiatore di calore si puo' ricavare la portata massica di acqua liguida

‘1 . 0.40 i ingresso
X - .

-1
k

CoNE 1,01\1.40 4 0 _ : : :
Igz[ggJ T35T1['p—3“) mlOOO(m) =675 K=402 °C -m;h;+m3hgmm1h2+m3h4
Ty P1 P1 . ’

|=hy—hy=cylty~ t3) = 1,01(727 —402) =328 ki/kg
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¢ entropica si ottiene da un bilancio di entropia sul medesimo

la produzion
volume di controlio

mySy +Fm3Sy+ P =msy+mssy
caso b)

Si procede in modo analogo al precedente caso.

SYOLGIMENTO

hy=2689,6 ki/kg s,=7,2331 kl/kg K
h, =159 ki/kg s,=0,5449 kJ/kg K

‘ ) . I‘E’l3(h4—h3) -
my(hy ~hy)=mslhy -hg)} ™My =_m;—“ |
_30004,19(700 =5,00) _ 150 /s

3600(2689,6 —159)
ﬂ.’ES ot }.,39 kg/s

?=511(Sg—81)+ﬁ13{34”33)”

343
=0,150(0,5449 ~7,2331)+ 1,39:4,187In>—==0,2205 kW/K

caso b) _
hy =2718,3 kl/kg 35 =7,0208 klfkg K

1,39:4,187(70,0 = 5,00)

== m0,148 kg/s
i 27183 —159

15&1'1.11(52“&)’*“:“3(34_33)#

343 :
=0,148(0,5449 —7,0208) + 1,39-4,1871:1;-«% =0,2653 kW/K

P i uzione entropica
come si puo' notare in questo secondo ¢aso la prod pica,

il " "oe i ' aumentando la
esto esterno”, e maggiore perche :
questo caso solo di iipo ;

pressione aumenta la temperatura del vapore ¢ quindi la di
temperatura sotto cui avviene lo scambio termico.
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26) Dell'aria e' compressa in due stadi con una refrigerazione
intermedia.

Si conoscono I seguenti dati: py . 1,81 bar, t; = 28,8 °C, p» = 3,28 bar,
p3 = 3,88 bar, tz = 36,8 °C, pq = 18,8 bar. §i calceling la patenza
meccanica complessivamente assorbita dai compressori e la
produzione entropica glabale, nelle seguenti ipotesi:

-] compressioni iseentropiche;

. -} gas ideali con calori specifici costanti;

-] fluido refrigerante acgua.

Macqua= 1,22 /s t5=12,0 °C t5=88,0 °C ps=pg=1,10 bar

acqua

PROCEDIMENTO

Dall'equazione della trasformazione adiabatica reversibile per un  gas
ideale si ricavano le temperature nei punti 2 e 4

k-1 k-1

T E(Ezm] Tos _ [B“_]_—
- T P Ty P3

da un bilancio di energia per un volume di conwollo che comprenda lo

scambiatore di calore si ricava la portata di aria evolvente

L MyaCp(ty = t3) = MyequaClts = tg)

la potenza meccanica complessivamente assorbita dai compressori e' pari
a

:___I-'ﬂ MariaCplty — 1)) + MyraCplty ~ t3)

- la produzione entropica globale si ricava da un bilancio di entropia sul
volume di controllo riportato in figura
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MyriaS) + MocquaSs + Pglobale = MyriaSa + Macquads

'SYOLGIMENTO -

Sk kL 04
E.%iz(ﬁéi} ¥ Tzsz’fi[%] 3293[3_*_0_9)1'4 =400 K=127 C
T Am P 1,01 :

k-1 k-1 0,

4
¢ & 1,4
fﬁﬂ[}iﬂ,) T%ﬂ{gi) ﬁgog[%%] =436 K=163 C
Ts \p3 P3 .

L M acquaC(ts = te) _ 1,22:107%-4,187(88 - 12) 242310 kg/s
Maria = cpliz~ 3) 1,01(127 - 36)

L=I{}ariacp(t2“‘ti)+n‘}ariacp(t4”t3)m
© =4,23-107%1,01(127 ~20,0)+4,23-1071,01(163 —36,0)=1,00 kW

N
IS

Pytobale = Maria(S4 = 81) + Mycqualse ~ 85) = _ R
: Ty Pa | - . Ts
=m ,-a(c In— = RIn— |+ mequaCli—=
R, P1 - T

N 436, . .zo,o] g8l ¢
m4,.23(1‘Q1.1n2 S 0,28713In |+ 1,22:4,187Ino o

r

- 0,122 W/K
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27) Una portata di 588 m3/h di aria -alla pressione di 1,81 bar ed alla
temperatura di 28,8 °C deve essere compressa fino alla pressione di
6,08 bar. §i pensa di realizzare tale processo mediante compressione
pistadio con refrigerazione intermedia alia pressione costante di
2,08 bar. La potenza meccanica richiesta e'il 98% di quella necessaria
nel case di un unjco stadio, a parita' di condizioni iniziali e di
pressione finale. Nelle ipotesi di compressioni, in entrambi i casi,
adiabatiche e reversibili valutare:

al 1a potenza meccanica richiesta;

b} Ia sezione trasversale defl condotto.di refrigerazione, supponendo
che il liguido refrigerante, acqua fiquida, subisca un incremento di
temperatura di 58,8 °C e |a sua velocita’ media sia di 1,88 m/s.

acqua
;=20 °C p1 = 1,01 bar p4 = 6,00 bar
pz = 2,00 bal’ V] = 500 m3/h L =5 90% Lmonogtadgo

Wacqua = 1,00 mfs

~ PROCEDIMENTO

Dall'equazione di stato dei gas ideali e' ricavabile il volume specifico
elf'aria nelle condizioni 1

I puo’ ottenere dall'squazione di una trasformazione iscentropica la
emperatura di uscita da una compressione monostadio t'ag
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k

e quindi la corrispondente poienza di compressione 1

. kol

R ¥ k .

i onls
T, \m P

Lmonostadio = n"luriac.p({‘z -1,)=0,167"1 ,01‘(214 -20)=327T kW

[
T

k
6,001,
m293(-—’—-——mj — =
1.01 487 K=214 C

l

N

f—’monosaadio = r{"afincp(fz‘_ 1y)

la ‘potenza di compressione nel caso di compressione bistadio e’ data da

IL*bisl:tdio=Ov9OGl‘“nmrmstmj'so . .
Lyistagio = 0,900 nenostadio = 0.900-32,7 =29,4 kW

¢’ possibile ottenere i valori deile temperature nei punti 3 e 4 dalla
precedente relazione esplicitata e dall'equazione della trasformazione
adiabatica e reversibile tra i punti 3 ¢ 4

K

—

k-1

32_5_2(22&] _TQS:TI(E_E}' :293(2,00)1,
T \p \p) 1.01-

(14— t3) + (83 —20) =0,000(214 —20)

[~
~

l.

'

=356 K =83 C
(t4wt3)f(tz—tl)=0,900{t'2—tl) :

ko1
E&E(P_ﬁ.] k KL = o
T3 \ps Tas _(Pa)* o _p[Pe]® 6,00\1.4
T 45~»T3 —_— =Ty ——
' 3 \P3 P3 2,00
dove ii valore della temperatura di uscita dal primo c¢ompressore e' ,
ricavabile da t5 =30 °C tg= 141 °C

My yCyp (1 — 13) _ 0,167-1,01(83 - 30)
c(ty ~ ts) 4,187-30,0

L
IL_(EE_S_] ‘
T, Py
da un - bilancio di energia sullinterrefrigeratore e’ calcolabile la portata
d'acqua liquida '

Myequa =

=7,11-10 kg/s

Macqua¥ _ 7,11-107%1073
Wacqua 1,00

Acondoo =

=7,11-10° m?

M,riaCplta = t3) = MgequaClle — i)

l'area della sezione del condotto € data da

Wacqua
* SYOLGIMENTO
Vi:liﬂil. B 0’2833)?;‘293 - 0833 m¥/ke
m"‘”ﬁ%z 5;5—5—50‘%(%@':0,167 kels
56 v
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28) In figura e’ rappresentato un sistema di turbocompressione per tgg =~ 11
la spuralimentazione di un matore a combustione interna. ll rapporto
delle pressioni per Il compressore & per la turbina e' 1,58.
Ipotizzando trascurabile la massa dei prodotti della combustione
rispetto a quelli deil'aria, si calcolino, in refazione ai dati riportati, la
potenza della turbina e la temperatura dell’aria al suo ingresso. §i
assuma un rendimentao isoentropica pari a 8,868 per il compressore e

8,788 per la turbina.

e ty 1y

_Ia poienza.di compressione, pari a queHla della turbina, €' data da

Lo=ly=mycplty ~ 1) = MyriaCplts — 14)

¢' possibile dungue conoscere la di i
q ¢ la differenza di temperatura per l'aria tra

1 4 lingresso e l'uscita della turbina. Utilizzando l'espressione del rendimento

-—-]—“*l'-—\ iisioe:sgggi?gnedellg turbina e l'equazione della trasformazione isoentropica
‘ : 5 . $1 puo' ott ol .
C T rurbina P enere la temperatura dell'aria all'ingresso della
- | . I3-14
B R — Mr=
2 ! 3 . t3 - t4.‘:
MOTORE ‘
bl .
nt = 0,700 ne = 0,800 vy = 450 m3/h Egmz(93] k
P4 = P1 p1 = 1,00 bar 1 =150°C Tss \Pa

pa/py = papa= 1,50

 SVOLGIMENTO
PROCEDIMENTO

RT: _0,28713-288

vy =

=0,816 m°/kg -

Il valore del volume specifico defl'aria nelle condizioni 1 &' ricavabile

dall'equazione di stato dei gas ideali P 1013-10°
\'/
pivi=RT 450 ,
v, 36000,816 133 kels
mentre la portata massica ¢ data da
k-1 Kl
. —_— Ll 0,4
V] o (pZJ k . [p’? < Sl
fg— = - TQ =T [ == - 1,50 1’4_
- o1 \s : p!) 288(——”—1’00 =323 K=50 C
la temperatura di fine compressione isoentropica ¢ data da s~ 4 50.0 -15.0
o mO,SOO = e T {2359 T
1 274 ) ta~ 15,0

Tos _ (R@...Jm
Ty AP

. . . . ‘ (ts = b)) = 6,83
mentre. quella reale si ticava dal rendimento isoentropico del compressore - FE3 tg) = ) =re——— =440 T
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Ty~ lag) = =629 C
(s = tas) = = 25,700 xD2w
m =
I . 4v
" k__j_ ‘ - E::.}. ) 0-4 -
T K k I, ' : i ' ' i ; '
.,_E.z[fij T3=T45(Pi} ﬂT4S[1’50) =Tal,123 dall’equazione dell'energia meccanica applicata tra le sezioni 1 e 3 si
Ty \Pa s 1,00 ottiene il valore della potenza ideale fornita alla pompa
e quindi . i ) Lygw?
. T ia =My g = MLy o
P,id _1,2 I.ZDLZ 5

T40,123 =62,9 Tge=511 K=238 °C T4=530 K=257 T

Ty=574 K=301 la potenza rgale si ottiene da quella ideale considerando il rendimento

isoentropice “della macchina

: S I:'P,id
29) Lo schema raffigurato rappresenta un sistema di trasporto di un Lp,reale = Mp

olie minerale liquido (v = 1,42-18~3 m3/kg). Esso e' composto di un ‘

\j dall'equazione dell'energia meccanica, applicata tra le sezioni 1 e 4, si

primo tratte di condotto orizzantale lungo 2088 m e di diametro .
determina il dislivello relativo al secondo tratto

internog pari a 8,88 cm, di una pompa can rendimento isoentropico
pari a 78,8 %, di un secondo tratio di condotto inclinato lungo 588 m
e di uguale diametro interno. La velocita’ di irasporto ed il fattore di
attrito, in entrambi i tratti, sono rispettivamenie 2,80 m/s e 8,8188.
Si ritengano adiabatici entrambi i tratti di condotto. Sapendo che e’
py = 18,8 bar, p3 = 18,8 bar, pq = 2,88 bar, determinare: ‘

~Lpia=m[v{ps —py) + g(z4—2) +11 3 +713 4]

SVYOLGIMENTO

a) la potenza meccanica defla pompa;

nD’w _3,1464:107%2,00

b} il disiivello relative al secondo tratto di condotio. m = ~7,08 kg/s o B
- 4v 1,42:1073 ’ S, $E &
* * a"?"v; vﬁc@;\:?";
\if@ s
P dl—rfxr ‘mf Lisw? ' e
Jig T ALy g = My g
_ Dy, 2
103
7,080,0180220010° 4,00 1 03 _ g 37 1wy
8,00-1072 2
Liz = 2000 m D1z = 800 cm mp = 70,0 % i 63
L34 = 500 m D34 = 8,00 cm w = 2,00 mfs : P.real m.ﬁ_’iﬂ.m_._’__lzg 10 &
fls=f14 = 0,0180 p1 = 10,0 bar p3 = 10,0 bar Predle = T, =0 700 0
pa= 2,00 bar .
| Lo =mIv(ps=p1) +g(za—21) 411 +73,4]
PROCEDIMENTO 837 _ 1 491073 2,500-10°% 4
F55=14211072,00 10,0107 +0,01802:200 10 20107+ gz
il valore della portata massica si puo' ricavare da 8,00-10
. : z=93 m
60
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38) La potenza che suiluppa un impianto idroelettrico e’ di 21,18 ML,
essendo il dislivello pari a 588 m e |a portata pari a 6,888 m3/s.
Calcolare il rendimento globale dell'impianto. Sapendo inoitre che Ia
turbina ha un rendimento isoentropico pari all' 88,8%, che il fattore di
attrito e’ 8,8388, che a velocita' nel condotte forzato e' di 3,80 m/s,
si calcoli la lunghezza del condotto. (Quale deve essere l'incremento
globale della temperatura dell’acqua, ipotizzando l'impianto
adiabatico? :

1
L
2
L = 21,10 MW Az=2z -2 =500m V = 6,000 m3/h
= 80,0 % f = 0,0300 w = 3,00 m/fs
PROCEDIMENTO

La portata massica di acqua evolvente nell'impianto si ottiene da

il rendimento globale dell'impianto e' dato da

L L
Hlglobale ™ L‘ =
mux MIgAZ

dall'equazione dell'energia meccanica applicata tra la sezione 1, dove la-.
velocita' si puo' ritenere nulla, ¢ la 2, si ricava la lunghezza della condotta -

-LC

62

il diametro della condotta si ricava dalla poriata volumetrica

n:D?w
4

o damn E.nlancio di energia per un volume di controllo che ‘confini con le
supe.rfxm 1 ¢ 2 e che circondi 1a condotta ¢ la turbina, si ottiene il valore
dell'incremento di temperatura per l'acqua

S 2
Q—L=m[A—h+gAz+‘A; J

- dove Q = 0 dal momento che la condotta e ritenuta adiabatica e

potendo ritenere che I'acqua nei serbatoi abbia velocita' pari a zero.
SVOLGIMENTO
m=—=—1"=6 000103 kg/s

) L L 106
‘Tglobale ™ T = 21,10-10

Lomax  mgaz  6,00010%9,81-500

=0,717

1
_ﬁ[ﬂ]z =[ 46,000 ]0’5_1 "
*\aw) "\3143,00) VT
=L Lo w?
i n—r_m[gAz“f"f)ZTJﬂ
21,10-10°
| 010° 4500 - 9:0300L; 9,00
~ 0,800-6,000-10° - 1,60 2
L,=5,910%m
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2 3
: Wo — 2
v(pr=pi)+glza -7+ oW1 _plew”
2. D, 2

_L=m(ah + gAz) = m(cAt+ gAz)

. -
(gAz—-—lf-} (9,81-500 ,,_2_1_,_1‘9__}__9.?]
. ) _ 6.000:10%) _ 0 o

c 4,187

I'equazione dell'energia. meccanica applicata tra le sezioni 1 e 3 fornisce il
valore del lavoro specifico ideale

) 2
ligeale =—80%~ =2

31) Una turbina idraulica e' inserita in un impianto in cui, per mezzo c

di una condotta forzata lunga 688 m, fluisce acqua da un bacino ad
alta quota ad uno di scarico con un dislivello di 588 m. La portata
d'acqua e’ di 5,88 m3/s, il fattore di attrito per la condotta pale 8,822
ed il diametro interno e' di 1,88 m. L'incremento globale della
temperatura dell'acqua e' di 8,38 °C; 1a condotta pug’ essere
considerata adiabatica. Calcolare ia pressione a monte della turbina
ed il rendimento isoentropico della turbina.

da ur;_ t?1ianczo di energia per un volume di controllo che confini con le
superfici 1 e 3 e che comprenda la condotta e¢ la turbina, si ottiene il
valore del lavoro specifico reale |

2

q —licale = gAZ+ + Ah

1 e quindi il valore del rendimento isoentropico della turbina
= lreale
1idea[e
2 L SVOLGIMENTO
4V 45,0
< 3 W= o 0 =637 m/s
xD; 3,141,002
. - f—%ﬁﬂi+ (2o~ __mmw%—w%
Lo=600m  Az=300m V=500 m¥s £ = 0,022 _'p, 7 EEmTEr—S
D,= 1,00 m . - P2 = — " +p=
_ 600 6,372 6.37%
' PROCEDIMENTO ~ 0’0221,00 5 +9,81-300 + t
: , : : - - T, +0,1 =2,67 MPa =26,7 bar
Dalla portata volumetrica si puo' ricavare il valore della velocita’ 10 ,
dell'acqua nella condotta ' -,
: L.w v
. . . . e l‘ = AZ"‘f—‘E"M: — o —
o wan | | . ideale = ~8 ) 2943 —-267 =2676 J/kg _ "7

4

Lioate = 8(21 = 23) — ¢(t3 ~ 1) = 2943 —0,30'4,2:10% = 1683 I/kg
applicando l'equazione dell'energia meccanica tra la’ sezione 1 e 2 si ,
ottiene il valore della pressione a monte della turbina
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:'m produzicne eptropica dell'impianto si ricava da un bilancio di entropia
Csuun volurpe di co:.nrolfo che confini con le superfici 1 e 2 del serbatoi e
f‘-'Chﬁ circondi la turbina e la condotta ipotizzate adiabatiche

1rcalta = 16383 =0,63

Ty ==
lideatle 2676

. 32) Un impianto idroelettrico e’ schematizzabile cosi’ come -_----_'.’rﬁs§+P5mpiammn}sz
rappresentato in figura. Con riferimento ai dati riportati valutare Ia
potenza meccanica resa dalla turbina e la produziane entropica

- la variazione di entropia per l'acqua le' dat
dell'impianto. Ipotizzare adiabatica sia la turbina che la condotta. . q ata da

1
1
la v;;_rliazigne cfii temperatura che l'acqua subisce nella condotta e' data da
~un bilancio di energia per un volume di controllo che confini con le
::.sup(”frflm 1 ¢ 2 e che comprenda la turbina e la condotta
. ..Z . N . Aw”
L. . Q_~L=m(gAz+ +cAt+vApJ
2
che, potendo ritenere ia velocita' null i i
N i a nei serbatoi, | i
praticamente uguale sulle superfici 1 e 2 e la turbina eai press;ilone
adiabatiche, diventa ‘ a condotia
m = 10,0 10% kgfs 7y -2 = 150 m Le=200m ~L=m(gAz+can
De=15m fcondonta = 0,019
“SVOLGIMENTO
PROCEDIMENTO 4 mv ~ 4:10,0-10%1073 s 66
- = : =5,66 m/s
Essendo nota la portata massica €' possibile valutare la velocita' deli'acqua - KD,,?“ 3,]4-'1,52
neil'impianto
. ) . . L W'z f
2 :Lﬂm(gé&z»—f—"—— M= TR o L :
. T s d s T e
_ waD; D, 2 o o
4v '

" " 2
' _ 10,0'30’[9,81-1 - 2005,667 |
dall'equazione dell'encrgia meccanica applicata tra le sezioni 1 e 2 e _ : >0 0’0191 5 5065 =9.30 MW
possibile valutare il lavoro reale della turbina dal momento che ne ¢' noto:

» A

il rendimento isoentropico L 6
|  gaz-— 981150 - 230107
L. w? At= L 10,0-10° '
L:m(ngfﬁi—\z——]nT c ) 1187 10%=0,13 €
[+

2=t + 0,13 = 12,0 + 0,13 = 12,1 °C
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Pimp’iamu

=10,010%4,187-10%In

=m(s; ~ 81} = me

T

1

285,1

2

2
i e
T

45
=25 kW/K
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B. CICLO RANKINE

1) In un ciclo di Rankine evelvono 8,888 kg/s di acqua. In
caldaia e nel condensatore si misuranog 18,8 bar e 8,29 bar
rispettivamente, La condensazione, fino alle condizioni' di
liguido saturo, e’ ottenuta utilizzando 1,58-185 kg/h di acqua a
pressione atmaosferica che, nel passaggio nello scambiatore, si
riscalda da 18,8 °C a 28,8 °C.

Il rendimento del cicle di Carnot operante tra le stesse
temperature estreme del ciclo, e’ pari a 8,58. Ualutare il
rendimento del ciclo, il rendimento isoentropico della turbina e
la conduttanza globale dello scambiatore neil'ipotesi che Ia
pompa si possa ritenere ideale. '

800 J
600 J
(@]
400 - 3
£
20 2 ;
O"gwff !
' 45 4
O v T Y T Y T T T i T T ¥ e
© 2 4 6 8 10 12
s [k]/kg K]
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‘Propricta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

vale
punti p {bar] t {°C] h [ki/kgl X s{klkg Xi
1 0,20 ‘ 0,00 f ot
28 18,0 ' 4 -1 ]
3 180  ° 1y, acqu .
4s - 0,20 ‘ (tg —t;) ~ (14 —
4 0,20 \ ATml = 4 !) ( 4 tu)
N . i, acqua . I ———————
PROCEDIMENTO (ts—ty)

mentre il valore della conduttanza globale e' ricavabile da

- Qoo=UAATy

Le proprieta’ nel punto 1 sono note essendolo 1a pressione ed il
titolo. Dalla conoscenza della portata d'acqua al condensatore e del

suo incremento di temperatura, e pos_sibile valutare, da un bilancio
di energia sul componente, la potenza di condensazione,

: . SYOLGIMENTO
Qro= macqua,cond'cp’(tu ~ 1)
e, quindi, V'entalpia nel punto 4 Qeo = Macqua;cond Cp (tu — 1)
_1,510°

M zcqua,cond Cp (hu = )= macqua,ciclo(h4 -hy) QCO_ s

4,187-10,0 =1,74-10° kW
“che ¢ completamente noto essendo assegnato il valore della
pressione; dalla conoscenza del rendimento della macchina di
Carnot, operante tra le stesse temperature esireme, si puo' ottenere
la temperatura nel punto 3

M yequa,cond Cp (ty — 1) = macqua,ciclo(h4 —hy)

4 7410% =
1,74:10° =6,800¢h, - 251,28) h,=2,43-10°kI/kg

Ta : T
=1 — _ =1 - —2 - L2333
M.C. T, o mes ] Ta =0,50 =1 N Ta=666 K=393 T
per il punto 4s, nota Tentropia, & possibile ricavare il titolo e quindi =}
il valore dell' entalpia. | | | o2
fan §— 81 x4s=34s"81=7’}_5 "0,83$6 0
47 5 Sy Sys — 81 7,0744 896

by =y + Xig(hys = BD) 4s =By +xgelhys ~hy) = 251,28 +0,896-2357,6 =2364 kJ/kg

i rendimento globale del ciclo &' pari a Spunti p {bar] ‘- t1°C] b [ki/kz] - K
- 18 X sfki/kg K]
hy—hy . : ; ' 0.20 60,09 251,28 0,00 0,8316
Mglobale =77 : 18,0 60,09 251,28 0,8316
By~ hy 3| 180 393 3240 715
. hy-hy as 0,20 60,09 2361 g ’
b 1 = 89 7,15
nr= _0.20 60,00 | 2426 0,92 736

h_3'"h4s ‘
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ha—hy 3240 -~2,43-10°

3 _ 0,271
Tglabale hy~-h, 3240 -251,28

hy~hys 3240 -2,43-10°

A =0,925
hy~ B, 3240 —2364

nr=

(ty=t) = (t4=1ty) _50 -40
7_»_17 lnm ]_n-smg*
- (tti_tu) 40

ATy = =44,8 C

Qro=UAAT=UA44,8 UA=388 kW/K

Si noti che la verifica della fase nel punto 4 e' preliminarmente
indispensabile per poter individuare il valore del ATm e quindi

quello della conduttanza globale richiesto. Qualora, infatti, il punto 4

risultasse in condizioni di vapore surriscaldato, il diagramma di
temperatura per il condensatore sarebbe '

t,‘*\\- ‘ - t,

i, acqua

1y acqus

e corrispondentementé dovrebbero essere. considerati due

" scambiatori separati: -un desurriscaldatore e un condensatore

- propriamente detto, per tenere conto della ‘variazione del calore
specifico, ‘
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2) Si consideri il ciclo Rankine con risurriscaldamento
schematizzato in figura. Con riferimento ai dati indicati, si
calcolino il rendimento dell'impianta e la produzione entropica

~ globale esplicitandone le aliquote "interna” ed "esterna”.

B ‘ SET l
Q4 Qg ™
C1 cz
3 5
A T2
-+ 8
4 .
‘F
} : COND
! r acq—tq
i u

nr1 = 0,900 ne = 0,650 t3=tg= 500 °C
tgpr = 700 °C p3 = 100 bar xg = 0,900
pa = 30,0 bar x1 = 0,00
UAconp = 650 kW/K  thacqua,conp = 150 kg/s
pi = py = 1,00 bar t; = 12,0 °C ty = 20,0 °C
~ A

200 4

600 -

400 -

200 .

i1
’ 0 T T T T ¥ o
0 2 4 12
s [k]/kg K]
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Si riportano le proprieta’ termodinamiche assegnate nei punti
chiave del ciclo. :
punti | p {bar] 1 {°C] h [kl/ke] X s{kl/kg K]
1 0,00
2s 100
2 100 -
3 100 500
4s 30,0
4 30.0 ]
5 30,0 500
6 0,900
PROCEDIMENTO

Le proprieia’ nei punti 3 e 5 sono individuabili essendo as§agnate,
per ciascuno di essi, pressione e temperatura; e' quindi noto 11' punto
4s di cui si conoscono pressione ed entropia. Dal rendimento

: ! S . .
isoentropico della turbina TI si puo' ricavare il valore dell'entalpia

nel punto 4

" hy-hg
=
hj —hys

da un bilancio di energia sul condensatore si puo’ ottenere il valore
della potenza di condensazione

Qeonp=m acqaa,COND'Cp(tu ~ &)

e quindi il valore della temperatura media logaritmica

Qconp = UAAT

Ja quale, esplicitata, consente il calcolo della temperatura di
condensazione :

t ot

i g -
u, acqua AT o=
1 1) esmmrerene—s

t i, acqua
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flp

e, quindi della pressione di condensazione e delle proprieta’ nel
punto 6 essendone assegnato il titolo

hé = hl +'x6(hvs = h])

56 =81 + Xg(Sys — 1)

“le proprieta’ nel punto 1 sono, quindi, anch'esse note mentre

Pentalpia nel punto 2s ¢' data da
h2$ = I'lg + VAP

Pentalpia ,ne'l punto 2 si ottiene dal rendimento isoentropicé della
pompa '
_has -y
Chy~hy

da un bilancio di energia sul condensatore lato fluido evolvente nel
ciclo se ne ricava il valore della portata massica

QCOND; macqua.ciclo(h‘i - hé)
il rendimento globale dell'impianto e' dato da
1= Ly + er_ -Lp

Qa + Qg

e' possibile valutare la produzione entropica globale come somma di
quella dovuta a “"cause esterne” e di quella dovuta a "cause interne";
quella dovuta a "cause esterne” e¢' determinata dagli scambi termici
che avvengono in caldaia con il SET e nel condensatore con l'acqua

~di raffreddamento sotto differenze di “temperatura non infinitesime
.e si puo' ottenere come somma delle produzioni entropiche relative
- ai componenti C1, C2 ¢ COND ed. ognuna di dette produzioni deriva
“da bilanci di entropia swi volumi di controllo VCI, VC2, e VC3
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SET |

NI
!VC2
c2
i
= | === =
! 'y
!
4
Y
““““““ I
COND :
B Wipspupelt
t acqgua 'U

Peyp+ Topr + Macqua,cicio$2 = Macqua,ciclo®3
SET

Pea+ T + Myequa,ciclods = Macqua,cicloSs
: SET
PcoNp+ Macqua,cicloS6 + Macqua, CONDSi = Macqua,ciclo®t + Macqua,CONDSu

Posi=Pe1+Pea+ Peonp

le potenze termiche, Qa ¢ QB,cedute al fluido evolvente nel ciclo
sono date da bilanci di energia sui due componenti C1 e C2

QA =m acqua,'cicio(h3 ~hy)

QB = r-‘.}a=.cq1:‘a.ci<:lo(h5 =g

l'entropia nel punto 2 ¢' data da

dove la temperatura T, si ottiene da

hy —hy=vAp +c(ty — 1)

la produzione entropica “interna” e' determinata dalle due turbine e
dalla pompa; con riferimento ai volumi. di controllo VC4,VC5 e VC6 i

bilanci di entropia forniscono
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Pr1 + Macqua,ciclo$3 = Mycqua,cicloS4
Pz + Macqua,cicloSs = Maequa,sicloSs

- Pp+ Myegua,cicloSt = Macqua,cicloS?2

Pint=Pr1+Pry+ Pp
e, quipdi, 1a proddzione entropica globale ' data da

Pglobale =Pest +Piqy

 SVOLGIMENTO

_hy-hy 3380 -h,
hy—hgs 3380 —3040

ey =0,900 hy=3,07-10% kJ/kg
:'.(‘;)CONDEmacqua,COND‘Cp(tu ~t;)=1504,187-8,00 =5,02 MW
. Qeonp=UAATy 5020 =650-ATy; ATy =772 C

{ts —t) = (tg = 1)  (tg—20,0)~ (tg~12,0)

- ATy= =7,72 C

1 (EG - tu) (tﬁ - 2010)

S e T et
' (tG_ti) (té—- 12,0)

tg=t; =244 T -

h =hy+xg(hy,—hp) = 102 +0,900-2452 =2309 kJ/kg
=81+ Xg(Sys —81)=0,3576 +0,900-8,211 =7,748 kJ/kg K

2s=h; +vAp=102 +1,00:107>:100:10°-10% = 112 kJ/kg

by 112 -102
hy~hy  hy-102

=0,650 hy=117 kJ/kg

QCOND: macqun,ciélo(hﬁ —-hy) 5020 = r"1ac:a;p.xa.f:.ic:lo(2309 - 102)
é};ua,ciclo =227 kg/s

I-q‘l"l'll_/r%-i.p _ (h3"h4)+(h5~*h6)—(h37—h1) _

Qu + Qs (hs ~hy) + (hs —hy) -

(3380 -3074) + (3460 -2309) + (117 - 102)
: (3380 - 117)+ (3460 ~3074)

={0,403
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~hy)=2,27(3380 - 117) =7,41-103 kW

QA = “:}acqua.ciclo(hii
—hy)=2,27(3460 ~3074)=8,76-10* kW

Qp=m acqua,ciclo(hS

hy—h;=vAp+clty—ty) 15 = 1,0:1073100-10%107> +4,187-(t ~ 24,4)

ty = 25,6 C
S9m81 + c-lnza =0,3576 +4,187'1n299 =0,386 kl/kg K
Ty 297

punti p [bar] 1 [°C) h [kJ/kg] X siki/kg Ki
1 0,031 244 102 0,00 0,3576
2s 100 . 244 112 0,3576
2 100 - 256 117 . 0,386
3 100 500 3380 6,60
4s 30,0 3186 3040 6,60
4 30,0 332,6 3074 6,68
5 30,0 500 3460 7,23
6 0,031 24,4 2309 0,900 7,748

. . 7,41-10°
Per= ‘:i:“s“E"r" *+ T aoqua,ciclo(S3 = 82) = —W +2,27(6,6 - 0,386) =

=6,45 kW/K

. . 8,76-102

Pep=r—+ D soquaciolo(S5 — 84 = =gz + 2:27(7.23 — 6,68) =
SET ’

= 0,416 XW/K

P eoND = M gequa,ciclo{S1 = S6) M yoqua, COND(S: ~ 5i) =

. . . . u
| = Maequaciclo{S1 = 86) + macqua.COND'c'ln",iT' =
i

=2,27(0,3576 —7,748)+150~4,187~1n%%%=0,600 kW/K

Pog=Peyt Peat Poonp= 6,45 +0,417 +0,600 =7,47 kW/K
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Pr1= Macquacicto(S4 = 53) = 2,27+(6,67 ~ 6,6)= 0,159 kW/K
Pry= m?cqua.ciclu(sé”55)—_'2,27‘(7,748 -7,25)=1,130 kW/K.

299

. . . T
Pp= Mycqua,cicto{82 = 51) = macqua,ciclo'c'in:f“?' =2,27-4,187-1n
1

Pine=Pri+Pra+ Pp=0,159 +1,130 +0,064 =1,353 kW/K
Pgiovale = Pest + Piny = 7,47 +1,35 =8,82 kW/K

: Come. gia' nell'esercizio precedente, anche in questo lo sche
se@p11ce di interazione termica esclusivamente con SET.e' stnza
sviluppato dando luogo alla presenza di una portata d'acqua :hg
.. consente la condensazione. In quest'occasione la divisione della
produ;zonc entropica globale nelle aliquote interna ed esterna e’
scand’tta‘ dglla tipologia dei componenti dello schema; infatti |
caldaxet € 1.1 condensatore saranno sedi unicamente di,produzionz
. entropica esterna mentre, le turbine e la pompa, di produzione:
: 1ntfarna._ Questo grazie al sussistere delle ipotesi ;emplificative di
i adiabaticita’ delle macchine dinamiche e di trascurabilita’ delle

perdite di carico relativamente ai fluidi e i : .
: volventl negli ;
di calore. gli scambiatori
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Si riportano le proprietal termodinamiche assegnate nei punti

. indi ] dante un ciclo
3) Con riferimento allo schema indicato, riguar chiave del ciclo.

f i il titolo della
i surriscaldato di acgqua, valutare fl tito
Rk A o Tapor punto 4, la potenza meccanica resa dalle

fjastar;iiba};l:m;rg niﬂ;’ rendimento termodinamico globale [punti pzfga{;'} t [°C] h [kl/kg] X slkifkg K]
ue 1 ) : _
deli'impianw- _ 2 20,0 350
QA 3s 2,60
s 3 2,60 1,00
) ; s 0,100
4 0,100 ' b
1 T8 5 0,100 0,00
1, TA a 6 2,60
2 4 7 2,60 . : 0,00
@5 i { PROCEDIMENTO
Al ,
Y™ Le proprieta’ nei punti 3, 5, ¢ 7 sono individuate essendo assegnate

pressione e titolo; anche il punto 2 ¢ noto essendo, per esso, note
pressione ¢ temperatura. Il punto 3s risulta anch'esso individuato
dal momento che se ne conoscono pressione ed entropia, s3s = s3, ed
una considerazione analoga vale per il punto 4s. E' possibile, quindi,
calcolare il rendimento isoentropico della turbina TA

COND

:rhm | /\ —F7)—

R 5
0,100 b by
g z = NTA™
= py = 20,0 bar pa = ps= 0,100 bar _ h, - h
?2 = Ss =py =2,60 bar . x5=x7 =0,00 x3 = 1,00 B
ty = 350 °C NTA =NTB i = 1,00 kefs . . , . '
9= . dal rendimento iscentropico della turbina TB, che e' lo stesso della
np1 =7npz = 1,00 . turbina TA, si ottiene il valore dell'entalpia nel punto 4
3
800 LTS
hy—hys
600 e, quindi, il valore del titolo
pomn hy—h
) S
- 400 -1 2 o hvs - I’ll
1 : 11 valore dell'entalpia nel punto 1, considerando che le pompe sono
200 ] 7 - :_:ritenute ideali, e’ data da -
5 my 3 '
. m2 % h} = h7 + VAP
0 e . ﬂ{ e T ‘
0 2 4 6 g 10 12 mentre Pentalpia nel punto 6 ' praticamente la stessa del punto 5
s [kJ/kg K] dato il modesto incremento di pressione. I valori delle due portate

g1
80

-,




mi ed mp si ottengono da un sistema di due_ equazioni di cui ia
prima e data da un bilancio di massa sul mlscelat.ore, mentre, la
seconda, €' data da un bilancio di energia sul meédesimo cpmpc;nentc
ritenuto ' adiabatico: e' da tenere presente che, per il piccolo
incremento di pressione che il liquido subisce nell'attraversare la
pompa Pl, ¢' senz'aliro hs = hg

Mgy =My + My
myhy +mohg =myghg
la potenza meccanica resa dalle due turbine si ottiene da

Lra =meor(hy ~hy)
Lyg = ma(hs — hy)

. N L
il rendimento globale dell'impianto, tenendo presente che e
possibile ritenere hg = hy, si scrive :

i’FA“'Li’B
Qa

dove Qpa si ricava da un bilancio di energia sulla caldaia

QA = n:ltm(hZ ~hy)

SVOLGIMENTO

M= hy—hs 3140 “2716’6=0,961
hy—hsy 3140 ~2700
hy—hy 2716,6 —hy
= T, 27166 —2230 .
‘hg—h -1
Xyt 12254 192:0,86

hys—hy 2392

Chy=h;+vAp=541 +1,00-107%17,4-10%10% = 542,7 kI/kg

82

punti p [barj t[°C} h [kl/ke) X siki/kg K]

1 20,0 129 5427 - 1,6203
2 20,0 - 350 3140 6,95

"3 2,60 128 2700 0,98 6,95

3 2,60 129 2716.,6 1,00 7,0335
ds 0,100 45,8 2230 0,85 7,0335
4 0,100 458 2254 0,86 7.114
5 0,100 45 8 192 0,00 0,650
6 2,60 45,8 192 0,650
7 2,60 129 541 0,00 1,6203

1,00 =my +m,

M,2716,6 +m,192 =1,00-541
m,=0,138 kg/s
m,=0,862 kg/s

L= (hy—hy)=1,003140 —2716,6) =423 kW
Lyp=my(hy—hs)=0,862(2717 ~2254)=399 kW

Qa = myg(hy ~hy) =1,00(3140 —542,7)=2597 kW

o |
Lratlm 423 +399 4., -
Qu . 2597 ‘

In quest'esercizio viene presentato lo schema piu' semplice di
. tigenerazione, senza risurriscaldamento a valle dello spillamento. La
portata spillata my cede la sua potenza termica in . un rigeneratore
~del tipo a miscela.

'3.3



4) si consideri il ciclo Rankine in figura. Il vapore entra nella
turbina di alta pressione a 88,8 bar e 488,8 °L espandendo fino
a 8,788 MPa. La prassione di condensazione e' 8,8 kPa ed il
vapore a fine condensazione g' liguido saturo. Le pompe Sono
considerate ideali, il rendimento iscentropico delle turbine e’
pari a 8,85. In corrispondenza di 188,88 My di potenza
meccanica netta, si calcoling: o

a) le potenze relative ai caomponenfi costituenti il ciclo;
B} il rendimento dell' impianto;
¢} la praduzione entropica del miscefatore;

CALDAIA y
5 6
44 T T2
qa ) X
M !
A

fan ]
=
[}
(&

™ " .

ps = ps.= 80,0 bar p7=p1= 8,0 kPa

p2 = pa=Pps= 0,700 MPa x1= %3 = 0,00
t5 = 480,0 °C o omr=mrz= 0,85 np1 = Mpz = 1,00
Laewo = 100,00 MW
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Si riporfano le proprieta’ o
. prieta’ termodinamiche assegnate nei i
chiave del ciclo. g 1 puntl

Xgg =

punti p [bar] t [°C] h [kl/kg] X s{kJ/ke K
1 0,080 0,00
2s 7,00 '

3 7,00 0,00
4s 80,0
5 ‘ 80,0 . 480,0
6s 7,00
6 7,00
78 0,080
7 0,080
* PROCEDIMENTO

3 Le proprieta ne:i punti‘l e 3 sono note dal momenio che se ne
_ conoscono pressione ¢ titolo mentre ¢' individuato anche il punto 5
- essendo assegnati i1 valori della pressione e della temperatura.

(:‘onosccnldo .I'entropia nel punto 6s, la stessa del punto 5, se ne puo'
ricavare il titolo e quindi I'entalpia

Sgs — 81
Sys ™ 81

: hés =hy+ xés(hvs - hi)
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dal rendimento. isoentropico della turbina TI g' possibile valutare
V'entalpia nel punto 6

hy—hg

ettt

T~
h5 “hés

le proprieta’ termodinamiche nel punto 6 sono quindi note ed, in
particolare, lo ¢' l'entropia che ¢ la stessa nel punto 7s; ¢ possibile,
quindi, valutare il titolo e l'entalpia nel punto 7s

575 — 51
Kpg &= ="
Sys — 51

h7s = h] “+ x?s‘(hvs — h;)

il rendimento isoentropico della turbina T2 fornisce il valore
dell'entalpia nel punto di fine espansione reale

tenendo presente, poi, che le due pompe SoOno ritenute ideali €'

calcolabile l'entalpia nei punti 2 ¢ 4

hy—hy=v(p2—p1)
hgy —h3=v(ps—P3)

o

i valori delle portate massiche di fluido evolvente nei vari circuiti
_dell'impianto, sono ottenibili da un sistema di due equazionmi; la
prima si ricava esplicitando il lavoro netto, che e' assegnato, menire
1a seconda deriva da un bilancio di energia sul miscelatore

tity (hg ~ hs) + (s — tip)(hy — bg) = iiy(hys - 53) ~ (12 — th)(hgs = 1) = Lo
(ml - mz)h-z Es '['.nzhé £ m1h3
- e, quindi, ¢' possibile valutare, -dai bilanci di enerzia sui rispettivi

componenti,la potenza delle due turbine, quella detle due pompe e
~ 1a potenza termica ceduta in caldaia
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.-.x'75._

Lyp=my(hs=hg)  Lpy=(m; —my)(hg—hy)
Lpy = (my —mp)(hy—hy)

Lpy=mi(hy — hs)

Quatgaia = (hs — hy)

il rendimento dell'impianto e' pari a

_Im +Lyp=Lp; -Lpy
n= ;i :
Qcaldaia

la prqduzmne entropica del miscelatore si ricava da un bilancio di
entropia sul volume di contrello evidenziato in figura

Pmiscelatore +M28g + {m; “m2)82=1’£1333

SVOLGIMENTO

S5 — 3] _ 6,65 -1,99
svs"sl 4,71

hes =hy+Xgshyg —hi) =0,989-2065 +697 =2740 k/kg

= 0,989

hs—h 3340 —h
Tt} 8w i

TN The. 3340 —2740 085 Re=2830 kl/ke

S75-81_ 6,85 -0,5922
S.VsT"Sl . 7,6344_

={,820

hyg=hy+ xqg(hys ~ hp) = 0,820-2402,5 +173,76 =2144 kJ/kg

hg-h; 2830 ~hy
hg—hys 2830 —2144

Ny = 085 hy=2247 kl/kg .
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5}_ con r{fg’rimento al ciclo Rankine schematizzata in'figura ed
ai relativi dati,‘ valutare il rendimento termodinamico ed il
rapporto percentuale tra Ila produzione entropica del
condensatore e guella globale.

Wy —hy=v(pa—P1)= 1.00-107%:6,92-10°-1072 = 0,692 kJ/kg
hy—hsy=v(ps—P3)= 1,00-107273,0:10%-107* = 7,30 kI /kg

Dunti > Tbar] <] L°C] [ b [Ki/ke] B s[ki/kg K]
- 1 0,080 41,55, 173,76 0,00 0,5922 [ SETA ] 3
28 7,00 41,54 N\ 175 0,5922 » o
3 7.00 164,96 7| - 696,7 0,00 1,9909 =8 -
4s 80.0 165.6 704 1,9909 — ) : c2
5 80,0 480,0 3340 ‘ 6,65 4
65 7,00 165,0 2740 0,99 6,65 :
6 7,00 192,4 | 2830 6,85 14 T 'y T2
7s 0,080 | 41,54 2144 | 082 6,85 m,
) 7 | 0080 41,54 2247 0,86 7.18 @) 5 1,
510 + (m, ~M)*583 —m 7,30 ~ (m, - m;)0,692 =1,00-10° kW 1, v
(my —mg)175 +m,2830 =m,697. i =
m, =103 kg/s m,=20,2 kg/s =
o
Tpy=m;(hs—he)=103-(3340 -2830) =525 MW : ' e y
Mtot 20

{0y = (g — Ma)(hg — hy) = 83+(2830 —2247) =484 MW
[py= (i ~my)hy~hy) = 830,692 =57 kW
Lpy=mq(hg—h3)=103-7,30 =752 kW
Qeatgaia =M (hs—hig) = 103+(3340 —704) =272 MW

s\ . 7

. P1=p2= %0,0 bar pP3 = p7=pg = pa= 25,0 bar
ps =ps =0,700 bar tp= 550 °C tg = 500 °C -
o xe=xg = 0,00 N1 = "2 =Tp1 =npz =0,750
_Lpl = 20,0 kW tsgT 4 = 750 °C tspr g = 700 °C
pi=pPy= 1 bar t; = 10,0 °C t, = 20,0°C

oy 4 Lopg = Ly = L :
nﬁLTl 1{1‘2 Pl P2=100m0,368
Qealdaia 272

ISmisc\clawre =my(s3~Sy) + th(SZ_ 5¢) -
=103-(1,9909 —0,5922)+20,2(0,5922 -6,85)=

pmisceiamre

=18 kW/K
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A
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$i riportano le proprieta’ termodinamiche assegnate nel punll
chiave del ciclo.

punti p [bar] t 1°C] h [kJ/kg] X s[kl/kg K]
is 60,0
1 - 60,0
2 60,0 550
3s 250
3 25,0
4 250 500
55 0,700 -
5 0,700 ,
6 0,700 : 0,00
78 25,0 ‘
7 25,0 '
8 25,0 0,00

PROCEDIMENTO

temperatura e la pressione; anche quell'e nei punti 6 e ‘8 sono notei
dal momento che si conoscono pressione e titolo. L'entalpia ne

punto 7s si ricava da:

Ah=hqg~hg=vAp

50

Le proprieta’ nel punto 4 sono individuate essendo assegnata la .

‘mentre  un bilancio di energia, per un volume di .controllo che
racchiude la pompa P1, fornisce il valore della portata massica ms

(h’Is - hé)
ey

Lpy=my

I'entalpia nel punto 3 si ottiene dal rendimento iscentropico della
turbina T1 :

mentre dal rendimento isoentropico della turbina T2 si ricava il
valore dell'entalpia nel punto 5

analogamente l'entalpia nel punto 7 si puo' ottenere dal rendimento
isoentropico della pompa P1

hys—hg
hy —hg

Mpy =

Pentalpia nel punte Is si ottiene dalla variazione di entalpia di un
- liquido data da:

hig—hg=vAp

"

'mentre l'entalpia nel punto"l si ricava dal rendimento isoentropico
della pompa P2

le portate massiche my, ed m; sono date da un sistema di ' due
equazioni di cui la prima deriva da un bilancio di massa sul
:f__ni'scelatore mentre, la seconda, deriva da un bilancio di energia
sullo stesso ritenuto adiabatico

Mg =My + My
mlh'i + m1h3 =m1mhg

¢ possibile, dunque, valutare il rendimento globale
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; m g (hy = h3) +_{52(h4 -hs) - mygi(hy ~ hg) = mo(hy —hg)
My (g — hy) + molhs = h3)

Mg

da un bilancio di energia al condensatore ¢ possibile ricavare ia
portata d'acqua

mo(hs — hg) = M0 condCpltu — 1)

la produzione entropica del condensatore e ottenibile da un bilancio
" di entropia su un volume di controllo che racchiuda il componente

M55 + M0, condSi T FCOND= M 286+ MH,0,cond%u

mentre, da un bilancio di entropia sul volume di controllo
evidenziato in figura, si oitiene la produzione entropica giobale

iy~ N G- !
— c2 |

2 4 i

|

1L T j‘m T2 :
!

|

i

—

Q

Tsera

J!..

Pyt T+ M H,0,c0nd%i = My,0,condSu
SETB
con Qa e Qg ottenuti da bilanci di energia su volumi di controllo che

racchindono i componenti C1 e C2
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QA = n.ltot(h'z -hp
Qp=ma(hs—h3)

SYOLGIMENTO

hs=3333 ki/kg

hs =2823 kI/kg

h, =380 kI/kg

Lptﬂmz(h“—hs} 200 =m, 378 ~377)
e ’ 270,750
ha=hs _ 05 3350 -hy
hy~hss 3550 —3260
_hamhs oo 3460 —hs

hy—hsg 3460 —2610
ho —h

np1=—};7s—-—9~=0,750 _ 379 =377
7~ he hy =377

“ hyg—hg=vAp=1,00-107-35,0-10%-1073=3,50 kJ/kg

Ah=hys—hg=vap=1,01-10"*24,3-10°10"" =243 kJ/kg

my=7,50 kg/s

_hyg~hg 965 - 961
’?’.]2— hlwhs ={,750 mm h1$966 kjl’kg
0 [ pioad [ tea Th Thik
Ts 60.0 724 96{3 2 . S[kzJ /;csng ]
1 €0.0 2246 086 3.5541
2 §0.0 550 3550 7.05
T3 25.0 409 3260 7.05
3 5.0 142 3333 715
7 350 500 3460 713
5s 0.700 39.06 2610 0.8 733
i 0.700 173 2323 7.80
6 0.700 50,06 376.58 5.00 1.1015
25.0 $9.06 379 - 11015
250 504 380 11041
25.0 224 061,15 0.00 2.5524
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ﬂ‘llm=nl11~i-7,50
7,50-380 +m-3333 =m961.
n:11m£9134 kgfs tﬁl =1,84 kg/s

6) Relativamente allo schem fimpi
. : te ; a di impianto rappresen ]
figura ed ai dati riportali, si calcoli: il rendimenptg isuengi;gi;g

della turbina 11, il rendimento ter f i
! . mo ‘impi
O uzione entropica globals, odinamico defl'impianto e ia

- fﬁxm(hz—hs)ﬂﬁz(m”hs)—l"}{zon(hl ~hg)—my(hy = he) _ [ SET
B mtm{hg-‘hl)-l‘mg_(hg;—hg) - ’ / QA o
8

_ 9,34-217 +7,50:637 ~0.34+5,00 -7,50-3,00 0,269 ct - ; ] c2

9.34-2584 +7,50:127 ' ;
my(hs —he) = n‘1H2{).comﬁcp(tu ~t;) T 7

. . m T2
7,50(2823 ~377)= mH2O,cond'4=187(20’0 - 10,0 2
R

n:lHZO,cond =438 kg/s

_—
=
poey
oy
o’y

Poonp=ma(s6~ S5) + My,0,cond(Su~ S = 10
293 : A
7,50(3,19 -7,80)+438-4,187 In——= 14,1 kW/K g
283 - O
. O
. . m H
s = Myoi(hy ~Bp) =9,34(3550 _966)=2,41-10* kW — tot a8 = N 2
g = gy ~ ha) =7,50(3460 ~3333)=9,53-10° kW | 2 N 9
) ) % = 0,20Qp e
- & = 02008 pa =ps= 35 bar
P =- - +m (s, —5{) = =p3=Pps =pr= 50 bar . pve e .
g H,0,condiSu ™ 3 e o pg = p; =0,30
Temra  TSETS 2 . 5= 4_0:81(3 X1= %3 = 0,00 1np :2;2 100 bar
10% 102 2 ' =Y tsgr = 1000 ° o=
241-10°_9,5310% a4 1740293 2301 kWK b2 15 °C a7 = 100 C po=pio=1bar

1023 973 283 m2= 17,3 ke/s mmt: 20,0 kg/s

PCONDZ 36,1% }')g

Lo schema del ciclo Rankine qui presentato contiene sia pure @
livello semplice tutte le peculiarita di un ciclo reale: '
.) risurriscaldamento a temperaturd differenziata

-} rigeneratore a miscela

-) pompa di estrazione della condensa, P1 e pompa di alimentaziong
alla caldaia P2 ' :
-) condensazione con poriaia d'acqua esterna.
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A
800 -
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i i i iche assegnate nei punti
Si riportano le proprieta’ termodinamiche asseg

chiave del ciclo.

t e

puntt pfoarl | tCCL_ [h Ookel | x  is(kdke K
1 0.30 0,00
0
32)5 2’0 0.00
4s 35
5 15 400
63 5,0
6 5,0
7 50
8s 0,30
3 0,30
PROCEDIMENTO

o individuate dal momﬁmo_che
anche il punto 4 ¢' identificato
L'entalpia nel

Le proprieta’ nei punti 1 e ‘3 son
sono assegnate pressione e titolo;
essendo mote, per esso, pressione & temperatura.

punto 2s ¢ data da

hgs"—hl:VAP

analogamente l'entalpia nel punto 4s ¢' data dalla relazione relativa
alla variazione di entalpia per un liquido

96

hgs~hy=vAap

la potenza termica ceduta nella caldaia C1 e' ottenibile da un bilancio
di energia che circondi il ‘componente

QA = r’:’zm{hs —hy)
e, quindi, si puo' ricavare Qy dai dati assegnati
Qa =020Qz

la portata massica m; si ricava da un bilancio di massa sul
miscelatore

Mgy =M+ My

mentre l'entalpia nel punto 6 si ottiene da un bilancio di energia sul
miscelatore ritenute adiabatico

myhg+mohy =m,,hy

il rendimento iscentropico della turbina T1 & dato da

. le potenze ottenibili dalle turbine T1 e T2 sono date da bilanci di
- energia su volumi di controllo che racchindano i due componenti

Ly = mlqt(hs — hg)
= Lyp=ma(hy ~hyg)
_da un bilancio di energia sulla caldain €2 si ottiene T'entalpia ‘nel

‘punto 7

:d'al rendimento isoentropico della

d turbine T2 si ottiene il valore
‘dell'entalpia nel .punto 8 '

11 rendimento globale dell'impianto ¢' dato da
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~hg)— myg(hs—ha)— mo(hy — 0y) QA = :ﬁtot(hs ~hs)=20,0(3220 -643)=5,15-10kW

= rh1c‘n(h5 ~he) *+ 53.12(}17

m (s~ ba) + mo(hy —he)

. Oz=0,20-5,15-10%* = 1,03-10°*
la portata .d'acqua al condensatore ¢ data da un bilancio- di energia ‘ 107=1,03-10" kW
su un volume di controllo che comprenda il componente

Mg =mj+my 20,0 =m;+17,3 m, =270 kg/s

mihg +mjyhs =m10£h3

2,70hg + 17,3289 =20,0-640 hg =2889 kJ/kg

ma(hg = 1) = M,0 conaCptio ~ t9)

la produzione entropica globale si ottiene da un bilancio di energia
syl volume di controilo evidenziato in figura
' hs—he 3220 -2889

Nt = =
hs—hg, 3220 ~2780

=0,752

r SET 1

mT K Qg™ - . . S
1 c1 . -—‘ c2 i L_“n““_‘mt_(hS”hs)”—"-"ZO,O(Bzzo _2889)=6,62-103 kW
L, _ L
: | Lyy=my(hy~hg) =17,3(3484 —2869)=1,06-10" kW
‘ ‘l i . . .
T1 ; ‘ Qg=mqth; ~hg)=1,03-10%=
Lt fn, | , o(hy~hg)=1,0310°=17,3(h; —2889)  h,=3484 ki/kg
o ) g | mpyedzzhs 3484 —hy
! | . hy—hg, 3484 =2725 =081 hg =2869 kI/kg
* Y, 10! :
| punti p [bar] | t[°C
|k ran i i Loarl | 0O Th (el [ x _ Tslil/ks K]
_ = : 69,12 289 0.00
‘ . e, 8 ! 2s 5,0 . 69,12 289 2 0,92
| ~ JR B Y s TS0 skes e | o T5e
s e -~ G B e 2 : 35 151,85 | 643 e
l 3 u LOEEANGY A o 3 400 3220 ’
L - AP gs 2.0 166 2780 - 2’2
. , : 5,0 216 2889 71
O Qe s . 5,0 500 3484 L
T + o +P g+ My, 0.00nd%9 = my,0,cond510 8s 0,30 120 2725 8.1
SET SET 8 0.30 195 YT 88,1
: ) 38
SVOLGIMENTO o Migylhs —he) + my(hy - i}g) — g (hy - Ry
: _ _ : Mygi(hs —hy) + mylhy —hg) =
by, — By =vApx1,00-10“3-4,7-105-10’3-—*0,47 kI/kg. _ 6,62:10%+1,06-10% - 20,03,0
o T - =0,278
e quindi si puo’ ritenere hz = hi 5,15:10% +1,03-10°
h4s—h3szpml_,00-10“3'30-105-10_3-:3,0 kIfkg
99
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m(hg — ) = My,0,conaCpltio — 10)

17,3(2869 —289)= My, 0 cona 4, 187(30 ~15)

mp,0cona =711 kg/s
o o QG
Pg’_—'mHzO,copd(SlO”SQ)“T"' =
Tio Q- QB
Ty  Tser Tser

4 b
303 _5,1510° _1,0310% o0 e
288 1273 1273

=m0 ,condCplT

=711-4,187In

100

7} Con riferimento al ciclo Rankine rappresentato in figura ed ai
relativi dati, determinare, nell'ipotesi di regime stazionario, il
rendimento isoentropico delia turbina T2, il rendimento
termodinamico dell'impianto e la temperatura del SET
interagente con il condensatore.

l

: _ SET A ]
¥ % - Qs W
c1 : . c2

2]/
S|
© Q|

m
S W e
- 3 2 u 1
.Pl = pg= 0,02 MPa _ P4 =ps= 30,0 bar
- P2=p3=ps = p7 =10,0 bar o x1= x3 = 0,00
s =ty =500 °C Ty = 0,80 T_]Pl ='{¥P_2m I’OG
'Tifitez'= 20,0 kgfs Prcce = 12% pgiobaic Lrp=2Lq,

Tser a = 1500 K
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tenendo presente, inoltre, che le due pompe sono ritenute ideali, si
possono valutare le entalpie nei punti 2s e 4s

hpg=hy+vAp

. h4s =h3 + VAp
il valore dell' entalpia nel punto 6 si ottiene dal -rendimento
&) _isoentropico della turbina T1
o
=7
hS“htSs

la potenza della turbina T1 ¢' data da

Ly = Moy (hs - hg)

s [kJ/ke K]

il valore delle. portate massiche evolventi nei tre distinti circuiti
dell'impianto si ottiene da un sistema di due equazioni in due
incognite di cui la prima deriva dal bilancio di massa sul
miscelatore e la seconda da un bilancio di energia sulle stesso

| i i | e nei
Si riportano le proprieta’ termodinamiche "assegnat |

punti chiave del ciclo.

ritenuto adiabatico

i [bar] t[°C} h [kIkgl X siki/kg K] , ]
pu.“ltl T 02 T 0,00 e

23 10,0 T : A 0.00 myoh3 =mihg +myh,

3 10,0 . X

; o | e possibile calcolare, dalla potenza della turbina T2, il valore

= 300 500 dell'entalpia nel punto- 8 e, quindi, il valore del rendimento

3 100 A - isoentropico di questa turbina e il rendimento globale dell'impianto
6. 10,0 _ _ * |

7 10,0 500 Lyt —hg

8s .02 |

: = Npp= hy—hg

h7"h85

PROCEDIMENTO

individuati essendo noti, per giagquno, '16 t;als; )
' “del titolo: sono altresi’ note tutte’ le propr nel
B o T oo : i ssione ¢ temperatura. INe
punti 5 e 7 conoscendo, per questl, pr!e D toto
‘ I;]Junto 8s. nota 1' entropia nel punto 7, € PpOSSIDUS |
* . -

e, quindi, ' entalpia

Lm + I'—q-z - I%Px - Lpz
Qu+ Qg

1 punti 1 e 3 sono

‘_ﬂglob_ate =

~dove la potenza assorbita dalle due pompe &' data da
Lpy =my(hy - hyp)
sss-—*'sl—l-ng.(Svs"’f s

ipz = n:ltot(hé —h3)
: hgs—"‘-—hl.‘i‘_xs.s(hvsmhl) . -
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. ) . i
Pmecc":-mloz(sﬁ—SS)"”mZ(SS“S'i): 800
- 20.0-(7.33 ~7,23) +16,5:(8,45 ~7,77)=13,2 kW/K
QC - 600 -
Tserp= [15 ) o ; % }
globale TSETA TSETA. :G s
. 16,5-(2813 -251) =283 K=11 C 2
- 20.,0-(3460 —764) 16,5-(3480 ~3180) |
110 + — +
1500 1500 200 -
‘ ‘ o N o L/ N
8] Con riferimento allo schema d'impianto pd ai dati riportati in 0 o

figura, determinare, nell’ ipotesi di regime stazionario, il rendimenio

isoentropico della turbina 12, il rendimento globale dell'impianto e fa s (k¥/kg K]
produzione entropica globale. L o
Si riportano le propriets' termodinamiche assegnate nei punti
r SET A ] chiave del ciclo.
Qealdai - - .
calgia X\ < » 6 punti p (barl | t[°C] h [ki/kg] X slkl/ks K]
- - > 1 0,05 0,00
A 4 - 2s 170
E 3 170
3, 7 4 170 500
; m_ . 53 10 '
8 spil
i u 5 10
, 6 10 500
7s 0,05 /
(P Fequa 7 0,05
Xz or 1 3 10 600
‘ 9 0,05
i * PROCEDIMENTO
p2 =p3=pa= 170 bar ps = pe = ps= 10 bar 500 °C | S
p7 = P(l) ’"S*SP‘J = 0,05 bar x1= Xlg{;) 0,00 EP_}%O W L'entalpia nel punto 2, dal momento che la pompa e¢' ritenuta ideale,
nrr = 0, TP = & B . e parl a
grig = 80% Macqua = 550 kgfs . ‘ -
Pacquai = Prcquau = 1,2 bar  tacquai = 9,0 °C tacquau = 20 °C hys—hy=vAp
TseT A = 1473 K .
il. titolo nel punto 5s e, quindi 1' entalpia, sono date da
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555 51

X5 =
Sys — 5y

hsg=hy+x55(hys—hyp)

¢ possibile quindi calcolare, dal rendimento isoentropico della.

turbina T1, il valore dell' entalpia nel punto 5

hy—Hsg

1=

mentre, nota l'efficienza del rigeneratore, si puo' calcolare
temperatura nel punto 3 '

I ke
Erig = ts — 1

la portata massica my i ottiene da un bilancio di energia sul
componente pompa

Lp=mg(hy~h;)

il valore dell' entalpia nel punto 3, si ricava tenendo presente che si
tratta di liquido sottoraffreddato e che la trasformazione 2-3
avviene lungo un' isobara ' '

h3 - hz =cAT

mentre, da un bilancio* di energia sul rigeneratore, si ottiene il
valore della portata massica di fluido in uscita dalla turbina T1

myghg + mgpihs =myghs +myy;hy

per valotare 1 entalpia nel puhto 7s occorre dapprima
determinarne il titolo

s

_ 875 ™ S
XKpg=———~
Svs— 5

h‘is =hy+ X75(hys = hy)

' entalpia nel punto 7 si ricava da un bilancio di energia sul
condensatore

Mgoqua Cp'At=Mgyphe ~hy) + (myg — Mgpig)(hy — hy)
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il rendimento isoentropico deila turbina T2 e dato da

he —hy

T2 =~
hﬁ"h'?s

Ia potenza deile turbine T1 e T2 si ottengono da bilanei di energia su
questi due componenti

L1 =g (hs ~ hs)

Ly = (Mo ~ mgpi)hg ~ hy)

edidapalogamente, si puo’ valutare la potenza termica ceduta in
caldaia

Qeatdaia = Myor(ha ~ hg) + (Mg, ~ mpi)(hg — hs)

o e quindi il rendimento
globale '

Lr;+Lys
Qealdaia

TNglobale =

la produzione entropica globale, con riferimeato al volume di
controllo riportato in figura, si ricava da un bilancio di entropia

}‘) Q:aldaia ‘
globate T Tegrn + Mycquadi = Magquadu .
o e SET A | ‘
| Qca%daia\ : T {: T
! ' A — _ 5 | !
| 4 |
| 12 ‘
|3 !
. 7
I g __ Mspil ! u
i - =
i b
i i
, o acqua [
i 2 . ( ,\J 1
: X Mot -~ ! I
| P !
L 9|
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SVOLGIMENTO
-3
ho ~h;=vAp=1 00-1073:170-10°-107° =17 kI /kg
2s — ] .
$55=81_ 627 =2.137 . 0999

KT Soms; | 4,4473 |
hs, =y +x5s(hiys — hp) =762,2 +0,929:2015,3 =2634 ki/kg
57 v

he-hs 3290 -hs o0 4 _2732 ki/kg

M= The, 3290 —2634

_i3—ip - t3-32,9 =0,80 .t3':: 151 C

[pm=200 = g (g = hy) = Mypy(154,7 —137,71)  my =118 kg/s
o= 200 =

hy—hy=cAT=4,187-(151 ~32,9)=494 kJ/kg

Moy + Mpihs ﬂf{ﬁ;mhafmspnhs ‘ X

11,8-154,7 +mgpi2731 =11,8:649 +mypiy762,

Mpit = 2,96 kg/s

_S1s=S1_ 177 —0,4761 g9y
AL 7,9169 .
. <
hoy =hy+ xy5(hys — by = 137,71 +0,921:2423 =2,369-107kI/kg
s v

n:iacqua'cp'AT = I7{:351311(119 ~hp+ (ri’tot —mggip(hy - hy)
550-4,187-11 =2,96(762,2 —137,71) + 8,3(hy—137,71)

hy=2806 kI/kg
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unti p [bar] t[°C] h {kl/kel X s{kl/kg K]
1 0,05 32,9 137,71 0,00 0,4764
2s 170 32,9 1547 0,4764
30 . 170 151 649 1,84
4 170 500 3290 6,27
5s 10 180 2632 . 0,93 6,27
5 .1 .10 180 2731 . 0,98 6,48
6 10 500 3480 7.77
75 0,05 32,9 2369 0,92 7,77
7 0,05 136,7 2758 : 8,95
8 10 179,88 762.2 0,00 2,1370
9 005 | 329 7622 - 0,26 2,5164

_Dhe—hy 3480 2806
hg-hsg 3480 -2369

T2 =0,607

Ly =myghy—hg)=11,8(3290 — 2732)=6,60-10% k' W
Ly = (my, — M) (hg—hy) = 8,8(3480 ~2806)=5.93-10% k W

Qeatdaia = M gq(hy — h3) + (my,, - mpi)(hg — hs)=
11,8(3290 ~649) +8,8:(3480 ~2732)=3,78-10% kW

Lri+Lpy _ 6,60-10% +5,93.103

MNgisbale =~ : . =0,331"
globale Qeatdaia ' 3,78-10%
- - Quaidai 3
Palobale "P’"_";r'—‘ﬂ?‘ acquaSi = MapquaSy -
A
Pgiobaie = ““"“fjl‘q‘ t MgequalsSy — 85 =
A
3,78-10* 293
=t 1. 550-4,187] =62,5 kW/K
1473 282 /

una rigenerazione ottenuta in uno scambiatore a superficie; ne
consegue la presenza di un'unica pompa per la portata totale e la
necessita’ di un. processo di laminazione per ricondurre la pressione
della portata spillata a quella del condensatore nel cui mantello

Lo schema dell'impianto di questo ‘esercizio evidenzia la presenza di

~detta portata giungera' in condizioni di miscela bifasica con titolo

non noto preventivamente. Si noti infine la necessita’ dj operare comn
le relazioni di definizione dell'efficienza del rigeneratore,
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naturalmente la Cmin in questo caso sara’ q.uella _dei?g portata di
"iiquido grazie al calore specifico di quest'ultimo significativamente

maggiore di quello del vapore surriscaldato,

g) peterminare il rendimento e la produzione entropica globale
del ciclo Rankine indicato nello schema. ,

|

¥ Q, QN
c1 c2
3 5
A T'A i B
+2
4 +6
Q
Y
: COND 2 t COND 1
1

/QC i{;O U,
o

p}, = pg = p7 =0,200 bar p2 = pa= 50,0 bar p4 = ps = 3,0 bar

xy = 0,00 x7 = 0,150 t3= 450 °C

t5 = 330 °C NTA = NTA & 0,800 Nne = (4,950 .
Lp = 22,0 kW tser A = 727 °C . tggTe= 327 °C
tsgy ¢ = 20 °C = 30,0 °C

pi = pu = 1,00 bar MH,0,cond 1 =60,0 kg/s
PPy = 1
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'\
800
600 -
£ 400
ft
200 .
11
0 .
0 12

s [kJ/kg K]

Si ri_portario le proprieta' termodinamiche assegnate nei
punti chiave del ciclo,

punti p {bar] t [°C] h [ki/kg] X s{kl/kg K]
1 ‘ 0,200 - 0,00
28 50,0 o
2 50,0
3 30,0 450
4s 3,00
4 3,00
5 - 3,00 350
6s 0,200
6 0,200
7 0,200 0,150
PROCEDIMENTO

Le proprieta’ nei punti 1 e 7 sono note dal momento che se ne
conoscono pressione e titolo; e' possibile anche individuare le
proprieta’ .nei punti 3 e 5 essendo assegnate pressione e
temperatura. A questo punto sono noti anche i punti 4s e 6s dal
momento che , per ognuno, se ne conosce pressione ed entalpia. In
particolare l'entalpia e l'entropia del punto 7 soro date da '

h’:‘ = hl + x?(hvs - hl)

Sy=81+ X’J(Svs - 31)
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per i punti 45 e 6s occorre dapprima determinare il titolo e poi
Uentalpia’ - .

%6 L 865 — 8
§ 5 e
Sys — 9

hgs=hy + xg5{hys~hy)

_ 84578

Kgg = ——
Sys ™ 8)

hgg=h) +x45hes—hy)
I'entalpia nel punto 2s e' data da
hZS = h; -+ VAP

dal rendimento isoentropico della pompa e' possibile ricavare il
valore dell'entalpia nel punto 2

hyg ~hy

Np= hy-h,

dal rendimento isoentropico della turbina TA ¢' possibile ricavare il
valore dell'entalpia nel punto 4 '

hs—hy

Arp= T
hay—hy,

mentre, dal rendimento isoentropico della turbina TB e' possibile
ricavare il valore dell’entalpia pel punto 6

hs—hg

Nrp= "
hs~hgs

da un bilancio di energia su un volume di controlio che circondi la

pompa, &' possibile ricavare il valore della portata massica di fluido -

evolvente nell'impianto

la temperatura di uscita dell'acqua dal condensatore 1, t,, 'si ottiene
da un- bilancio di energia su un volume di controllo che circondi il
componente
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Micto{lle = h7) =My 0 cona 16p(ta — 1)

da bilanci di energia su volumi di controllo che racchiudano i tre
componenti C1,C2 ¢ COND 2 nonche' le due turbine, si ottiene

QA = n.‘lciclo(h3 —ho)

. Qg = Mejeiolhs — hy)

QCZ Ihciclo(h‘? ™ hl)
Lra=Mgeolha —hy)
L= Mje10(hs — hg)

il rendimentq' globale dell'impianto e' dato da

1= I:«TA‘I“LFB—I;P
Qa+ Qs

la produzione entropica globale si ottiene da un bilancio di entropia
sul volume di controllo riportato in figura

B & &

+ P + m 8y = m S
T. g H,O.,cond 19 H,Orcond 1°u
‘SETA ISEIAB ISE’I‘C 2




SVOLGIMENTO

hy=hy+ xa(hyg~hy) =251,28 +0,150-2357,6 =605 kl/kg
$7=8)+Xq(Sy5~8) = 0,8316 +0,150-7,0744 = 1,89 kl/kg K
X = S6s =81 _ 7,87 -0,8316 ~0,995

S¢s— 51 7,0744

hge =h) + Xgglhys — B =251,28 +0,095-2357,6 =2597 kl/kg

_Sas=S1_68-1,6711 o oo

X4SHS‘~51 5,3148
hy -h1+x4s(hvs—h;) 561,2 +0,965-2161,9 m264‘7 kI/kg

mh;+vAp =251,28 +1,00:107°-49,8 105 10“3—2563 kI/kg

Ism_QA_QB+QC

hys—hy _2563 251,28 | Lsc o 1/ke
M= T 090 = s T
ha-ha _ 3320 -he 2785 Kki/kg
A=y =800 = s
hs—hs _ 310 chs oy og1s sk
= e T e s et = g .
B s —hgs 0.800 =75 2601 |
punti | p (bar] | t[°C] h {kI/kg] % |siki/kg K]
1 0,200 60,09 251,28 0,00 0,8316
2s 50,0 - 60,09 2563 _ 0,8316
2 | 500 60,3 256.6 — 10,8324
3 50,0 450 3320 | 6,8
ds 3,00 133,54 2651 0,965 638
4 3,00 161,3 2785 7,13
5 300 | 350 | 3170 | 7.87
6s 0,200 60,09 2601 0995. | 787
6 02000 | M5 | 2715 1820
7 0,200 60,09 605 0,150 1,89
hag=hy) - 256 —251) - '
LP mc:cloﬁ_—%‘s‘ﬁ;‘“&“mzzao =mcic}a'§W Mjelo = 4,18 kg/s

M gieto(Bg = B7) = My1,0 cond 16p(ta = 1)
4,18(2715 ~605y=60,0-4,187(t, -~ 30,0} t, =65
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Qa = M giclo(hs ~ hy) =4,18(3320 ~256,6)=1,28-10* kW

Qg =Mgie1oths ~ hg) = 4,18(3170 —2785)=1,61-10° kW

Qc=Meiciolhy —h1)=4,18(605 ~251)=1,48103 kW
Lra = Meicio(hs —hg) = 4,18(3320 - 2785)=2,24-103k W
Lrp=Meiciolhs — hg) =4,18(3170 ~2715)=1,90-10° kW

_Lratle-Lp  2,24:10%+1,90-10%-22,0
Qu+Q&  1,6110°+1,28 .10

=0,286

: + T 0,cond E(Su“si)'—;
Tsera  Tsers  Tserc 2

sz — —— + +m O.cond 1€ In—=
Tsera Tsers  Tsgre  20eomd oot
1,28-10%  1,61-10° 1.48-10° 338
- L. d 60(}4107En——m=177 kW
1000 300 | 293 303 A

In quest'esercizio si deve notare che'ia fase;i':]i- condensazione viene
sfruttata in parte, COND 1, per riscaldare- una portata d'acqua
mentre, la residua condensazione, avviene . usualmente per
mterazmne con un SET. '

Naturalmente nella valutazione della produz:one entropica globale
rimane evidenziata questa pecularieta’. Si osservi infine come la
definizione tradizionale del rendimento termodinamico non tiesce a -
tener conto del recupero di energia termica conseguita.



18) Un impianto di potenza opera secondo lg schema a blocchi
Hlustrate in figura. La portata massica di acqua uscita dal
condensatore in condizioni di liquido saturo, viene portata,
attraverso due pompe, in parte a 68 bar, in parte a 13 bar; Ia
prima, riscaldata fino a 488 °¢, espande in una turbhina e si
mescola, isobaricamente ed adiabaticamente, con la rimanente
portata che era uscita dalla caldaia a 398 °C., Dopa tale
mescolamento, che porta il fluido a 278 °C, si realizza
un'ulteriore espansione in turbina fino ad una pressione di
8,858 har. Determinare, con riferimento ai dati riportati, I1a
potenza meccanica resa dalla turhina T2, quelia resa
compiessivamente dall'impianto ed il rendimento giohale di
quest'ultimo.

Y

2 CALDAIA 5

Y

L
g

-
Q
r3
'
[¢]
~

A

CONDENSATORE

J

e
[+4]

p =ps= 0,050 bar ~ pz = ps= 60 bar

p3 =ps=Ppg =p7 =13 bar, . x1 = 0,00
tg= 400 °C tq = 390 °C t7= 270 °C
nr1 = 0,800 nrt2 =0,750 npy = 7p1 = 1,00
Mo =1,510%kg/h
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A
800 -
600 4
3) 5
- 400 4 4
- | m
| }'. g
200 m 1
11 oy
0 * e

s [kJ/kg K]

Si riportano le proprieta’ i i
ripor a' termodinamiche asse; i
punti chiave del ciclo. grate el

punti p [bar] t [°C] h. [kl/ke] X s[kl/ke K]
1 0,050 0,00 :
23 60 ’ |
33 13
4 13 390
5 60 400
63 13
] 13
7 13 270
8s 0,050
8 0,050

_-_._L:éssp_roprieta_ nfsl punto 1 sono individuate essendo assegnata la
_:p_ssénlgne ed il .txtolo; sono anche note le proprieta’ nei punti 4, 5 ¢ 7
.:cér_mscoenr;zte,dn;l questi punti, la pressione e la tempei:atura. Dalla
elle proprieta’ nel punto 5, ed i i :
( : ; 10 , n particolare
ell'entropia, €' possibile valutare anche guelle del punpto 6s dal

._Omento che 85 = Sg 11 : . A

; 5 rendimento isoentropico della turbi

i T
onsente di calcolare l'entalpia nel punto 6 d bina T1
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Qn,.caidais = m(hs - hy)

Quy.caldaia = Ma(hy = hg)

Qcondc‘nsalore =An.1mn(h8 - hl) l
Lyy=m;(hs - hg)

dalla conoscenza dell'entropia nel punto 8s, $7 = sgs, © possibile
_valutare il titolo in 8s e quindi l'entalpia

S

Sge—38 SN -
xgs.____ﬁ‘i..._.l. 1;?2 rf"‘aot(['h hg)
Lpy=mqlhy~ h{)

Lps =ma(hs —h;)

Byg— 8y

h8ﬁ =h+ xgs(hys— hy)

dal rendimento isoentropico della turbina T2 ¢ poi possibile ricavare

ia potenza resa ; o
il valore dell'entalpia nel punto 8 P complessivamente dall'impianto vale

~ h'] - hg LCOfﬁplessiva = LT]_ + ]:’TZ - I;Pi - I:"PQ
T]Tz:._——u--mm
h"}‘ '"hSS .

il rendimento globale dell'impianto vale

L

compiessiva

T'entalpia nel punto 2s, cosi' come quella nel punto 3s, ¢ data da

7 = =
By =hq+VAD le.caldaia + an,cnldaia
hag=hy +vAp-
. - | _ SVOLGIMENTO

i wvalori delle portate massiche circolanti nei vari circuiti ' :

dell'impianto costituiscono la soluzione di un sistema formato da’ - hs—hg. 3180 —h

due equazioni; esse si ottengono da un bilancio di massa e di 1= hs —hg =0,800 = 3130 —28?3 hg=2886 ki/kg
energia. sul miscelatore ritenuto adiabatico §

. . . Sgu =S

mtot:ml‘]'mz xgsw_«- 8s i - 6!85 —0,4761 =0 805

. . . §oe :
Mol = myhg +mahy b e 7,9169
Sszh§+XSS(hvs_h§)=137,71 +0,8052423 =2088 k]/kg

¢ possibile valutare, & questo punto, con dei bilanci di energia ‘su

volumi di controllo ~che circondano ciascuno dei componenti, la: iy = hy —hg _0 2980 —hyg _
potenza termica ceduta alle due portate di fluido in caldaia, quella T2 hy—hg, 150 “m hg=2311 kJ/kg

ceduta al condensatore la potenza meccanica resa dalle turbine e
uella assorbita dall ' ‘ R - ‘ -
ques _qr ita dalle pompe hzsmh;+vAp=137,7:1 +1,00:107%60-10%10"% = 144 KI/kg

bag=hy +vAp=13771 +1,00:10713-1051073 =139 ki/kg
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punti p bar] 1 [°C] h [kl/kg] X s{kJ/kg K]
1 0,050 32,90 137,71 | 000 0,4761
25 60 32,90 144 0,4761
3s 13 32,90 139 0,4761
4 13 - 300 . 3240 7.3
5 650 400 - 3180 ' 6,55
6s 13 200 2813 6,55
6 13 231 2886 6,70
7 . 13 270 2980 6,85

- 8s 0,050 32,90 2088 0,805 6,85
8 0,050 32,00 . 2311 0.90 - 7,58

420 =m, +my - -

420-2980 =m,-2886 +my3240
m, =287 kg/s

m, =133 kg/s

Qun, nldaia =1 (hs = p) =287(3180 ~ 144)=8,71-10° kW
Oiny catdaia = M(hy — h3) =133(3240 ~139) =4,12-10° kW
Oeondensatore = Moty = 1) = 4202311 ~138)=9,13-10° kW
Lo =m(hs~ hg)=287(3180 —2886)=8,44-10°kW
Loy = th (g ~ ig) =420(2980 ~2311)=2,81-107 kW
[p;=m(hy—h)=287(144 —138)= 1,72:10% kW
[pp=m(hy —hy)=133(139 - 138)=1,33-10° kW

I‘—'complessiva ZLTl * er" LP] - LPZ = _
~8.44-10%+2,81-10° - 1,’72-103~i,33-10223,64~105 kW

I‘J'cﬂmplessivn . 3,64'105

. = =(},284
%1.caldaia+%2,caldaia 8,71'105+4,12'105

m

In questo esercizio viene presentata una delle tante possibili -

varianti allo schema standard .di ciclo Rankine.

122

C. CICLO JOULE

1} Con riferimﬁntn a{la schema e ai dati.riport'ati in figura
ualutarfa, nell'ipotesi di regime permanente, l1a potenza
meccanica resa dalla turbina ed il rendimento globale del ciclo

[ SET !
> Q
»- ;
ARIA
4
1
t1 = 20 °C tz = 265 °C t3 = 800 ©
- 3 = 800 °C
4 = 440 °C p1 = 1,00 bar pz = p3= 6,00 bar
Da ;
P4 #P1 nr = 0,90 Pt = 3,00 kKW/K
f | . |
1200 . p= 6,00 bar
] 3
1000 -
800_. p = 1,00 bar
600425 2 |
400
So2004 1
S . -
0,0 6,2 0,4 0,6 0,8 1,0 1,2 14

s [kJ/kg K]



unti chiave del ciclo

Proprieta’ assegnate nei p

punti p fbar] 1{°C]
-1 : 1,00 20
25 6,00
2 - 6,00 265
3 6,00 800
43 :
4 440

PROCEDH\.&ENTO

E' possibile ricavare la  temperatura del punto di fine compressione

isoentropica come : :
k-1

Tos _[pZS} k

T, \p

mentre dall'espressione rela

turbina si puo' ricavare
espansione

tiva al rendimento isoentropico della
i1 valore della temperatura di fine

13— 14
fr=
i3~ 145

¢ quindi la pressione di uscita dei gas di scarico

k-1

Ez_m(ﬁz.,) k
Tas P4s

la portata massica ¢ otteni
compressore ed alla turbina,
produzione entropica interna.
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bile dai bilanci di entropia relativi al -
unici componenti responsabili della

i SET

ARIA

: I?c + M griaS1 = M yriaS2
Pr+ a3 = M 50284
Pinr=Po+Pr=mgy(sg =51 +54 - 53)
¢' possibile poi calcolare la potenza meccanica resa dalla turbina
L= maria'cp(t:i — )
ed infine il rendimento globale dell'impianto

-t - (-1
t3 =1y

.

. SVOLGIMENTO

k~1 14 -1

6,00) 1.4
293'(“““) = 489 K=216 C

Eﬁ{ﬁ%&j -
::.. Tl Py 22 .00

-ty 800 ~440
= =0,90 da cui t4,=400 C

-y

t3’“t43 8(}0 """t4s
'- L33 1,4
_iz(_lfg_“] k (1073 4-1 6,00 o '
: 45 A\ P4s 673 - Pas da cui pgs=1,17 bar
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punti p {bar] t [°C]
1 1,00 20
23 6,00 216
2 6,00 265
3 6,00 300
4s 1,17 - 400
4 1,17 440

Pryr=Pe+ Pr=MygalSa — 51 +54 = 53)

e = PINT‘ - o
ar]ﬂ.—“ . -
T T
eplniZ - Rin2Z + ¢ lnet - Rt
T P1 - T D3
3,00
> =192 kg/s
538 6.00 713 1.17
1,011 028710299 11,0112 - 0,287 I
n7gs ~ 287G "1073 .00

Lp= g Cplty ~ ta) = 19,2:1,01:(800 ~ 440) = 6,98:10% kW

800 -2635

Ng= ;
& ty —tg

di carico nello scambiatore e di adiabaticita’ di compressore ¢
turbina, fanno coincidere la produzione entropica interna con ia

somma di quelle di tali ultimi due componenti.
o

Si noti che in questesercizio l'ipotesi di trascurabilita’ delle perdite .

2} Con riferi

nfa I”poi;l; i{!g}err; 1;;_ rigopseigf;i 5;1 ai-ldati relativi, determinare
: - e, il rendim i P

della turbina e Ia produzione entropica gmbalé’ﬂto isgentropico

8
: L SET. ]
A QA
3
!
|
2 4
ARIA
1
5
foer = 1200 °C 4 = 800 °C t6 = 300 °C
marla - 1;50 kg/s TlCiCiO - 0’25 gz _ ?30 p4 '""*‘950 bar
A
1200 4 p = 2,50 bar
1000 4

| p= 1,0 bar
800 4
600
400 4
200 -
0 S —
02 0,4 0,6 08 1,0 12
s [kJ/kg K]
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Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti p [bar] t[°C}
1 1,0 20,0
2 2,50
3 2,50 .
4 . 2,50 800
58 1,0
5 1,0
6 1,0 300

PROCEDIMENTO
La temperatura ta,. coincidente ‘con iis essendo la compressione
isoentropica, ¢ valutabile da}la relazione ' :

k-1
Tas __(923) k
T \P1
un bilancio di energia relativo ad un volume di
racchiude lintero impianto fornisce

controllo che

m hy +le+ Qu=Lp+mghe da cui
L’i“‘Lmﬂ QA"“ maq‘ﬁ—'hi)

.

dalla definizione di rendimento segue :

_L'}?"'Lc_1 Iha(h(:“hi)
NeieLo™ QA =i QA

da cui e possibile calcolare Q
dalla relazione

Qa= rhariacp(tfl - t3) ’ B

un bilancio di energia relativ
valutare la temperatura is

'

4,5 — 1) = MaCplts ~ 1)

La temperatura di fine espansione isoentro
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Eé_m(.?;a.)
Tss \Pss

i

!
S
N
|
!

|

A € successivamente la temperatura i3

amente al rigeneratore consente di.

pica ' valutabile come

Qi=

k-1
k

il rendimento isoentropico della turbina e’ pari a

tg —ts

r=
tg—1tss

la produzione entropica globale si ottiene dal bilancio di entropia

-_:.; scr_ztg)o ptc':r un’voiume di controlle c¢he racchiude tutte impianto e la
cui ntiera ¢’ a contatto con il SET, cosi’ come indicato in figura

e

:r‘“"“w““"‘“““‘-“*'\ s&_{ 1 !
- 5 A RA . 7
} !
2 4 l
|
ARIA |
]
]
e s iy —— - m—— o il 5 E
P$._+ Tser +MMgrigS) = MariaSs
SVOLGIMENTO
k-1
_ k1 14 -1 :
Pas | & 2,50 1.4 |
(pl ] T25=293-(m1’0 ] = 381 K=108
= _ma(hé“hl)
| Qa
.5..='1 B 1,50-1,01-(300 ~ 20,00 :
: o Qp=566 kW

Moty —t3) 566 =1,50-1,01-(800 ~13) t3=426 C
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m ety —tp) = Mg Cplls = t6)

426 — 108 =_t5—‘300 ts“—=618 C
k-1
T K -
_fi=(£&] Tgy=—0 2 =826 K=553
58 A Pss : | 2’50 ’1'4 :
punti P [bar] t {°Cl
1 1,0 20,0
2 2,50 108
3 2,50 426
4 2,50 200
5s 1,0 553
5 1.0 © 618
6 1,0 300

t4—ts 800 -613
= = =0,737
T —ts, 800 —553

P m-m—uQA +ﬁ1a(85—si)='—“"“"QA +m,c in=2 =
& Teer ] Tser PUT
566 573

PR

1473

=0,632 kW/K

+1,50-1,01In
293

Nello schema presentato compare un tigeneratore che consente il
. preriscaldamento dell'aria a valle del compressore a spese del gas
scaricato dalla turbina. Si osservi che lipotesi di gas ideale a calori
specifici costantt e di portata massica di combustibile trascurabile
rispetto a quella dell'aria, consente
particolarmente semplificata, in termini di sole
dell'efficienza del rigeneratore. '

temperature,

130

la .scrittura di un'espressione -

3] Una portata di 5,88 kg/s di aria evolve secondo un ciclo di
Brayz‘on chlus_a con rigenérazione, cosi' come schematizzato in
figura. Con riferimento ai dati iridicati e nell'ipatesi di regime
perman_ente e di trascurahilita' delle perdite di r:agica
determinare I rendimenti [sgentropici della turbina e de}
compressore, Ualutare inaltre I'entropia prodotta nell'impianto
fcom,qasfa‘qeﬂe due aliquate, quella “interna’ causata dall

1rreuer_s:b:l:ta'x_ di tipe meccanico e quella “"est Fi
determinata da cause termiche. : erne

i SET A ]
» Qa
P _
»—] SDC A
ARIA
Qg

Ty = 29331{79’ p1= 1,00 bar f=4,00
Teiclo = 4«0,/ % Ta = 1200 K Tp =295 K
-fglcbale = 2,12 kW/K Pcozﬁprcss .

7 592 ore = 11,5 %Pglobale
e = » 70 .

A

Erigenerator

p=4,00 bar

p =100 bar

- 400

200 4

0 T T ¥ T ¥ T o ] 4
6,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0 1,2 1
s [kJ/kg K]

o

H

4
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Queste "due ultime equazioni consentono di calcolare le due

Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo ( .
' incognite Qa e Qpe, da un bilancio di energia sullo scambiatore a

untl » [bar] T °C] bassa temperatura si ottiene il valore della temperatura tq
1 1,00 22 .
2 4,00 - Qa= Masia CpltQ = 1)
2 4,00 Ny ' . C e '
P 4,00 ?a Ci;:d;r‘ia}l Z§pr§s31one de}l efficienza del rigeneratore si ricava
3 300 : peratura di fine espansione reale e la temperatura di ingresso
’ nello scambiatore ad alta temperatura
4s 1,00 :
4 1,00 t
Q 1,00 4
PROCEDIMENTO ty ¢
- ; : ; 1 . by —t tp—t
‘La temperatura di fine compressione 1soen\trop1ca ¢' data da : tz Erigeneratore = t4 tQ :‘tp tz
‘ ‘ - 4~ Y-t

Tys k=L
_.,5._—,;3 x

Da un bilanci i i i
s io di emergia sullo scambiatore ad alta temperatura e'

possibile ricavare la t3

mentre dalla produziome entropica del compressore, che e mnota
come percentuale di quella globale che ¢’ assegnata, si puo’ ottenere
la temperatura di fine compressione reale

Qa= maria'cp(ts = ip)

la temperatura ideale di fine espansione €' fornita da

.. . Ty P2 L
]?:'c:mfuria(sz"31)mmaria(cszlnTz —-Rlﬁpl ﬁ-m[&J “
T4s Pas

ed ¢, quindi, determinato il rendimento  isoentropico del

compressore ¢, quindi, ¢’ possibile ri i i '
# 4] cavare il rendimento isoen i '
rurbina tropico della
f b h '
T, -ty -1y
ty—tgy

il rendimento del ciclo ¢ :

NarcLo=1 -~ "9“%
: Qa

:%ab.produzione "interna" e' attribuibile al compressore ed alla
:tg_r {?a‘rr{entre quelia "estfarna" e’ da imputare alle scambio termico
tra i fluido evolvente ¢ i due SET A ¢ B nonche' al rigeneraiore

:g?fve.vwn? trasfe.rita potenza termica tra fluidi la cui temperatura
differisce in maniera finita.

un bilancio di entropia relativo ad un volume di controllo che
comprende l'intero impianto fornisce :

Q - X
et Pym—
Ta Ty
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o .
AcicLo=1 = — =0,287
QA .

Pgiobale"‘,f:;"“;f;“_mzslz

QB 955 —mam Cpltg ~1t3) =3,00-1,01(tg ~ 22) tQm337 T
t4~tQ t4“337 .
ty—ty 4—199

=0,575 t,=524 C

Erigeneratore ™

I —i  p,~199
an,‘g,er\eramre ety =525 2159 =0,575 tp =386 C.

Qa=hariaplls ~ o) =1,34:103=3,00-1,01(t5 - 386) da cui 1 =829 T

VvCL Pc,+ MyriaS1 = Mariad2

VC2) P + M gria83 = MariaS4 k-t ‘
. . L — 10 apia S T k
VC3}Prigeneratore+maf"asz+ma“as4 artaF e ~—§—=(£l} T45m__£9_%__=741 K=468
. o Tas \Pas A 00%.4-1
VC4) PSDCA"*" +10 griaSP = Maria®3 ’ a .
Tsera -
_ _ punti p [bar] t{°C]
. . I 1 1,00 22
. = 8 3
VC5Y Pepen - Teers 4+ WMgriaSq =™ Maria®! 7% £.00 166
E " i 2 4100 199
Ppyp=Fe+Pr _ P 4,00 386
Prer=Pspca + Pspes + Prigeneratore 3 4,00 829
. 43 1,00 468
4 1,00 525
SVOLGIMENTO - Q 1,00 337
| k-1 ‘ ii;]- bas—t; 166 -272 |
‘ — 0 ' 3 : = = =0,8
IEE(PZS) ’ 295- (i go) - 439 K=166 C S T ol
T, Um ' :
| - _ 3=ty 820 ~525 ’
P, Pg!obaiéo 115 =2, 120 115 = 400 " ty-ty, 829 —468 0.84 :
‘ Ty '- .
T ___,,__..,.() 287 1n ) : :
*marié[cpln"f%{ —'R}‘npl} 3 00(1 o1 1n295 1,00 {
| ,=474 K=201 C
Qa =134 MW
© Qp= 0.955'MW
. 135
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b, 0244 KW/K 4) Con riferimento allo schema ed ai dati iiportati in figura

valu f fi i ]
tare il rendimento termodinamico del cicla, il rendimento

. . . T4 Pa : -
Pr=M (84 —83) =M -(c 1n——--Rln-——~)= ispentropico del compress . !
T Mardathe T T A Ty P3 determinata da "cafse. tg;;,—ﬁhfﬁ ‘foduzm"e enltropica
Jos | 00 _ meccaniche”, quella da “cause
z3,00(1,01-1n110‘2—0,2871nm)=0,216 kW/K .6 _
N T ' —— I SET ;
Pspca =~ O + M gpig(83 = Sp) =~ +fharia°pin"§"= ' #Q
Tsera - Tsera Tp \ 3.
i
108 2
__ 134107 5 604 01 1all 02 20,441 KW/K 4
0 659 _ :
: : : : | T, : ARIA
Pepep ™ + M ga(S) —8Q) =7 4+ MGl =
HSDCB TSETE ana( 1 ) Q) TSETB “Haria Yp TQ 1
55 295 ) 5
= == 3,00-1,0101n =1,04 kW/K -
295 610 /
Prigene;atore':maria{SP—sz)'i'rhafiﬂ(SQ— 54) = ?2 :4231x°(}:)4= 10 bar  py=ps=ps= 1,0 bar t; = 15 °C
' 3= . tg= 1000 °C -
Tp . Tod ., = 4 tser = 1200°
:3,00-1,01[1n—15-+1n-9-)m3,00-1,01(1n§-§~9-+1n£~1-9-)m0,197 kW/K nr= 0,88 Erigeneratore = 0,80 SET 00°C
‘ T Ty 472 798 Prigeneratore = 25 W/K
puyp=Po+ Pp=0244 +0,216 =0,46 KW/K ' ‘
. L] - . l
' pror=Repea + Pspe + Prigencratore = 0441 + 1,04 +0,197 ~1,68 kW/K 1400 +
In quest'esercizio viene considerata l'eventualita’, peraltro piuttosto . 1200 -
rara, di ciclo motore a gas chiuso. Come si puo' osservare la maggior: : !
parte della produzione complessiva di entropia, circa il 79%, e 1000 4
cansatd dai trasferimenti di energia termica con differenze finite di ]
temperatura; l'aliquota di produzione interna risulta minore anche 800 p =10 bar
per i valori, abbastanza elevati, assunti dai rendimenti isoentropici. i
di compressore ¢ turbina. ' . ]
‘ - 600 4
. 400 4
200
0 —

t T T v 1 . r

0,0 02 04 06 08 1,0 1,2 1.4

s [kJ/kg K]
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Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti p [bar] | t{°C]
1 1,0 15
23 10
10
10 434

A
3

i 10 1000
a5 1,0
z :
6

1,0
1.0

PROCEDIMENTO

11 “valore della terﬁperatura_ di fine compressione ideale e’ dato da
= |

_Tz_s.ﬂ(,?_%zJ x

T1 \m

analogamente e' possibile calcolare il valore della temperatura di

fine espansione ideale tss; dal rendimento isoentropico della turbina

¢' possibile ottenere ii valore della ts
5 C;,(L;—ts) _ tg ~ts
Cplty = t55)  ta = tgg

Ny

nota Yefficienza del rigeneratore, si puo' ricavare il valore della
temperatura di fine compressione reale

t.
5

3
3h

t3 —tn
2 e e s
rigeneratore ts —ty

ed il valore della temperatura g

t5 ~1g

Erigeneratore =
& ts —

11 rendimento termodinamico del ciclo ¢ dato da

138

(tg —ts) ~(ty ~ ;)
g~ 1ty

fcicLo™

mentre i i i i
per }1 rendimento isoentropico del compressore si ha

bas 1l
Ne=
B Rl ¥

Dal va ion i
Dal v I;)are_ deglla produ’zmne‘ entropica relativa al rigeneratore si
portata massica di aria infatti, scrivendo il bilancio di

entropi: i i
pia relativamente al volume di controllo riportato, si ottiene

rigeneratore ¥ MariaSs + Mgp4,89 = M 500,84 + M pp,.86

A

r__m_?ﬁ“&*___.._r_.mw_l_sm_ |
M Q T T
| | A | : | !
| 1 f ‘ " [
” [+ 4 i

o r=—fF—= = - == -
i I | l
| | ARIA I ‘
= [ 1
1 ] |
T8
I

:_(ljaa lpzcz}cii::zmne entropica dovuta a "cause meccaniche" & determinata
_.__t_ermiChe?'reszg;eoe dalla tllﬂ?l{la mentre di:quella dovuta a "cause
e 4 re§pqnsab111 1a. caldaia ed il rigeneratore.
0 i volumi di controllo in figura si ottiene

' PC_+mar§aSI =MariaSa
Premg sy s MyriaSs

“caldaia + '“_g“" + H.iariasii =m

ariaS4
" rigeneratore * MyriaSy + MariaSs = MyaS3 + My iaSe
‘mécc=Pc+Pr '
P

=P P
term caldaia t Pr:generamre

ove Q ¢ i
ove Q e' Ia potenza termica ceduta all'aria, esprimibile come
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Q= maria'cp(td' ~t3)

SYOLGIMENTO

Yo

& 14 -1
32.52(?_%.&} “ 7,,-28810714 =536 K=283 T
Ty

P1
| =]
T4 (m)x T5sm._}_2_1,3.r=659 K=386 C
Tss Pss 10774
g o coltamte) tamts MO0 I gy it =460 T

‘ 13—{2 _434 - 13

B _ =0,80 1,=330 T
Erigeneratore = ts—ty 460 -1y
ts—ts 400 7Y 080  14=356 C

€rigeneratore = ts -t T 460 ~330

i p [bar] t{°C]
pun; 1,0 15

s 10 283
5 10 330
3 10 434
7 10 1000
5 10 386
z 1.0 460
73 10 356

(=1 = (ta—t) _ 540 =315 _ 59g.
1000 - 434

TCicLo ™= 1y — 3

_525"‘{] _283 —15ﬂ0 85
=T 330 -15

140

Prigeneratare = Maria(Sg = $5) + My, (83 ~ $3)

fy01q = Prigencratore - 25,0-1073 ) - -4,06 ke/s
) CIIHTE-@-C ln-’ur—ga (1,01‘18629+1,01'1ﬂ19—zj
P Ts P T, 7133 603

B _ Ty P2
Pcﬂmaria(sz—si)—mmga cpln-w-—-Rin——- =
S ' T, Pi

¢4,06(1,01-1n603 mo,zswniﬂ-]zo,ss KW/K
788 170

s . Ts Ps
Pp=mya(8s5 — 84) =My ¢pla—=~Rin—-
T, D4

- 4,06(1,01 An-133 _ 0,287-11-;3&9-): 0.41 KW/K
1273 10
n:’iariacp(tét ~{3) .
Tser

. T 101 |
M racpl i = 2200101566 06y 61004273 L6830 Kw/K
707

Pealgaia = oot Myria(Ss — $3) =~
SET

T, 1473

. . . . T, Ts
Prigeneratore = Maria(S3 — $2) + M yia(S6 — 85) = mariacp(in + lnT
: . 2 5

- 4,061 ,Oi[lnz-gl + 1n§-~2~9~]m 0,0246 kxW/K
- 603 733

Pueas =Po+ P 035 4041 =076 kW/K
.:Pgerm = I‘)caldaia + 1ADrigeru::ra[ore =0,830 +0,0246 ?0’855 kW/K
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grtata d'aria di 8,58 kg/s entra nel compressore a 25 °C
g bar. Successivamente

tore A doye Ia sua temperatura si innalza
fino a 558 °C; nello scambiatore B riceve potenza termica da un
SET a 1888 °C cosicche’ aliingresso in turbina, che opera con un

pua a 988 °C. assumendo per il compressare

ny pari @ 8,88, si tr
‘un nc pari a a,85e trascurando le perdite di carico, determinare

{a temperatura all'uscita delia furbina che scarica alla
pressione di 1,8 bar, refficienza dello scambiatore R, 13
potenzad meccanica netta resa, il rendimento e 13 produzione

entropica globale del sistema.

L‘;;Ef:j

SCAMBIATORE B Ya

5)bnap
e 1,8 bar e viene compressa fino a 4,

entra nello scambia

SCAMBIATORE A

1200 4
1000 -
800 —
600

400 A

T K]

200 4

\

0 A ;- S A s A ELEEE MR
00 02 04 06 08 10 1,2 14
s [kJ/kg X]
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Proprieta’ i
oprieta assegnate nei punti chiave del ciclo

untl p fbar] | t[°C]
: 10 25
2s 4,0
4,0
4,0 550

3
3

4 40 500
5s 1,0
5

;

1,0
1,0

~ PROCEDIMENTO

I val '
ore della temperatura di fine compressione

valutabile dalla : isoentropica e’

=
E;[&J :
T, \p

e quindi si puo .
calcolare la .
t), dall'espressi . temperatura di fine’ com i ‘
P one del rendimento isoentropico del c%ﬁiione reale,
: essore

tz -1
M= !
= t2"‘t1

‘analogamente

: si ricava .
isoentropica va la temperatura di fine espansione

T, [ P4 ) k

255 \Pss

e'la | fine

temperatura di fine espansione reale t5 -

: Cplta=—ts)  ty~ts

CP.(t"f"‘mtSs) S lg—ts,

dalbila H N .

ncio di energia ~

. sul ri .

eri enerato )
erivare il valore della tempera%ura tg e (scambiatore A) si puo’

(t3 -t = .
2) = ¢p{ts - t5) e quindi t5 -ty = 15 - t
. '— - 6
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l'efficienza dello scambiatore A ¢ pari a SVOLGIMENTO

tS -}51 1.4 -1 :
t3 Igi:[%} k T 2 4,0 ‘1 :1
\‘\ Tl pl = 98[.{-—6) - 443 K=170 OC
t() 4
t -
: ts ~ 16 - -
t2 ascamb,Aﬂ'—”:T ne=0,85 = s — b - 170 ~25 3 :
ts — 1z ty =t 25 ty =196 C
la potenza netta € pari a k-1
. | . Ts P4k 1173
Lieua = MariaCplt4 ~15) “mariaCP(tZ“tl) Tss \DPss Tss= e =790 K=517
. ) 4’0—'—-—-—-
mentre il rendimento dell'impianto &' pan 2 7 L4
‘ P _ta—1s 900 ~1t
Nt 0,80 = = 5 ts =504 C

(tg =15} = {ta =t fe—te. 500 <317
s ~

NCICLo™

ty -1z =t5- 1 . - )
I'entropia prodotta globalmente si ottiene da un bilancio di entropia s-te 530 - 196 = 594 - 15 dacui  tg= 240 °C
sy un volume di controilo che comprenda l'intero impianto come punti (b 3
mostrato in figura 7 pl{;“} T[Q;:}
' ‘ | Z 4,0 ' 196
SCAMBIATORE Bl ' 4 3 4.0 55
4 4.0 900
3 1,0 517
> 1,0 594
o 1.0 240

ts —tg 594 -240
ts—ty, 594 —196

=0,89

scamb, A =

::.netaa zmariacp(mmts)"‘mariaCP(tz—t1)=0’50.1,01,306 "
~0,50-1,01-171 =68 kW |

(tg —t5) — (t3 — ty) 306 -171

Pg+ T + Mypia81 = Mariade TeicLo= =0.30
S t4 =13 350
dove Q, che €' la potenza termica fornita all'aria nello scambiatore B,
¢' valutabile come ;
Q= rhariacp(tl% - 13)
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. : - T

: . M yraCp(ta = t3) 6

: _ — EU 43 N o) I
Pgm—-—Q—-+mm-ia(S(5 $1) = Tq aria¥p Ty

TsEr

_0,50:1,01350 s 50,3 01-In2io =-0,139 +0,274 =
1273 298 .

=0,135 kW/K
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6} Belativamente allo schema di impianto ed ai dati riportati in
figura, si calcoli, nell' ipotesi di regime permanente, I'efficienza
del rigeneratore, il rendimento del ciclo e la produzione

- entropica globale dell'impianto.

6 .
— ] SET |
. oM Q
\ .
1.
2 4
ARIA
5
ty = 17 °C tg = 950 °C ts = 560 °C
tg = 330 °C pi1= ps=ps=1,0 bar pz= p3=1p4=06,0 bar
Teer = 1273°C - Maria = 2,0 kgfs MNe = 75%

)
1200 -

1000 4
500 -
600 -

400

200 4

0

[
f

0,0 0,2 04 0,6 0,8 1,0 1,2 1,4
s [k]/kg K]
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Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti P {bar] t [°C]
i ‘ 1,0 17 -
2s 6,0
2 6,0
3 6,0
4 6,0 950
58 1,0
5 1,0 560
6 1.0 330

PROCEDIMENTO

La temperatura di fine compressione isoentropica e’ valutabile
come '

k-1

TZS__[P%)
T, P1
mentre dall'espressione del rendimento iscentropico di

compressione €' possibile ricavare la temperatura reale di fine
compressione

ne= s~ by
Ty

dal bilancio di energia su un volume di controllo che includa il

rigeneratore, ¢' possibile ricavare la temperatura di uscita dell'aria
preriscaldata t3

M ariaCp(t3 - 2) = ri'Tisu'iacp(ts - 16)

e quindi e' possibile calcolare l'efficienza del rigeneratore come :
p .

15
ts i
& {31y
g =
t, S —
148

la temperatura di.fine espansione iscentropica e' valutabile dalla

k-1
'Eiw[fﬁ_} X
TSs Pss
il rendimento termodinamico del ciclo e dato da

(g =ts) (1 —1y)

ty L3 .

Ia p.roduzione entropica globale si ricava da un bilancio di entropia
riferito al volume di controllo in figura

P s -1
8 ariad] ariaSe
Tser

*‘—s_l:——"

Q=1 yp57Cp(tg — t3)

SVOLGIMENTO

6 1,4
Tzszzgo-(l—’gJ = 484 K=211 C
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_hs—h mM:O,’]S da cui ty =276 T
Ne= ty — 1ty 1'2“17

n-'lzztria'cp(tjs - tp) = nazar%a'cp(tf) —tg)
t3- 276 = 560 - 330 da cul

t3= 506 °C

_{3"12 m506 "—276=O
FRIGTL T, 560 ~276

kel .
Ty _(pa)* 1223 933 K=460 T
Te. 58 14 -1
83 Pss 6,0"";"3""“
punti p [bar] t1°C
1 1,0 17
79 6,0 211
2 6.0 276
3 6,0 506
4 6,0 950
55 1,0 460
5 1,0 560
6 1.0 330
(g -ty =t -t (950 ~560)- 276 -17) _4 39
U R—— 950 ~506
- f -. ~1a) L T@
. Q < _ - marlacp(€4 -3 st osoeoin
Pg:"“‘,f.g;;'i'mana(sé $1) Tegr aria “p

2,01,000950.-506) , 5 0.1 0112893 20,774 KW/K
1273 S 7290 .
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7] Con riferimento allo schema ed ai dati riportati in figura,

valutare il rendimento termodinamico del cicio e la sua
produzione entropica globale.

L 6
? J
]
: F
y 4
®2
C ™
¢1 5
A T2f==(M)
1 =270 °C tg = 900 °C P1= ps=p7=1,00 bar
pa= p3s=ps=4,00 bar Lo=Lm Ly = 97 kW
Me = 80% &g = 90,0% T =NMr2= 87.0%

tsar = 1200°C

i " p=4,00 bax
1400 -

. p =1,99 bar
1200
1000

_ p = 1,00 bar
800

6'00"‘ 25 2
400

200 1

0 M T T ¥ T 4 T T LB T T T 4
0,0 0,2 0,4 0,6. 0,8 1,0 1,2 1,4
s [kJ/kg K] '

-
.
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k-1

Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

_:1::#___( P4 J
TSS "\ Psy

ounti p (bar] | tT°C]
1 ' 1,00 27
28 4,00 |
2 e ed analogamente la temperatura tgg
3 4,00
A 4.00 900 T T
: (= )-(2)"
2 ) Tes Pes
63 1,00 la 't
.femperatur i i i
’6I izgg secondap tur;i;:a g s1 ottiene dal rendimento isoentropico della

PROCEDIMENTO

La temperatura di fine compressione {soentropica tys ¢ data da
dall'effici : .
efficienza del rigeneratore si ricava Ia temperatura t7 e la

k-1 temperatura i3

_"Ez,.m(?_z_} k
T P1

mentre quella rteale t2 gi ricava dal rendimento isoentropico del

cOmpressore
ts
the =1 t2 tg—t; tg~t
'nC: 28 1 & erig: - 3 2
T et =tz tg~1ty

, s .
¢’ possibile ricavare,

dal ‘lavoro i :
portata massica di atia della turbina T2, il valore della

la temperatura tssi ticava dall'egnaglianza ‘tra il lavore di
compressione e quelio della turbina T1 ) ‘
Lo=Lyp; equindi fy—ty =ty —ts | b1 = mcp_(ts " t6)
dal rendimento isoentropico della turbina T1 e -possibile ricavare tss N qumdl‘]} valore del rendimento globale del ciclo
tg ~1s NeicLo= "Il?-g

: A

ty—tss

N1 =

. ) ) ) - - ] “mentre la produzi . .
mentre la pressione pss si puo’ ricavare dalla equazione “sul volum pd‘ ione globale st ottiene da un bilancio di entropia
€ di controllo evidenziato in figura P

dell'isoentropica 4-3s
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| 6 Ts ) (ps ) & 990Y (1,09
3| B b A Y LT1.44 Tge=813 K =540 C
ir? _ .:J__ - [TésJ (Pﬁs) ’ (Tés) ( 1;0) &s .
l"- B ; 3 .
1 T ser ] —— e tg —1 717 ~t
| - ¥ - 1 TNyg =~ 22 e 0,870 tg=563 C
| ) 4 f ds—tgs 717 540
| 62 | by =t | 563 -t
& 7 . 7
ig= = =0,900  t;=245 C
|~ - ‘ 8 Nt 563 —210 7
| |¢c !
'.ﬁ/ ’ T2 ! L3tk 45210 0,900  t3=528 C
LA 5 e e —t, 563 —210 3
U ,
T punti p [bar] | t1°C]
. _ 1 1,00 27
; ?g+~g‘5m+mslams7 2s 4,00 173
; Tser 2 4,00 210
: , , 3 4,00 528
dove Qa= mhey(ts - 13) 4 4,00 900
5s 1,09 690
. 5 1,99 717
T 3
SVOLGIMENTO 6s 1,00 540
k-1 -1 6 1,00 563
= _(P}_a} k Tzs=3eo-[££) B 446 K=173 C 7 100 245
oo 1,0
T D ; ‘ . .
: 1 Lry=mcy(ts - tg) 97 =m-1,01-(717 - 563)
ne= tag— 1 _ 173 ;?:77 =0,800 IZWZIO q .
tp—t ty ~ S e = 0,62 k g
2 - | M= T01154 g/s
Le=Lp equindi tp-ty=tg—ts 210 -27 =900 -1 .
: | 97
ts =717 C “TCICLO ™ i =0,42

' mey(ty—ty)  0:62:1,01:(900 - 528)
ta7ts 200 =717 6870 15,2690 C

T L. 900 -t : . ne,(ty —t5) - Ty -
t4 {55 90 S5s :.__Pg:—"""'"““—"i'm(S?—S])-“:“M”f’“ln'cpln"l:
- Tser Tser T,
Ta _(pe)* 400 99 bar - 2:02:1,01:900 =528) o o1 0140388 o yas KW/K
To. Upse Pss 1220286 1473 | T 300

-Come ¢ noto in tutti i cicli Joule il compressore e’ azionato con
_un'aliquota della potenza meccanica ottenuta dalla turbina. Nello
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questo aspeito & sottolineato
COMPpressore Con “un primo
turbina T2 ¢ dedicata

schema proposto da questo esercizio
mediante l'esplicito accoppiamento del
stadio della turbina, T1, mentre la
unicamente ali'utenza.

8} Con riferimento allo schema ed ai dati indicati valutare il

rendimento del cicla e 1a produzione entropica globale.

7 -d——ﬂ—-—— 'l SET 1
- # oA
3
; 7 .
i 4
2
1 5
t, = 27,0 °C ts = 800 °C p1 = ps =pe=1,00 bar
p2 = p3 = pa =3,00 bar me = 85% Erig = 70,0%
1= 90,0% tser = 1000°C Lanprro = 1,00 MW
A p = 5,00 bar
1200 -
1000 4 p = 1,0 bar
800 4
g 600 |
e
400 -
200 -
0 Bomr

{),0.01,2.0,4 0,6 0,8 1,0 1,2 1.4
s [kJ/kg K]
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Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti p [bar}
i 1,0
23 5,00

2 5,00

3 5,00

4 5,00

5

5

6

t {°C}
27

800

§ 1,0
1.0
1,0

PROCEDIMENTO

Dall'equazione dell’ iscentropica 1-2s ¢' possibile ricavare tas

kL
_'Ezzm[éizi} k
T P:

dal rendimento isoentropico del compressore ¢' possibile ricavare la
temperatura di fine compressione reale t

bas — 1y
Tl o Stme—
¢ t -ty

. mentre si puo’ oftenere la tsg

._ ISUE

Ty _[ P4 J k

_'_TSS Pss

dal rendimento della turbina si ricava la temperatura di fine
‘espansione reale tg

:ﬂerm--—w———..
o by~ tgy

mentre dal lavore netto

Taenit ; ottenibile dal ciclo e nota la portata
Mmassica di aria evolvente

NETTO= Ly —Leo=mey(ty —ts — 1y + 1)
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dall' efficienza del rigeneratore si ottiene la tg SVOLGIMENTO

3\\
ts — g

L3 14~1

:-I:ZE:[R?.E_ . _300.[5:00) 14
T, P 257 00‘("1“"5") = 475 X=202 C

b

s =1 202 -27

L2 £ 1 — Ne= = —
Fig tg — ts Cc ty ~t ty — 27 = (3,85 i, = 233 «C
e, da un bilancio di energia sul rigeneratore, si ricava 13 - 1
Ei"”[,Ef_) g 1073
P -1 = = —— T o =
ts -tg =13 - 12 Ts, \pss 58 e 677 X=404 C

e quindi il rendimento del ciclo ¢' pari a (5,00) 1,4
1,0
Ly — 15 800 —t5

My = 0,90 t5=444 T

_ Lwerro _ LETTO
Tts—tss 800 ~404

e Tﬁcp(h“ t3)

mentre la produzione entropica globale si ottiene da un bilancio di

entropia sul volume di controllo in figura LNETroﬁlfr—chmcp(t4m;5_t2+t1)

A3 .
1,00:10"=m"1,01-(800 —444 -233 +27) m=6,60 kg/s

lggmi- +ms; =MSg
Tser | L lTle 444 -t
6 T Ty, T dad —ga3 o 0 16=296°C
_m__m#__d______j SET . 'L'"""'"'i
i‘ | X LA X st =ty (3= 444 - 296 + 233 = 381 °C
; _
| , | I 4 | punti p [bar} t [°C]
1 L 1 1,0 27
g ! 25 5,00 202
| ic 1 2 5,00 233
| § 3 5,00 381
| St 4 5,00 800
A - i 58 1,0 404
I e 5 1,0 444
6 1,0 296
oo Inerro 1000
N " 5,601,01 =038
g mep(ty ~ ty) , ,01-(8C0 ~381)
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i

' - T
. . me(t4 T.3) - 1“_53_:
Pym~— +m(§g—8;) =~ FMCp H |
T 6 b K 120 1 p=155bar
_6,60:1,01-(800 ~381) +6,60-1,01-1n§-§%.—..2,07- LW/K 1000
1273 30 _ S
800 4
o o
1 i indicati = 600 4
g) Con riferimento allo schema ed ar dati sottoindicati, o _ 1.0 bar
nell'ipotesi di regime permanente, determinare la _cang_duttzfnz'a 400
globale dello scambiatare di calore usatq per rqfngerar:e I'aria
dopo il primao stadio di compressione, “n rendimento , )
termodinamico del ciclo e 1a produzione entropica globale. 00 7
Qa 0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0 1,2 1,4
s [kJ/kg K]
4
Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo
: punti p [barl | t(°C]
ARIA TS : 25 =
2 SDC L =
iS ‘ ’ T 5 360
C‘ " 3 3,60. 40,0
i ¢ 45
! 4
5 : 800
6s 1.0
11 = 15,6 °C ty = 40,0 °C ts = 800 °C : -
tggt = 1100 °C p1 = ps=1,00 bar py = p3 = 3,60 bar
p4 = D5 ner = nez = 0,700 T = 0,909 PROCED 5
Maria = 3,00 kgfs Q = 1,60 MW t7= 15,0 °C IMENT
rﬁHzOml’SO kels py=py =100 bar I valore della temperatura del punto di fine compressione ideale ¢

- fornito dalla relazione seguente
- Tay _(st] k

T \my
mentre l'espressione del rendimento isoentropico per il

. compressore C1 fornisce il valore della temperatura reale di fine
-+ compressione
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tys— 1)

Mgy ===
C1 th—t;

un bilancio di energia su un volume di cons‘rollp che_ comlpmnde iz;.
caldaia permette, data ja conoscenza di Q, di valutare
temperaturd 14

Q = MariaCp(ts - t4)

la temperatura di uscita dell'acqua dallo scambiatore €' ottenuta da
un bilancio di energia

Qspc= MariaCp arialts — 13) = mﬂzo‘cp.};zo‘(ts - 1t7)

e quindi e possibile ricavare la differenza di temperamrab.rr;z?;a
logaritmica ed il valore della conduttanza globale dello scambia

{tg —tg) =~ (t3 — t7)

At =
mi ty —Ig
1 p——ene
ty3 -1ty
UA= 2
Atnﬂ

i i y i i i ressione per il -
dall'espressione del rendimento 180entropico di comp P

M : -~ fine
compressore C2 e possibile ricavare ia temperatura di fin
compressione  ideale

Teo = tys 13
Q=TT

¢ quindi il valore della pressione dell'aria in uscita dal secondc‘n.:

compressore

k

[E&z)ﬁ ; [}2&3)
T3 P3

- * - : la
ancora la stessa relazione tra i punti 5 ¢ 6s permette di calcolare |

temperatura g

162

kol
(T_SJ =[.§.’_§._} k
Tgs Pss
dal rendimento isoentropico della turbina si puo' ottenere, poi, il

valore della temperatura di fine espansione reale

ts ~ g
T S
5~ g
quindi il rendimento globale e' pari a

_ Lr“icricz - {ts ~tg) — (tz — 1) — (4 — t3)
Q (ts —t4)

n

e la produzione entropica, considerando il bilancio di entropia per

un volume di controllo che comprenda l'intero impianto come in
figura, e' ricavabile da

pg.,._@...._

T T Myria8y Mg, 87 =Myi,Se + My,088
SET :

+5
SDC .
- ARIA '
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unti p [bar] t{°C]

SVOLGIMENTO 1 1.0, 15
25 3,60 142

koL ML ) 3.60 196
E}zﬂ(%}“' 4, =288 (3 60) = 415 K=142 T 3 3.60 20,0
T, \p 1,00 45 155 202
4 15,5 272

tgs =4 142150 _196 5 15,5 800

Ny = 0,700 = th—t, 12-15,0 ? 6s 10 217
=1,60 MW = Mgrigcplts - ) =3,00'1,01(800 —to)  14=272C 6 1.0 275

. Lf LCl ch {tg —tg) — (tg—1t1) — (tg — t3)
Yﬁariacp,aria(tz ~13) = My, oCp,H,0(8 t7) )

" (ts—tg)
| ' 514
3 00-1,01-(196 —40)=473 kW =1,504,187-(t3-15,0) ) Q-
%0 | " o 5251812232
Egﬂg{) C _ 8L o2
1y~ tg) — (13— lg) (196 -90) - (40—15) 6 C |
Atml=(2 Stz—:s ! 196 ~90 =3 Pg=-——--T§§r+mam(sﬁ 51)+m1~120(33_37)=
s RPTIEY: =
="'1"——""LQ“+3 00-1,01 lnm+l S0-4,187 }n363 =224 kW/K
1373 288 Y]

In questo esercizio e' presentato uno schema di compressione con
interrefrigerazione; si osservi come la valutazione della produzione

_t4s“t3mt45“40’0 1y, =202 C emropica globale, effettuata su un volume di controllo

o= 0700 =5, 272 - 40,0 omnicomprensivo, dovra' tenere in considerazione, oltre al flusso
t , QA/TSET, i flussi convettivi di aria in 6 ¢ 1 e > quelli convettivi di
K ' 5 acqua in 7 e 8. ;
3, :
k-1 475\ _
(?ﬁi) =[Bﬁ_§) da cui pgs=3 60-[-’;{-5) ~1§,5 bar
T3 P3
XL 0,286
(Tﬁsjﬂ(f_s_] X (Lﬂijz(ﬁ,ﬁ) Te, =490 K=217 C
Tes Pés Tes 1,0 |
tsmle 800 ~ s =0,900 da cui tg=275 C

T e, 800 ~217
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18) Con riferimehta allo schema indicato in ﬁggra, valutare il
* faporo reso dalla turbina a gas &€ la produzione entropica

globale.

~+5
SDC
. , | g
H 20 5
= ° = 15,0 °C
t; = 17,0 °C tser = 800 °C t7 ,
pll =ps =100 bar p2= p3= 3,00 bar pa = ps = 6,00 bar
neicLe = 0,200 ner =nez = 0,750 espe = 0.800

Nt = 0,850
n"‘aria - 4,50 kg/s

\
1200 -

p7= P8
mHZOm 3,00 kg/s

p = 6,00 bar
5

p = 3,00 bat‘

] p = 1,00 bar
1000 4

800 -

600

T [X]

400 -

200 '
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Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti p [bar] t [°C]
1 1,00 17,0
25 3,00
2 3,00
3 3,00
4s 6,00
4 6,00
5 6,00
s 1,00
6 1,00

PROCEDIMENTO

Dall'equazione  dell'isoentropica 1-23 si ottiene la temperatura di
fine compressione ideale ty;

k-1

E‘_Z.az(ﬁagj
T \p

e gquindi, dal rendimento isoentropico del compressore Ci la
temperatura di fine compressione reale t,

dall'efficienza dell'interrefrigeratore si ottiene la temperatura 13

: tr— 13
£ =
SDC th 7
e, quindi, dall'equazione dell isoentropica 3-4s, si ricava la

temperatura di fine compressione ideale

k-1

Tas (RL]T
Ty Aps

~mentre dal rendimento isoentropico del compressore €2, e nota la
“ temperatura di fine compressione reale
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tas ~13

‘n -3
A

le temperature ts € 4 sono ricavabili come soluzione di un sx’szema
di due equazioni in due incognite di cui la prima equazione e' data
da :

LI‘“ i—‘Cl - LCZ _ Tt - tgs) = {tg— 1)~ (tg —t3)
fcicLo™ QA iy iy

e la seconda da

k-1
Tes Pss
la temperatura tge' nota dal rendimento isoentropice della turbina

ts -5

Ny =
Is—1lgs
e, quindi, ¢' calcolabile il lavoro della turbina a gas

Lr= rharia'c1;>(t5 —tg)

la produzione entropica globale ¢’ data da un bilancio di entropia
sul volume di controllo evidenziato in figura

!
!

!

- !

sDC !
i

!

;
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oy + M08y + My oS = M, '
Z ) ariaS1 H,037 = MygriaSg + My, 038
TSEF . 2 4

la temperatura di uscita dell' acqua dall'iterrefrigeratore SDC si
ricava da un bilancio di energia sul componente

MyriaCp,arialts = t3) = My, 0C, polts ~ t7)

SVOLGIMENTO
k=1 o 14-d
Tas [stj k (3 00) 1.4
B e T3 Th =200 2oz =397 K=124 <
T, \pi 2 1,00 7

s =0 124 =17

= =0,750 1=
LR e E 50 t,=160 T
epe= 232 10T o000 1,4
-y 16015 R
- k-1
Ty D k 14 ~1
——3=(mﬁ‘~i] T4s=3172,00777 =387 K=114 C
T35 Ups
tys—t3 114 —44
I B =0,750 1,=137 C

tg =13 ' tg — 44
il sistema di equazioni e' costituito dalle seguenti due equazioni

0,850(Ts ~ Tgy) — (160 — 17,0) — (137 — 44)
‘ Ts~137

= (1,200

k-1° 14 -1
TSJ(pSJk (600 1,4
e L dacui Ts=T ._.’,.,._..] U= Te 1,67
(Tﬁs Pss S3T 08T 00 6s
che forniscono

Ts= 1117 K = 844 °C Tes = 669 K = 396 °C
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0. CICLO INUERSO A COMPRESSIONE BI UAPORE

_ =0,850 tg=463 C

T —t,. 844 —396

punti p [bar] t [°Cl 1) Un impianto basato su un ciclo inverso a compressione di
1 1,00 17,0 vapore senza surriscaldamento e senza sottoraffreddamentao,
2% 3,00 124 in cui evolvono 268 kg/h di R12, deve mantenere in una cella
) 3,00 160 frigorifera -ia temperatura di -28,8 °C, in presenza di un
3 3.00 44 ambiente esterno a 25,8°C, [l carico frigorifero corrispondente
4s 6.00 114 e’ di 8,88 kiU e la produzione entropica globale dell'impianta e’
4 6,00 137 pari a 6,25 W/K, Valutare il coefficiente di prestazione
5 6,00 844 g!e!l'{‘mpiantu ed il rendimento isgentropico del compressore
6s 1.00 396 Jpot:zzanga un_a di_fferenza di ten?per:?'furq all'eyaporatore di
Z ﬂm 163 3,88 °C. Si considerino nulle le perdite di carico.

SET A

3 - 3
L= M gy Cylts — tg) = 4,50-1,01+(844 ~463)=1,73-10° kW £

MyriaCparialtz = 13) = fﬁHZOCp,nzo(ts —iy) - ,
: s 4
4,50-1,01-(160 ~44)=3,004,187-(t3~15) =57 T
Qu : X R12°
pg:_m*‘rﬁaria(sﬁ“Sé)'l'mHzO(SS_S?) = 4
SET .
. . T >
MOpUs 1) L rraCparial e+ 0 In—>
= ia'Cp,aria H,0Cp, 4,040 &
4,50-1,01:(844 —137) i 011nl35 4 3 00418710330 < A
= ~ 1473 +4,50 E,Oiln-—-290+ ) , n——-———zgg 10
=3,76 kW/K E
] /72
o ]
"1 1/
E i f
Z ] l /
£ 1/
Y 4 7t
01 . , - .
0 100 - 200 300
h [kJ/kgl
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Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti p [bar] t [°C) h {kl/kg] x . Islki/kg K]
1 -25,0 1,00
25
2
3 0,00
4 -25,0 ‘
PROCEDIMENTO

La temperatura di evaporazione e' pari a:

ty-= 1 = ISET B - Aley

Il punte 1 ¢' individuato essendo noti il titolo e la temperatura. E
possibile individuare l'entalpia del punto 4 e quindi del punto 3
(laminazione) dalla seguente relazione:

Qp = my(h; - hy)

del punto 3 e' nota Ientalpia e il titolo per cui se ne possono ‘

conescere tutte le altre proprieta’. Del punto 4 sono note l'entalpia e
la pressione pq= p;. Lo stato 2s ¢' individuato dalla pressione, ps =
p3 e dall'entropia sy = ;. Dal bilancio di entropia, per un volume di
controllo che comprenda lintero impianto, si scrive:

G O
Tsere  Tsera

Py

da cui si ricava Qa.
il bilancie di energia al condensatore consente di calcolare hy
Qa = my(hz - h3)

il valore di entalpia unito a quello della pressione, pz = p3, consente
P'individuazione dello stato. _
Una volta note le proprieta’ in tutti i punti chiave del ciclo, segue:

hy—~hyg
hy ~hy

COPf=

‘172

hog=h
no=J2s b

hy ~hy
SVOLGIMENTO

Qg = me(h - he) 8,00 = 0,072(176,5 - hy)  da cui
he= 65,4 XJ/kg

QA=TSETA[Pg+ 0 J=298[6,25-IO”3+§—’9«Q)m11,3 kW
Qa = m{hs- hy) 11,3 = 0,072(hy - 65,5) da cui
hy = 222 kl/kg
punti P [bar] t [°C} h [ki/kgi % sfkl/keg K]
1 1,236 .25,0 176.5 1,00 0,7127
2s 76 41,7 208 0,7127
2 7.6 61 222 0,754
3 7.6 30,77 65,4 0,00 0,242
4 1,236 25.0 65,4 0,32 0,265
‘ h,~h _
COP;= 1704 177 65,4=2’45
hy—-hy 222 -177
hso.—h 708 —
e 28 1 08 177:0,689

“ha-hy 222 —177

In questo esercizio ¢' presentato uno schema standard di impianto

-frigorifero a compressione di vapore. Si noti come I'assenza di

surriscaldamento ed il considerare la cella fredda come un SET,

comportano che la fase di evaporazione avviene sotto una
differenza di temperatura costante.
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2} Per raffreddare acqua liquida da 12,8 °C a 6,88 °C viene
impiegata una macchina frigorifera operante secondo un ciclo a
compressione di vapore operante con R12; Ia potenza termica
scambiata in tale operazione e' di 25,8 kIU. All'uscita del
condensatore si ottiene liguide saturo a 48,8 °C. All'uscita
dell'epaporatore si ha vapore saturo secco. il compressore
favora con un rapporto di compressione di 1,96 ed un
rendimento isoentropico di 8,85. Il condensatore interagisce
con un SET a 38,8 °C. Trascurando le perdite di carico negli
scambiatori, si determining Ia potenza meccanica richiesta dal
compressore, il coefficiente di prestazione del ciclp e Ia
produzione entropica globale.

SET

X R12

4-f
1
e f | 75
H,0 |
A
10 4
3 2"
< 1’3 '
2
P
,01 . . . ; . >
0 100 200 300

h [k]/kgl
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Proprieta' assegnate nei punti chiave del ciclo

punti p {bar] t [°C] h {kf/kel X s{kIfke K]
1 ‘ 1,00
2s
2
3 40,0 : 0,00
4
PROCEDIMENTO

Il punto 3 €' individuato dalla temperatura e dal titolo, Noto il
rapporto di compressione e' nota la pressione di evaporazione e
quindi il punto 1 ¢' .individuabile dalla pressione e dal titolo. Lo
stato 2s ¢' noto essendo noti sas = 53 € p2s = p3. Conoscendo il
rend;lme‘_nto isoentropico del compressore e' possibile valutare hy
che insieme alla pressione individua il punto 2,

A questo punto sono note le proprieta’ in tutti i punti chiave del

c1c10: Dal}a potenza di evaporazione e' poi ricavabile la portata
massica di refrigerante

Qs = my(h; - hy)

¢ quindi la potenza di compressione e il coefficiente di prestazione

L = iy (hs - hy)
COP;= %
L

La ‘“potenza. di condensazione deriva da un bilancio di energia
sull'intero impianto

QA;QB+L mentre la portata d'acqua all’ evaporatore si
ottiene da un bilancio di energia all'evaporatore
" $tesso;

Q= mHzo‘Cp'AE

La produzione eptropica globale si ottiene da un bilancio di entropia
su un volume di controllo che includa lintero impianto

Pg-i- mHzosg = mﬁzosu+ '"“--—T
SET
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SVOLGIMENTO
B=1,96 P2 2.6 da cui siricava che p,=4,90 bar
P11 P
has~h - .
ne= 2t —0,85 =295 2198y 908 kI/kg
hy —hy hy~194
punti P [bar] t [*C] h [kl/kg] X sfki/kg K]
-1 4,90 15 193,8 1,00 (,6502
2s 9,60 43,6 206 (3,6902
2 9,60 46,2 208 0,698
3 9,60 40,0 74,6 0,00 0,2718
4 490 15 74,6 0,17 - C {0,278

Qr = mdhy - hg) 250 = m(194 - 74,6) dacui  my = 0,209 kegfs

L = ri(hg - hy) = 0,209(208 - 194) = 2,93 kW

Qg=25,0 =y 0 cpAt=1npg,04,187-6,00 da cui my,0=0,995 kg/s

Qa=Op+L =250+ 2,94 = 27,9 kW

Pg“&;‘" My 0S;+ M08 = 212 10,995-4,1871n

279
Tser 303 285

=3,44 W/K

Lo schema qui presentato e quello di un refrigeratore d'acqua; si
deve pertanto osservare che nel bilancio di entropia devono essere

portati in conto i fiussi netti convettivi associati
dell'acqua attraverso. la superficie di controllo.
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al  transiti

3} Con riferimento al ciclo frigorifero schematizzato in figura
con i dati relativi, valutare il coefficiente di prestaziagne
dell'impianto, la produzione entropica globale e l'aliquota
percentuale di quest'ultima douvuta alle sole irrepersibilita’
meccaniche. '

g

X ‘ R12

i
4
[aS]

4 o o
_ 1
A
i SET B ]
x; = 1,00 x4 = 0,00 %4 = (0,400
pr=ps= 90,0 kPa  py =p3 nc = 0,870
tsgT B = -23,0 °C ps = ps= 1,00 bar
t; = 38,0 °C tg = 50,0 °C
mH20=1,00 keg/s
A
10
el O Py
3 I
2 i
2, I
o1 i
) k 4 1
01 . Y : r T -
0 100 . 200 300
h [kI/kg]
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Si riportano le proprieta’ termodinamiche assegnate nei punti
chiave del ciclo.

punti p [bar] t{°C) h [kJ/kgl X s{kJ/kg K]
1 0,900 ' 1,00 :
28 ’ . ‘
2 '
3 ' 0,00
4| 0900 0,400
FROCEDIMENTO

1 ?unti 1 e‘4_sono' individuati dalla conoscenza di pressione e titolo.

. Risulta noto anche il punto 3 in quanto sono noti titolo ed entalpia.
Il punto di fine compressione isoentropica e' individuato dalla

pressione pas = p3 ¢ dall'entropia sps = §;. L'entalpia del punto 2 si
ricava dal rendimento iscentropico del compressore che e
assegnato '

conoscendo anche la pressione del punto 2, pz = p3, ne ¢' noto lo
stato; il coefficiente di prestazione ¢' quindi calcolabile

hy—hy
hy~h,y

COP;=

. :
la produzione entropica globale &' pari 2

P+ + T8 = M5
g H,085 = My, 08
Tsern L 2

per valutare la potenza termica di evaporazione occorre conoscere
la portata massica di refrigerante; essa e' ottenibile da un bilancio
di energia relative al.condensatore
Qa=mp,0Cp(tg—ts)=mehy —hy)

_ Qa

Qp = my(hy - hy)
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la produzione entropica dovuta solo alle cause meccaniche e quella
relativa al compressore ed al dispositive di laminazione

p(::ﬁlrisz ~81)
}'JVA=H:1r(54 - $3)

PMECC =P c+t P VA
SVOLGIMENTO

ha = by + xa(hys - hy) = 6,7 + 0,400(169) = 75 ki/kg

hos =Ry _ o eng . 215 =173

_ 3 b, =221 kI/k
h,_h, Th,-173  ? ke

Te

84 = 31+ x(svs - sy = 0,028 + 0,400(0,692) = 0,305 kl/kg K

punti p [bari t[°Cl h [kl/kgl x  is[ki/kg K]
1 0,900 32,5 173 1,00 0,720
23 9,60 553 215 0,720
2 9,60 63,3 221 0,740
3 9,60 40,0 75 0,00 0,2718
4 0,900 32,5 75 0,400 0,305

hy-hy 173 -75

COP;= =
hy-h; 221 ~173

=2,04

Qu =my,0°¢p(ts— t5) = 1,00'4,187:12,0 =50,2 kW

Q50,2
'h2”h3 221 ~75

My

=0,344 kg/s

Qp=m (hy ~hy)=0,344-(173 —75)=33,7 kW

33,7 41,004,187 10222

By
248 3i1

+my o(sg—s5) = — =22,6 W/K

TS ETB
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Pe=m,(s; -5;)=0,287(0,740 -0,720)=5,74 W/K .
Pya=m,(s4—s3)=0,287(0,305 ~0,2718)=9,47 W/K

Pysce=Po+ Pyy =574 +9,47 =152 W/K

Puzce=67.3% P,

L'impianto frigorifero presentato in questo esercizio potrebbe
soddisfare una duplice utenza infatti, mentre nella fase di
evaporazione consente il mantenimento dell'ambiente B alla

temperatura di -25°C, nella fase di condensazione provvede a
riscaldare acgua fino alla temperatura di 50°C utilizzabile sia come

acqua di processo industriale che per l'alimentazione di un circuito -

di riscaldamente per ambienti civili. Si nota dunque, una volia
ancora, come le tradizionali definizioni di efficienza non riescano a
tener conto talvelia Jeil'c}satia utilizzazione di un. impianto, ne' del
recupero dei "cascami di energia”.

L'ipotesi di adiabaticifa’ di compressore e valvola e di trascurabilita’
complessiva delle perdite di carico, consente la facile collocazione
della produzione entropica di tipo meccanice, o interno, nei soH
compressore e valvola.

)
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4) Con riferimento allo schema e ali dati refativi, valutare,
nell'ipotesi di regime stazignario, il rendimento ispentropico del
compressore, il coefficiente di effetto utile e Ia produzione
entropica globale.

H,0
7{

CONDENSATORE

X R12

[

6 ——
- ) EVAPORATORE 1
f nch
5

L¢= 6,00 kW P3 =Ps P4 = Ps
mpriz = 0,200kg/s Atgon = 5,00°C  Atgyr = 0,00°C
Atml,cv = S,OOOC tS‘: 45,0°C
Acqua liguida p=cost. Acqua liquida p=cost.
condensatore  ty= 40,0°C evaporatore 1= 15,0°C

“tg= 50,0°C tp = 10,0°C

0 100 200 300
h [k]/kg]




Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti p [bar] t [°C] h [kl/kg] X sfki/kg K]
3 ' ‘ 1,00 '

43
4 ] .
5 50,0 0,00
5 45,0 C
6

PROCEDIMENTO

I primo passo ¢ lindividuazione degli stati termodinamici nei
punti chiave del ciclo. :

- Dal wvalore della differenza media logaritmica di temperatura
all'evaporatore si ricava la te, infatti, temendo presente il
diagramma delle temperature, si ottiene: '

't1 \
- - t—tey)—{lp—t
2 T e (1 ev) (2. CV)

av ln'tl“tav

1

tr—ley

da cui si puo' ricavare la temperatura di evaporazione e quindi il
punto 3. 1l punto 6 ¢ individuato dal valore dell'entalpia, hg = hs e
dalla pressione ps =-ps. Lo stato 4s e' assegnato in termini di
entropia S45 = s3 e di pressione p4s = pse. Per il punto 4 ¢' nota la
pressione p4s = ps e l'entalpia che puo' essere calcolata da un
bilancio di energia sul compressore '

Lc = fa(hy - hs)

E' possibile quindi, a questo punto, calcolare sia il rendimento

isoentropico del compressore che il coefficiente di prestazione. Per

la produzione entropica globale occorre effettuare un bilancio di
entropia su un volume di controllo che comprenda tutto l'impianto,
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f 3
O
g
-
&
m
z
(73]
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....4
o
pr sl
m

X R12

Y
Y

EVAPORATORE.

Pyt M8y +MeyS; = MepSg+ MeySy

Le portate d'acqua al condensatore e all'evaporatore si ottengono da
bilanci di energia su questi due componenti:

Meohy +mhy = mcohg +mhyg

Meyhy +mhg = meyhy +mihy

SVOLGIMENTO
ti—t, J—(ty— —
ATm}’ev: ( 1 ev) (t2 t{:\r) - 15,0 10,0
t1~tay 15,0 -1,
In—=— [ et .
ta—tey 10,0 - gy tey = 4,25°C

- Individuate le proprieta’ degli altri punti secondo quanto esposto, il

punto 4 &' ricavabile da:

Lo =mhs - h3) = 6,00 kW = 0,200¢hy - 189) da cui hy= 219 kI/kg

punti p [bar] t {°C] h [kJ/kg] X siki/keg K1l
3 3.54 4725 1894 1,00 0,6975 '
4s 12.19 55,9 210 0,6946
4 12,19 | 655 219 0,718
5 12,19 50,0 84,9 0,00 0,3037
5 12,19 45 () 79,7 0,2877
6 3,54 425 79,7 0,266 0,299




Il rendimento iscentropico quindi vale:

. _h4s~hs 210 -189
© hg~hy 219 -189

0,70

Il coefficiente di effetto utile &' pari a:

hs3—hs 189 ~80
hy—hy 219 -189

COP;= =3,63

Meoc(ty ~ t7) =m(hg —hs) mpoco =6,64107 kg/s
. I’fle\,C(tzmtl)=fl:kr(h3Mh6) mHZO,EV: 1,05 kg/s

vindi la produzione entropica e' pari a:
P P p

.- - - 323
Py=mg,(s3—87)+ mev(sz—§1)=6,63-10 1-4,187"-1rl-,;;-iwi;’«+

+1,044,187 10233
288

=110 W/K

In questo esercizio entrambi i processi di scambio termico

avvengono interagendo con acqua liquida; anche qui come nel caso

precedente e’ ipotizzabile la doppia utenza dati i1 livelli di
temperatura nei punti 1-2, 7-8. Dal punto di vista di schema
termodinamico si osservi il sussistere di un certo grado di
sottoraffreddamento del'R12 liquide ali'uscita del condensatore che
consente, come noto, un aumento della capacita’ frigorifera
specifica. E' da notare infine come l'assenza del surriscaldamento
consente la definizione di una differenza media logaritmica relativa
ail'evaporatore,
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5) Lon riferimento al ciclo frigorifero schematizzato in figura
ed aj dati relativi, valutare il rendimento isoentropico del

~compressore, la temperatura di uscita dell'aria e la produzione

entropica globale.

ARIA Is
Is

.

2
3 o
| X R12
4 -
1
X Q
P SET ]
ARIA
my = 0,300 kg/s ps= 1,05 bar  pg = 1,00 bar  ts= 25,0 °C
R12
m; = 0,100 kg/s Qey = 10,0 kW COP;= 2,00
p2=p3= 12,0 bar p1 = ps= 1,30 bar ) > tsar,pt
13 < tsar,p3 tmax,r12 = 80,0 °C tsgr=-10,0 °C
aOl T T 1 ¥ T T t e
0 100 260 300
h [kJ/kg]




1

Si riportano le propueta termodinamiche assegnate nei punti _hog-hy
chiave del ciclo: fle= hy - Iy
punti p [bar] t°C] h_{ki/ke] X s{k/kg K] La produzione entropica globale” e’ ottenibile da un bilancio di
12S 1233 entropiz su un volume di controllo che racchiuda l'intero impianto:
2 12,0 50 |
1o o R fs
4 130 r i "
! - ) i
PROCEDIMENTO I3 - |
Lo stato 2 ¢' individuato essendo state assegnate pressione e | X R12 !
temperatura, che naturalmente e’ la massima del ciclo. I . i
Dall'espressione del COPy ¢ possﬂnle ricavare la potenza meccanica 4 T |
richiesta dal compressere : R . 1
2 i - .
|
COPg= Q. o L e e -
L {__ SET i
un bilancio di energia scritto per il compressore formisce: P+ Qe +m S5 =M,
Tsgr :

m,h; +L=mh,
Per'v.al.atare la temperatura dell'aria all'uscita del condensatore e’
sufficiente scrivere un bilancio di energia relativamente ad un

¢' quindi calcolabile h;che, insieme & py,consente di individuare lo
d 1
volume di controllo che comprenda solo 1'aria:

stato 1. A questo punte ¢ possibile calcolare le proprieta’ anche nel
punto 2s, fine compressione ideale, in quanto si conoscono
pressione, pa2s = p3, ed entropia, s3s = §;.

La potenza termica trasferita al condensatore e':

mahﬁ + Qco“““ mahé

Qev+ L = Qoo SVOLGIMENTO
un bilancio di energia, riferito ad un volume di controllo che COP—Q‘”—Z
racchiude i1 fluido refrigerante al condensatore, formisce f“'"";-d"’” ,00

m;hy = Qo+ mrhs da cui L = 5,00 kW

e' cosi' valutata hze, conoscendo gia' la pressione p3 risulta
individuato il punto 3. Dello stato 4 sono ora note l'entalpia, hg = ha,
¢ pressione. Sono stati individuati tutti i punti chiave del ciclo ed &'
quindi immediato il calcolo del rendimento isoentropico del
compressore o :

L =mfhz-h)) 500 =0,100230 - hy) dacui by = 180 ki/kg
Qev +L=0w ¢ quindi Qeo = 10,0 + 5,00 = 15,0 kW
Qoo = me(hz - h3) = 0,100(230 - hy)  da cui hy = 80,0 kJ/kg

Quo=m,ep(ts—t5)=0,300:1,01+(t ~ 25,0)  t = 74,5 C
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punti P [bar] t [°C] h [kI/kg] X slkl/kg K]
1 1,30 -18,7 180 0,72
23 12,0 66,4 220 0,72
2 12,0 80 230 0,75
3 12,0 453 80,0 0,289
4 1,30 -23.7 80,0 0,403 0,323
hog—h - '
o= s~ 220 180n0,800
hy -k, 230 ~-180
La produzione entropica vale !
. . ' : Te
Pg=——9°——+ma{sé—- s5)=-——Qﬂ+m [1 01-1n=% —RinEE
Tsgr Tser T Ps
=3~9-—9~ 0 300[1 01- In-3-f’m8-—0 287In L 00)—13,3 W/K
263 298 - 1,05
In questo esercizio ¢ presentato lo schema di un impianto

frigorifero di media taglia condensato ad ariz; in esso &' stato

considerato un certo grado di surriscaldamento del vapere saturo

secco all'uscita dell'evaporatore che, come e noto, & presente in tuitl
gli impianti reali con lo scopo principale di proteggere il
compressore da indesiderate particelle in fase liguida.
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'6) Un ciclo frigorifero mantiene un locale a -48 °C quando

all'esterno vi sono 18 °C, assorbendo una potenza meccanica di
18,8 kW. 1l fluido refrigerante e' R12; il coefficiente di
prestazione e' il 38% di guello massimo; Ia temperatura di
ingressa al condensatore e' 188 °C, quella di fine cendensazione
e' 38 °C e quella di ingresso alla valuola di laminazione e’ 28 °L;
la pressione all'evaporatore e' 8,8225 MN/mZ. §i calcali Ia
produzione em‘mpma globale, nef casa proposto ed m queua di
campressmne ideale, a parita’ di portata. .

SET A
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5
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| SET 8 ]
A
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Proprieta’ assegnate nel punti chiave del ciclo

punti p [bar] t [°C] h [kifkgl X s{ki/kg KJ

1 0,225

28 ‘

2 100

3 30 ‘ 0,00

4 20 : :

5 0,225

6 0,225 1,00
PROCEDIMENTO

N coefficiente di prestazione massimo ¢' quello relativo a una
macchina di Carnot che operi tra gli stessi due SET.

Ty

COPrmc.= Tt

da cui e' ricavabile quello reale e quindi la potenza termica di
evaporazione

COme O,SOCOP{MC

Qg = COPsL mentre quella di condensazione e' pari a
QAﬂQB*"L

la produzione entropica globale si ottiene da un bilanc.:io di entropia
su un volume di controllo che comprenda lintero impianto

X R12

Y
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ibg + ——9?._.__ = QA
Tsers Tsera

SVOLGIMENTO
. Ty 233
COpP T e T2 o 4’ 66
IM.C. TA _ TB "5

COP; = 0,30'COPf‘M.C. =0,30-4,66 =1,40
Qp=COP¢L=1,40-10,0 = 14,0 kKW

Qa=Qp+L OQa= 100 + 14,0 = 240 kW

b Q@ 240 14,0
® Tsera Tsers 283 233

=247 W/K

Caso_della compressione ideale

Occorre valutare le. proprieta’ nei punti del ciclo per determinare le
potenze termiche trasferite tra il fluido refrigerante ed i SET. Lo
stato 3 ¢’ individuato dalla temperatura e dal titolo; conoscendo la
pressione in 3, che €' uguale alla pressione in 4, e la temperatura
del punto 4, risulta determinato anche lo stato 4. Il punto 5 e' di
conseguenza individuato essendo ora note entalpia, hs = hg, e
pressione. A questo punto e' necessario valutare l'entalpia nello
stato 2 del caso precedente (i assegnata, pz = p3) in modo da
ricavare la portata massica di refrigerante circolante nell'impianto
nel caso di compressione reale; questa rimane la stessa anche
nell'ipotesi di compressione ideale. L'incognita desiderata e’ fornita
da un bilancio di energia al condensatore:

QA = my(hy - hyg)

un bilancic di energia al compressore reale fornisce a questo punto
Uentalpia’ all’aspirazione del compressore, h;: ‘

L = mi(hz - hy)
tale valore, unitamente al valore di pressione, individua lo stato 1.
E' cosi' possibile, infine, identificare lo stato 2s in funzione della

pressione, p2s = p3, e dell'entropia sag = sq.
La produzione entropica globale e
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- _ Q.
® Tegrs  Tsera

In questo secondo caso e ovviamente cambiata la sola potenza
termica trasferita al condensatore il cui valore e' fornito da un
bilancio di energia

Qa=m,(hag ~hy)

SYOLGIMENTO

it

Qa= mhz- hs) 24,0 = m(250 - 55) da cui' i, = 0,123 kg/s

L = m{hz- h) 10,0 = 0,123(250 - hy) da cui hy=169 ki/kg

i

punti p [bar] t[°C] h {kJ/kg] X sfkl/kg K]
1 0.225 -45.3 169 - 0,785
2s 7,45 74,8 230 0,785
2 7.45 100 250 0,835
3 7.45 30 . 64,6 0,00 0,2399
4 7,45 20 33 0,208
5 0,225 -60 55 0,41 0,262
6 0,225 | = -60 160 1,00 0,756

Q'a = my(hy - he) = 0,123(236 - 55) = 22,3 kW

p_Qa Q% 223 140
8 Tsera Teers 283 233

=187 W/K
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7} Per mantenere, a regime permanente, un locale alla
temperatura di 22 °C gquanda la temperatura dell'ambiente
esterno e’ di -2,8 °C, occorre samministrare una potenza
termica di 6,88 klll. Allo scopo si pensa di ulilizzare una pompa
di calore operante con RB12. Vafufare il coefficiente di

prestazione e fa produzione entropica giobale, assumenduo ;

- At tra I'ambiente esterno ed il fluido R12, nella fase di
epaporazione:

8,8 °C;

- At tra il locale ed il fluido R12, nella fase di condensazione:
8,8 °C

- rendimenta isgentropica def compressore 8,758;

- perdite dI carico trascurabili nel condensatore e
nefl'evaporatore; R

- R12 in condizioni di liquido satura all'uscita del condensatore;
~ R12 in condizioni di vapore saturo secco all'uscita
defl’'epaparatore;

valutare, ingltre, la variazione della potenza meccanica
richiesta dal compressore nel caso in cui I'B1Z2 alf'uscita del
condensatore, venga sottoraffreddato a pressione costante
fino a una temperatura di 28,8 °C, in uno scambiatore il cuj
fluido freddo e' I'R12 all'uscita dell'evaporatore. Per
guest'uitimo caso sono da assumere tutti 1 dati della prima
parte, tranne, spviamente, fe uitime due ipotesi.

A
[t

X R12

/ Qev

] SET B |
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h [kJ/kg]

Si riportano le proprieta’ termodinamiche assegnate nei punti
chiave del ciclo,

punti 1 {bar] t [°C] h [klJ/kel x  is[ki/keg K]
1 -10,0 1,00 -
23
2
3 30,0 0,00
4 -10,0
PROCEDIMENTOQ

Gli stati 1 e 3 sono entrambi individuati dalla conoscenza della
© temperatura ¢ del titolo. Lo stato 2s, cioe' lo stato di fine
compressione isoentropica e’ individuato dall'entropia, sz5 = 51, ¢
dalla pressione, pas = ps. Dal valore di n, si puo' valutare l'entalpia
del punto 2:

_has—hy
° hy-hy

ed ¢ cosi' individuato anche lo stato 2, essendo gia' nota la
~pressione pz = p3. Il punto 4 e identificato dai valori di pressione,
P4 = p1, e di entalpia, hg = ha. ‘ '
Note le proprieta’ in tutti i punti del ciclo si puo' valutare il
coefficiente di prestazione:
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Dal bilancio di energia per l'intero impianto deri\?a il valore della

Qev: )
Qevaco”L
Per valutare la produzione entropica globale occorre effettuare un

bilancio di entropia per un volume di controllo che comprenda tutto
'impianto come mostrato in figura -

A
LN

Y
/

Qv _ Qo

Tsers . Tsera

SVOLGIMENTO

_hpg-h; 204 -183
h?.—hl h2“183

=0,750 dacui hy=211 kJ/kg

<
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punti p [bar] t[°C] h [kifkg] X s{id/kg K]
1 2,19 -10,0 183,2 1,00 0,700
2s 7,45 36,0 204 0,700
2 7,45 45,6 211 0,722 T
3 7,45 30,0 64,6 0,00 0,2399 4 3 )
4 2,19 -10,0 64,6 0,241 0,251 // .
hy—h 11 — : y
COP,= 2—N3 211 —64,6 23 L= 6,00m},15 KW A
hy~h; 211 -183 5,23 _
Qv = Qoo - L e quindi Qey = 6,00 - 1,15 = 4,85 kW
Py=- Qv ko 535,600 544 wik : - ; ' >
Tsers  Tsera 271 295 100 200 300
. h
Nel caso ¢i sia uno scambiatore interno lo schema dell'impianto ¢ il o [k]/kel
ciclo termodinamico si modificane cosi’ come riportaio : o 'In questo caso dai dati del problema deriva che :
3, ' o t4 = 20 °C ed, essendo nota la pressione, si ottiene:
;
. , hy = 55 kl/kg che ¢ anche il valore di hs (laminazione)
R12 _ s T )
. Dal bilancio di energia sullo scambiatore intermedio si ottiene :
y ' :
‘""""_‘""E hy+ hg=hi+ hy e guindi 64,6 + 183 = hy + 55 da cui
g 1 hy= 193 kl/kg
L Nota la pressione p)e' possibile ricavare il valore di s
B AE - s1= 0,74 klfkg X che &' anche il valore di sp¢; quest'uitime insieme -
ot " a pas consente di individuare lo stato 2s '
E—‘—S 6; hog = 216 kifkg

e quindi

hp—hy, 216 - | "
Skt 193 0750 hy=224 kl/ka

il :
““ho-h; h,-193
ho-h 224- '
COP, = 2713 A 64,6:5’14
hy—-h, 224 -193
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Lm_gc_ﬂ__ﬁ_ggﬂz 17 kW

COP, 5,13

Limpianto’ a compressione di vapore in esame ¢' una pompa di
calore, aveado infatti come scopo quello-di mantenere un ambiente
confinate a temperatura maggiore dell'ambiente esterno; nella
seconda parte dell'esercizio lo schema dell'impianto viene arricchito
con uno scambiatore interno che provvede al surriscaldamento
necessario a monte del compressore sottoraffreddando il liquido
all'uscita del condensatore. Si osservi che il coefficiente di
prestazione rimane praticamente invariato e quindi il nuovo
.componente inserito nell'impianto risponde esclusivamente
all'esigenza di protezione del compressore.

8) Un impianto frigorifero opera con R12 che bolie 2 -18,8 °C e
condensa a 38,8 °C, Il rendimento isoentropico del compressore
e’ dell'88%. Nel caso di assenza di surriscaldamento e di
satltoraffredamento e dl trascurabilita’ delle perdite di carico,
si paluting:

al la potenza fermina di refrigerazione relativa ad una portata
uplumetrica ali’aspirazione del compressore di 12,8 dm3/s.
bl il CoP.

Nel caso che si voglia impiegare uno scambiatore di calore
interno che surriscaldi il vapore all'uscita dell'evaporatore di
15,8 °€ si calcolino:

al la portata necessaria a realizzare 13 stessa potenza di

refrigerazione del caso preceden re
b) il COP,

CONDENSATORE

X "R12

4

Y

EVAPORATORE

198

0 100 200 300
h [kJ/kg]

Proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

punti ploar] | t1°Cl  [h [ki/kg] x slkl/kg K]
1 - 100 [ 1,00
2s '
2 .
3 36,0 0,00
> _
PROCEDIMENTO

E'" possibile calcolare le proprieta’ termodinamiche del punto 1 e del
punto 3 essendo noti per entrambi temperatura e titolo. Il punto di
fine compressione isoentropica (2s) ¢' individuato dalla pressione
p2s = p3 ¢ dall'entropia, 835 = s1; dal rendimento isoehtropico del
compressore che pure e' assegndto si valuta ha ed ¢ cosi’ noto anche

il punto di fine compressmne reale (2). Per il punto 4 si osserva che

la sua entalpla e' pari a quella del punto 3 (Iammazmne) e la sua
préssione e' uguale a quella del punto 1.
E' possibile valutare il coefﬁcxentc di prestazmnc come :7

hy—hy
hy —h,

COP;=

199 .




Per calcolare la potenza di evaporazione occorre conoscere il valore
della portata massica; noto il volume specifico all'aspirazione del
compressore risulta

.Y
m, = —

Y1
SVOLGIMENTO

- hae-hy _204 -183

=(,80 da cui b, =209 kJ/kg
Mo qhy  ha-183 z ©

Nella tabella seguente sono riassunti i valori trovati:

punti p [bar] t [°C] h [kJ/kg] X s{klfkg K}
1 2,19 - -10,0 183,2 1,00 0,7020 -
2s 7,45 35,0 204 0,7020
2 7,45 42.8 209 0,716
3 7,45 30,0 64,6 0,00 0,2399
4 2,19 -10,0 64,6 0,241 0,251

Il volume specifico dell’ R12 all'aspirazione del compressore vale:

vi= 0,0767 dm3/kg e quindi la portata massica

: .V, 12,0107
m,o=p V= b= 32090 76156 kas
P T TG 0767 g/

La potenza termica all'evaporatore e' pari a:
Qov = mh(hy - hy) = 0,156(183 - 64,6) = 18,4k W
1 coefficiente di effetto utile &' uguale a:

hy -hy 183 64,6
ho—hy 209 -183

COP;= 4,54

Nel case in cui si voglia impiegare uno scambiatore intermedio lo
schema dell'impianto si modifica come segue:
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R12

g i

5 6"

A

Occorre individuare le nuove condizioni di aspirazione dal momento
che adesso il vapore e' surriscaldato di 15,0 °C all'uscita
dell'evaporatore:

hy =199 ki/kg e s; = 0,76 kI/kg K
mentre per il punto di fine compressione isoentropica si ha:

hog =224 kifkg e sp = 0,76 ki/kg K

Quindi l'entalpia del punto di fine compressione reale ¢' valutata
come: :

. _hag=hy 224 -198
“hy~h;  h,-198

= (3,80 da cui hy =231 kJ/kg

Inoltre : hg =183 kI/k:g e hy= 64,6 kJ/Eg (vedi caso precedente)
Da un bi.lanci,o; di energia 31_1110 scambiatore intcrmedio) si ottiene;
hs + hg= hg + hy ~ e quindi 64,6 + 183 = hgy + 199

dla cut , hy = 48,6 Kl/kg

I! coefficiente di prestazione vale:
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he—hs 183 48,6

= =4,20
hy—h; 231 -199

:OP_[=
.4 portata massica ¢' ricavabile da un bilancio di energia
:ull'evaporatore.

dev = 18,4 kW = my(hg¢ - hs) = m (183 - 48,6) da cui mmy= 0,137 kg/s

.o schema considerato ricalca quello dell'esercizio ‘precede‘nte e
ralgono pertanto le stesse osservazioni: si osservi la dwersaj
lefinizione del COP trattandosi di un impianto frigorifero e non di
ina pompa di calore. '
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9) Con riferimento allo schema ed aj dati riportati in figura,
valutare, nell'ipotesi di regime permanente, il COP della
macchina frigorifera e Ia broduzione entropica globale
dell'impiantao. . '

[SET 20°C ]
Q
4 P4
—
R12 3
A
§ 2
5
e} -
6( 1 1!
8 H,0 7
D3=Pe=ps PL=p2=pg B=125
Ne= 0,60 ' x1 = 1,00 x4 = 0,0
ts= tg -~ 19,0 °C t; = 5,0 °C . ’
Acqua evaporatore
ty= 15,0°C p7 = pg= 1,0 bar
“tg= 10,0°C Mg, = 5,50 kg/s
203




105
1. 54 3s 3
£ :
Z 6 2
=
o, 15
01 T T T T T -
0 - 100 200 300

h [kJ/kg]

Proprieta’ assegnate nel punti chiave del ciclo

punti p_[bar] t [°C] h [kI/kegl [ x s[kl/kg K]

1 5,0 1,00

2

0,00

njnjbjlau

" PROCEDIMENTO

Lo state di fine evaporazione, 1, e noto .in funzicne della
temperatura ¢ del titolo. Nota la pressione di evaporazione ed il
rapporto di compressione e' nota anche la pressione di
condensazione. E' possibile a questo punto valutare le proprieta’
dello stato di fine compressione ideale (3s) conoscendo pressione ed

entropia. Essendo noto il rendimento isoentropico, dalla relazione

hag~hy
ﬂc-’=—‘“‘""""“s
" hy By

¢' possibile valutare l'entalpia nello stato di fine compressione reale,
II punto 4 di fine condensazione e' identificato dal titolo e dalla
pressione; nota la sua temperatura ¢' possibile calcolare anche la
temperatura del punto 5 che, insieme con la pressione, consente di
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individuare lo stato. Per il punto 6 sono note l'entalpia, hg = hs, e la
pressione, pg = p1 ed infine un bilancio di energia sullo scambiatore
intermedio consente il calcolo deli'unica incognita hs :

hg + hy = hy + hs

Note le proprieta’ di tutti i punti chiave del ciclo &' possibile
valutare il coefficiente di prestazione come

N

Per il calcolo della produzione entropica globale e necessario
considerare un volume di controlio cosi' come mostrato in figura:

| SET 20°C |
- G T T T T
| 4 |
| i |
L l
1 R12 3
! I
I S |
l I
l 2 |
| N
! ‘ I
| 5 I
| [ } -t |
! |
L6 | TR
Lo | } o
8 H,0 7

I bilancio di eniropia per questo volume di controllo si
scrive:

Pg T ey S7 = Mgy, 83
SET

I valore della portata massica di refrigerante, necessaria per il
calcolo della Q, si ottiene dal bilancio di energia sull'evaporatore:
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n'acvcp(t-,,—ts):z{a,(hlwhs) segue
- 5,50-4,187-6,
. o - 8”)‘6(}=1,01 Kg/s
SVOLGIMENTO : 190 -53
Per il punto 1 risulta tna pressione pari a: o Qo =m, (h3—hy)=1,01(239 -72)=169 kW
p1= 3,62 bar n ' La produzione entropica vale quindi:
P3 _ P3 . - s L Qo 282 169
=25 =—= da cui siricava che p.=9,1 bar : Po=me(sg—57) + ——=—=5,50'4,187 1n— 4 e =2 92
. L 3,62 P3 e Tsr "288 T203 0 WK
Individuati gli stati termodinamici dei punti 4, 5 e 6 nel modo
esposto, dal bilancio sullo scambiatore intermedio si ottiene :
hg +h =hy +hs e quindi
72 + 190 = hg + 53  da cui hy = 209 kl/kg .
' Da T $1 ottiene :
hsg-hy 227 -209 .
= = =0,60 d: h3=239 kJ/k
M=, _h,  hs-209 A omis ke
Si riportano di seguito le proprieta’ individuate nei punti chiave del
ciclo '
punti p [bar} t {°C] h [kl/kgl 3 s{kl/ke K]-
1 3,62 50 189,7 1,00 0,6942
2 3,62 343 209 0,76
3s 9,1 70,6 227 0,76
3 9,1 87 ] . 239 0,79
4 9,1 37 72 0,00 0,2639
5 9.1 18 53 0,201
6 3,62 5,0 53 0,083 0,203
Il coefficiente di prestazione vale quindi &
hy ~hg -
COP= 1-hg 190 -53 —4,57
hy=~hy 239 -209
dalla relazione
rflcvcpAT: ﬁa,(hl —hg)
207
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18) Un impianto frigorifero viene utilizzato per mantenere in
una cella 1a temperatura costante di -35,8 °C, in presenza di un
ambiente esterng a 25,8 °C. !l fluido B12 euvolvente
nell'impianto, viene surriscaldato all'uscita dell'evaporatore
sottorarfredando il liguide saturo in uscita dai condensatore;
con i valori assegnati valutare il rendimento ispentropico del
compressore e la produzione entropica determinata da "cause
termiche” e quella determinata da "cause meccaniche”.

[SET A |
#Qa

; CO

R12

<
F )

5 6'
X Cn
[ sers |
Qe =110kW =100 g/s Atminco = 5,00 °C
Atmin,EV = 5,00 °C COP{ = 2,00 D2¥P3=Da
P3=ps=pP1 xg= 1,00
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61

’01. T s. « T T T -
0 100 200 300
h [kJ/kg]

Si riportano le proprieta’ assegnate nei punti chiave del ciclo

pun}ti p bar] | t0°C] % [kijke] X sikl/ke K]

2s

2

3 0.00

4

5

6 1,00
PROCEDIMENTO

Le temperature di condensazione e di evaporazione sono valutabili
come segue: ' '

t3 = {SET A + Almin,co
t5 =16 = tSET B - Almin,EV

CONDENSATORE EVAPORATORE

t
2\ : Tsers

T .
SETA - A in,co ' Aoy

209 .




A questo punto sono individuati gli stati 3 ¢ 6.L'entalpia del punto
5. la stessa del puato 4 (laminazione), € ottenibile dall'espressione-

seguente:
Qg = mhg - hs)

sono cosi’ noti anche gli stati 4 ¢ 5 in funzione dell'entalpia e della
pressione (p4 = p3 € ps = Pe)- Dal bilancio di energia sullo

scambiatore intermedio e possibile ricavare il valore dell'entalpia
nel punto 1

hy+ hg=hse+ Iy

il valore dih; insieme con pj = ps identificano lo stato 1. Il punto 2s
di fine compressione isoentropica ¢’ individuato da 835 =51 & Pag =
P3- .

La potenzé meccanica di compressione ¢' ottenibile dall'espressione
del coefficiente di prestazione:
Qs
COPy=
L

e quindi da L = my(hy - hy) si puo ricavare I'entalpia dsl puate 2
(fine compressione reale). l.a conoscenza di hpinsieme a p2 = p3
permettono lidentificazione dello stato 2.

E' quindi calcolabile il rendimento isoentropico del compressore

.= hyg—hy
¢ ,‘h;'_"_h“"l

La produzione entropica determinata- da "cause termiche” €' dovuta
all'evaporatore, al condensatore e allo scambiatore intermedio
mentre quella determinata da “cause meccaniche" risiede nel
compressore e nella valvola di laminazione. Considerando dei
volumi di controllo che racchiudono ciascun componente e che, dove
- sono presenti 1 SET, si estendono fino alla frontiera di questi, i
bilanci di entropia si scrivono:
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SETRB

Peo+ M8y =M, 83+

+ m S5 = m,8g

TseTA

PSC+mrS3 +Mm8g=m.Sy '+'l'1:1r31

PCP+rhrsl =fhr52

Pya+ 1 s =1hsg

SVOLGIMENTO

Qp = mychg - bs)

t3 =tseT A + Atmin,co = 25,0 + 5,00 = 30,0 °C
ts = 5 = tsgT B - Atmingv = -35,0 - 5,00 = -40,0 °C

11,0 = 0,100¢169,6 - hs)

hs = 60,0 kl/kg = hyq

hs+ hg=-hg+ Iy

64,6 + 169,6 = 60,0 + hy
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hi= 174 kl/kg




L = myhz - h1) 5,5 = 0,100(hz - 174) hy = 229 kl/kg

Proprieta’ calcolate nei punti chiave del ciclo

punti p [bar] t [°C] h [kJ/kel X s[ki/ke K]

1 0,641 32 174 0,745
25 7,45 55,9 219 ‘ 0,745

2 7,45 70,6 220 ' 0,78

3 7,45 30,0 64,6 0,00 00,2399
4 7,45 253 60,0 i 0,224

5 0,641 -40,0 . 60,0 0,35 0,25

6 0,641 -40.0 169.,6 1,00 0,7274

Pry=~4,6210"2+0,100-0,48 = 1,80 W /k
Peo=5,54-10"2+0,100(0,2399 -0,78)=1,39 W/K
Pee=0,100(0,224 +0,745 - 0,2399 -0,7274)=0,17 W/K

PcauseTERMICHE = 3,36 W/K

nPCp=o,100{o,78 ~-0,75)=3,00 W/K
Pya=0,100(0,25 ~0,224)=2,60 W/K

P CAUSE MECCANICHE = 5,60 W/K

In questo esercizio si deve sottolineare come il fatto che
surriscaldamento e sottoraffreddamento avvengano in un apposito
scambiatore interno e non rispettivamente nell'evaporatore e nel
‘condensatore, consente una semplice individuazione delle
temperature di evaporazione e di condensazione attraverso la
conoscenza di Atmin,co © Atmin,gv cosi' come sviluppato nel
procedimento.. '

212

E. SISTEMI COMBINATI

1) Con riferimeqtu allo schema ed ai dati indicati, determinare
le portate massiche di acqua e di R12 in evoluzione.

SET
» Qser

O v

SCAMB

i

8 - R12 TC

p1 =ps= 0,0400 bar py =p3= 10,0 bar . t3= 500 °C

tepr = 700°C nry = 0,900 ne = 1,00

x; = 0,00 ATscams = 4,00 °C Potobale = 65,0 KW/K
xg = 1,00 xg = 0,00 . p7 = pg= 20,0 bar
nre= 0,700 pe = pro = 1,00 bar  to= 15,0 °C

tig = 65,0 °C o
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S W

4

800
600 -
3
= 400
e
200
0

Y

[V

(AR S R A R

4 6 g 107 12

s [kJ/kg X]

[

100 200 - 300
h[ki/kgl

N
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- Mre=

Si riportano le proprieta’ termodinamiche assegnate nei punti
chiave dei cicli. '

punti p fbar] | t[°C] . |h [Ki/ke] X s[kl/kg K]
1 0,0400 0,00 <
2s 10,0 : -

3 10,0 500

43 0.0400

4 0,0400

5 . .
6 1,00
7s 20,0

7 20,0 |

8 20,0 10,00

PROCEDIMENTO ’

Dal rendimento isoentropico della turbina a vapore si ricava
P'entalpia nel punto 4
hy—hy

Nry=s 7
hs—hys

mentre dalla conoscenza della ATscamp = 4,00 °C si puo' ricavare la
temperatura nel punto 6 ‘

aT SCAMS

t4 =5+ ATgcamn

l'entalpia nel punto 7 ¢ nota dal rendiméhito isoentropico del
compressore

' h?s ”“hG
hy —hg

mentre, tenendo presente che la pompa e' ritenuta ideale, l'entalpia.
nel punto hzg si ottiene da

hyg -hy = vAp
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en sistema di tre equazioni in tre incognite, dcrivanfi da un. bilancioc
di entropia sullo scambiatore e da bilanci di energia sullo
scambiatore e sul condensatore dell'R12, fornisce i valorl. delle
portate massiche incognite; il bilancio di entropia ¢' relativo al
volume di- controllo riportato di seguito

r““"f“*'“"*y“ager“*’"““'““”—“l

5

my ‘ ' 3
-2

G) - | H{O _' TV |

SCAMB

R12 TC

Qspr - )
Pgmbale"f_—“,r- +M38g =381
Tsgr

. rI'11h4~{'~ﬂ"12h5 ﬂ_n‘llhl +m2h_6

mahg +mahg=myhg +mahyg

- SVOLGIMENTO

hy~hs 3480 —hy
Y T h,. . 3480 — 2340
37 %45 -

~0,900 hy=2454 ki/kg

t4 = tg + ATscams tg=t4. ATscams = 28,98 - 4,00 = 24,98 °C

216

hos—hg 216 —198 |
" = =0700 hq=224 kJ/k
MC= 3 The  hy-198 7 &

hoe—h;=vap=1,00107310,0-10%107% = 1,00 kJ/kg

punti - p [bar] t [°C) 1h [kl/kgl X sfki/kg K]
1 0,0400 28,98 121,36 0,00 0,4223
28 10,0 28,98 122,36 0,4223
3 10,0 500 3480 . 7,77

4s 0,0400 28,98 2340 0,91 7,77

4 0,0400 28,98 2454 0,96 8,14

5 6,51 24,98 110 0,37 - | 0,393
6 6,51 24,98 1977 - 1,00 (,6869
7s 20,0 78,36 216 0,6869
7 20,0 85,34 224 0,705
8 20,0 - 72,9 110 0,00 0,378

la prima equazione del sistema ¢' data da

: Qser mythg=hy) - . Tho
P &= —e + M4 (S — Sg) = = + M 3C In———
globale Temr 3(S19 = S9) Terr 3Cp,H,0 T
65,0 =-m;.3,45 +m;0,67
mentre per la seconda e la terza si ha
m;.2333 =m, 88
my 114 =m4209
1y = 10,4 kgfs mip = 276 kg/s s = 151 kgfs

Nello schema gui proposto l'uso di una pompa di calore consente la
promozione del calore di condensazione di un ciclo Rankine ad un
livello termico superiore, sufficiente per il riscaldamento di acqua
da 15°C a 65°C. Come gia' osservato, a margine di altri esercizi,
risulta che 1 rendimenti termodinamici definiti tradizionalmente
non sono idomei per descrivere l'efficacia termodinamica di impiand
di questo tipo; l'unico parametro globale tradizionale adatto allo
scopo risulta essere la produzione entropica che, nel caso in esame,
¢ inferiore a quella che si avrebbe facendo avvenire Ia
condensazione del ciclo Rankine semplicemente utilizzando I'acqua
nelle condizioni 9. .
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2} Con rirerimento allo schema propasto ed ai dati relativi
valutare il rendimento globale e la produzione entropica dell’

impianto.

SET A

¥

ARIA TG
44
8
47
G) ACQUA ™
+6
49
10 11
ACQUA
CICLO JOULE
Pr = pa= ps=1,00 bar P2 =D3
ty = 24,0 °C . tawm 310 °C t3= 900 °C
tseT A= 700°C Tre = 0,800 Mrg = 0,900
CICLO RANKINE .
pe = py =0,0700 bar py= pg=50,0 bar x¢ = 0,00
tg = 350 ?C_ nrv = 0,850 nep= 1,00
Lrv=0,25L1g
M= 90 kgfs t1p = 20,0 °C tyy = 25,0 °C

Pio = P =1,00 bar
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TC]

\
1200 4
1000

8004

T [K]

600 -
400 4

200 1

0

p=7,38 bar

p = 1,00 bar

[

s [k]/kg k]

800 -
600
400 - 8

200

0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0°1,2 1,4

Y

s [kJ/kg K]
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Si riportano le proprieta’ termodinamiche assegnate nei punti
chiave dei cicli :

punti p [bar] t [°C] h [kJ/ke] X s[kI/ke K}
1 1,00 24,0
28
2 - 310
3 . 500
4s 1,00
4 1,00
5: 1,00
6 0,0700 ‘ - 0,00
7s 50,0 :
g8 50,0 350
9s 0,0700
9 0,0700
PROCEDIMENTO

Dal rendimento 1soentropzco del compressore e’ nota la temperatura
di fine compressione ideale

mentre la pressione si ricava da
k-1
T4 m[pZSJ k
Ty P
la temperatura di fine espansione ideale per il ciclo Joule &'
. ottenibile da

k-1
I@.m(ﬁg._) k
Tss \Pas

mentre la temperatura di fine espansione reale e data dalla
conoscenza del rendimento isoentropico della turbina
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I'entalpia nel punto 7s, tenendo presente che la pompa €' ritenuta
ideale,-si ottiene da

hyg—hg=vAp

l'entalpia nel punto hge' ottenuta dal rendimento isoentropico della
turbina a vapore

hg“hg

Ty = rmm——
hg —hgg

dal bilancio di energia su un volume di controllo che racchiude il
condensatore del ciclo a vapore, si ottiene la portata massica di
acqua evolvente nel ciclo stesso

n:1acqtm,cond'Cp'(tl‘1 ~t10) = rhacqua,cicio(hQ - hg)

& quindi possibile valutare la potenza della turbina a va;l)ore
L’I‘V“"‘" 1'1"1a.(:qua..::icle(hs - hg)

e la potenza della turbina del cicle Joule

Lig=35Lry

.

da cui & possibile ricavare la portata massica di aria evolvente

Lrg= mnria'cp(tS 14}
dal bilancio di energia sullo scambiatore in cui Tacqua evolvente nel

ciclo Rankine si riscalda scambiando energia termica con aria del
ciclo Joule, si ottiene la temperatura nel pnnto 5

maria'cp(tti —i5)= macqua,cic]o(hS =~ hy)

e, quindi, ¢’ possibile calecolare la potenza termica somministrata in
caldaia '

QA“maria'Cp{ti"' t2)
il rendimento globale ¢’ dato da

Lyg=Lrc+Lry -
Mglobale = QA
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dove, dai bilanci di energia su volumi di controllo comprendenti
rispettivamente il compressore e la pompa, $i ricava

Lre = E‘hariz\Cp(t?_‘ - 1)
Lp= rhariacp(t‘? - tg)

Ia produzione entropica globale si ottiene da un bilancic di entropia
sul volume di controilo indicato in figura

r-- " 2 Ga 7
| |
i 3 i
! 2 |
i I
I|T ARIA TG |
| ' i

T T
f !
1 5 i
i ] |
! 8 |
! +7 |
| l
i l
| (PD ACQUA - TV :
| }
| 1 i
l T9

!
| 10 11 :
______ acoua ¥y 1
Pglobalc + m +MariaSt T Macqua,cond®10 = MariaSs + Megqua,cond®11
b
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SVOLGIMENTO

tzs =ty 1-24,0

ML T 310 —aa,0 P00 =23 T

- k-1
T p k
———S=[--"1~5~] © pa=1,001,77%° =738 bar
i 1
K-1
T3 p k
———=(~—~9~—-J Tyo=—213  _ 663 K=390 C
Tas 43 1.4 -1
7,387 1.4

o= 22t 90 "t g0 441 C
6= = =0, by =
O G —ta, 900 -390 4

hys—hg=vAp=1,00-10"250,010°1072 = 5,00 kJ/kg

hg—hg 3070 ~hg
hg —hg, 3070 —2000

Nry= =0,850 hg=2161 kl/kg

Mycqui,cond Cp (T =~ L) = m acqua,ciclo{ity — Itg)
904,187-5,00 = myequq.ciclo’(2161 —162,6)

n:3nc:.}l.\z.v,ciclo=0;9‘§' kgls
Ly = Myequacioto(hs = ho) = 0,94(3070 —2161) =854 kW

Lrg=5-Lpy=5-854 =4270 kW

. Lyg= n‘lzlria’cp(tS —t4}= rﬁar;a-l ,01(800 ~437) maria = 9,13 kg/s

rr']:uia'cp{u —t5) = n"}acqua,ciclo(hs ~hy)
9,13-1,01(437 —15) =0,94(3070 — 168) 15 =141
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punti p [bar] t1°C] h [kifke] X sfkl/ke X]
1 1,00 240
2s 7,38 253
2 7,38 310
3 7,38 900
4s 1,00 386
4 1,00 437
5 1,00 143 .
6 0,0700 38,87 162,6 0,00 0,5564
7s 50,0 38,87 167,6 ) 0.5564
8 20,0 350 3070 6,45 -
Os 0,0700 38,87 2000 0,76 6,45
9 0,0700 38,87 2161 0,83 6,96
Qp = MariaCplts = 19) =9,13:1,01(900 —310) = 5441 kW
M etobale = Lm'"ifrcffl‘frvwip -
globale 0
4270 -9,131 01{310 ~24,0)+ 854 ~ 094(1676 152,6)___0 456
5441 ’
Isglnbalc == + ”I]aria(SS ~51) n:‘acqua,cond(sll ~830) =
SETA
_ Qa - L S y Ty
m_TSETA + mariacp,a:ia nlITl"i' macqua,{:ondcp.acqua n',r—l'(;
5441 416 298_52}(wa
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=t 0 13-1,01 I nmm 4,
73 ,01-In 97+90 18‘71n9

In questiesercizio €' proposte uno schema cosiddetto

"a cascata" nel
nale il gas in in uscita daila turbina in un ciclo Joule viene
o

3) Con riferimenta ailo schema ed ai dati di sequito riportati, si
determining :

al la portata d'acqua del ciclo Rankine

b} la potenza termica somministrata in caldaia nel cn:lo a gas
clla potenza meccanica netta resa disponibile dal ciclo a gas
d} 1a produzione entropica dell’ intero impianto

el il rendimento globale dell’ impianto

e

SET.A
M
3
2
T ARIA TG
1 -t
A T4
5
Hf_'
-7
G,) ACQUA
e 6 o L
Q

utilizzato per il riscaldamento dell'acqua di un ciclo Rankine, Ii
rendimente termodinamico complessive di queste impianto e
facilmente definibile; esso infatti risultera' essere il rapporto delle
potenze meccaniche nette rese complessivamente dai due impianti
rispetto all'unica potenza termica fornita in ingresso al ciclo Joule. 11
suo valore, come si puo' osservare, risulta sensibilmente pin'
elevato del rendimento di un ciclo Joule tradizionale. La scarsa
utilizzazione di impianti di questo tipo €' da ascrivere, dunque,
principaimente ai costi di impianto piu' elevati ed alla minore
affidabilita’ dovuta alla maggiore complessita’ dell'impianto stesso.
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CICLO JOULE
P1=P4= Ps =1,00 bar

t1= 17,0 °C
nre = 0,830

CICLO RANKINE
pe = py=0,0800 bar

tg= 350 °C

Tser a = 1573 K

t3= 1170 °C
nrg = 0,880

p7= pg =160 bar

nrv = 0,860
Tserp =293 K
225

p2 = p3= 13,0 bar
ts = 230 °C
rh.aria = 1,00 kg/S

xg = 0,00
np= 1,00




T {K]

T {°C]

800 -
600
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s [k]/kg K]
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Si riportano le proprieta’ termodinamiche assegnate nei punti

chiave dei cicli. :

punti p [bar] t [°C] h {kJ/kg) X s{kI/ke K]
1 1,00 17,0
25 13,0 :
2 13,0
3 13,0 1170
43 1,00 :
4 1,00
5 1,00 230
6 0,0800 0,00
7s 160 ' .
g 160 550
9s 0,0800
) 0,0800
PROCEDIMENTO

L' entalpia nel punto 7s, tenendo prcsan'te che la pompa ¢' ritenuta
ideale, ¢' valutabile come

hgs—hg=vAp

mentre lentalpia nel punto 9 €' ottenuta dal rendimento
isoentropico della turbina a vapore

La temperatura di fine compressione ideale ¢' data da
‘ kel
Ty ;{pZSJ k
Ty \py
mentre quella di fine compressione reale si ricava dal rendimento

isoentropico del compressore

trs =1ty
-1

Nre=

la temperatura di fine espansione ideale, relativa alla turbina a gas,

¢ data da
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k-1
T4s__(P4s] K
T3 \p3
mentre quella di fine espansione reale si ricava dal rendimento

isoentropico della stessa

ty —t4
t3 — 145

nrg=

dal bilancio di energia sullo scambiatore che rappresenta il

condensatore del ciclo Joule e la caldaia di quello Rankine, si ottiene

la portata massica di acqua
MyaCplls ~ 1) = macqua(hs —hy)

la potenza termica ceduta all' aria evolvente nel ciclo Joule e' data
da

Qa = Mypia Cplls — ty)

la potenza del compressore e della turbina del ciclo Joule sono dati
da un bilancio di energia su volumi di controllo che comprendono i
due componenti

L1g™ Mg Cplta — t4)

Lpo=mgacplta — 1)

e, quindi, la potenza netta ottenibile dal ciclo Joule ¢' data da
Lnetia=LI‘G“L'I‘C

la produzione entropica globale si ricava da un bilancio di eatropia

sul volume di controllo riportato in figura

: - Q Qs

p globale * ——~
: sera  Lsers

+ M griaS; = Mariads

con Qp ottenuta da un bilancio di emergia su un volume di controllo

che comprende il condensatore dell’ impianto a vapore

QB = fhacqua(hQ - he)
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il rendimento globale &' dato da

L’I‘G"’ ch**’ LTV“" LP
Ca

Nglobale =

"doveé la potenza della turbina a vapbre e quella della pompa sono

ottenibili da bilanci di energia su volumi di - coatrollo che
comprendono i relativi componenti : '

.LTV = rhacqua(hS - ho)

i-'P = macqua<h7 - hg)
SVOLGIMENTO
hys—hg=vAp=1,01-10"160-10%103=16,2 kJ/kg

: N
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hg—hy 3440 —hg

- =0,860 ho=2223 kJ/k
Y Y “hy, 3440 2025 ? &
. m 14 -1

T k 4

__%.S.m[?i%ij Toy=290- (13 0) B 604 K=331 C
Ty P1 1,00

tys — 1 - -
fpe= 2 233 17,0 5830 (=301
ot t3~12,0

k-1
T T
e I S SRR
4s P4s 13,0 '1 >

_latte | 1170 -1 =0,880 t,=510 C

MG . 1170 ~420 4

punti p [bar] t [°C] h [kJ/kel X s{kl/ke K]
1 1,00 17.0
2s 13.0 331
2 13,0 | 391
3 13,0 1170
43 1,00 420
4 - LoD 510
5 1,00 230 | .
6 0,0800 41,54 173,76 0,00 0,5922
s 160 41,54 190 ' 0.5922
8 160 550 3440 6,48
95 0,0800 41,54 2025 0,77 6,48
9 0,0800 41,54 2223 0,85 7.10

rhariacp{tzt ~1i5)= ”aacqua(hs ~hy)
1,00°1,01(510 —230) = M y002(3440 ~ 190),
M gequa = 0,0870 kefs

Qa =M yriaCpty — tp) = 1,00:1,01(1170 —391) =787 kW

Lyg= martnCP(t3—I4)—1 00-1,01(1170 =510)=667 kW
Lpcsm gy cplty —11)=1,00-1,01(391 —17)=378 kW
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T

Loeua = Lrg—Lrc= 667 —378 =289 kW

Q%

Plblm + +rf1«(s~—s)=
globale TSETA TSE.TB aria\°5 1
¢ r hy—h i T
— QA + macqua( 9 5) + mariacpln“_”s"z
Tsera Tsern T
787  0,0870-(2223 ~174) 503
+ 0-1.01' In——= 4 kW
1573 293 +1,0 "0 = 064 KWK
T I:’YG"LI‘C'*'LTV“LP _
Goaie — - -
z | QA
_ 289 +0,0870(3440 ~2223)~0,0870(190 — 174) ~0.499
787 ’

INEANTARIO N, MJ@W f‘Vf‘ |
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A. Componenti di impianti termici

B. Ciclo Rankine

C. Ciclo Joule

D. Ciclo inverso a compressione di vapore

E. Sistemi combinati
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