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Sommario

L’obiettivo di questa tesi ¢ quello di mostrare i miglioramenti ottenibili applicando una tecnologia
innovativa nel ciclo frigorifero tradizionale analizzando in particolare due casi limite.

Attraverso un’interfaccia grafica ¢ possibile selezionare vari parametri, come il tipo di fluido
refrigerante che circola nell” impianto, la pressione di vaporizzazione e di condensazione, i rendimenti
interni di espansione e di compressone del turbocompressore e del compressore principale, la potenza
termica da asportare dalla cella a temperatura inferiore a quella dell’ ambiente e la differenza di
temperatura minima che devono avere le due portate di fluido sia in uscita che in entrata nello
scambiatore di calore data dai limiti tecnologici dello stesso.

Attraverso un pacchetto softwere denominato CoolProp.PropsSI vengono calcolate varie grandezze
necessarie allo studio del ciclo frigorifero come entalpia, entropia, temperatura e pressione, dando
come input sei argomenti: come primo argomento la grandezza da calcolare, poi i valori di due tra
quelle sopra elencate anticipate dalla corrispondente grandezza, e infine il tipo di fluido refrigerante.
Si e calcolata la frazione di massa da spillare e la pressione di fine espansione tenendo conto
rispettivamente del bilancio dello scambiatore di calore e del turbocompressore. Facendo variare poi
la pressione della portata di fluido in ingresso nella turbina tra la pressione di vaporizzazione e quella
di condensazione, analizzando cosi le condizioni che portano a un maggiore incremento
dell’efficienza del ciclo. Vengono confrontati i casi limite per cui il vapore inviato in turbina sia nella
condizione di massimo surriscaldamento ottenibile o si trovi nello stato fisico relativo alla curva
limite superiore.

L universita di Bologna per la redazione di una tesi richiede pagine con un numero di righe compreso
tra 32 e 35.
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Capitolo 1

Introduzione

1.1 Trasmissione del calore

Con l'analisi termodinamica si puo determinare lemfita di calore trasferito per un qualunque
sistema e un qualunque processo, poiché la termmdia si occupa della quantita di calore
scambiato da un sistema con I'ambiente nel passalgguno stato di equilibrio a un altro, scambio
termico che deve avvenire nel rispetto del priribella conservazione dell’energia.

La trasmissione del calore puo essere definita darfeema di energia che si trasferisce da unrsiate
a un altro a seguito di una differenza di tempeeatta i due sistemi.

Alla base di essa ci sono i principi della ternmaatnica: il primo principio secondo il quale la gtin

di calore trasferito in un sistema eguaglia I'eéntiell'incremento di energia del sistema; il seand
principio secondo il quale il calore si propagaanélirezione delle temperature decrescenti da una
regione ad alta temperatura a un’altra regionenpéeatura inferiore.

Quindi il requisito essenziale della trasmissiored dalore e l'esistenza di una differenza di
temperatura, che costituisce per la trasmissiohealere la forza motrice. L'entita dello scambio
termico in una certa direzione dipende dalla grandelel gradiente termico in quella direzione; piu
grande e la differenza di temperatura, maggioeepotenza scambiata.

Il calore si puo trasferire in tre modi diversincluzione, convezione e irraggiamento.

1.1.1 La conduzione termica

La conduzione termica si verifica per effetto dedrazione delle particelle di una sostanza datate
maggiore energia con quelle adiacenti dotate diorsirenergia. Essa puo avvenire nei solidi, nei
liquidi o nei gas; nei gas e nei liquidi € dovutie &ollisioni tra le molecole durante il loro moto
casuale; nei solidi & dovuta alle vibrazioni detielecole all’ interno del reticolo e al trasporto d
energia da parte degli elettroni liberi.

Facendo riferimento alla figura 1.2, la potenzeniea trasmessa per conduzione attraverso uno strato
di spessore costantix € proporzionale alla differenza di temperatureaa#rso lo strato a all’are®a
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della superficie normale alla direzione della trssimone del calore ed e inversamente proporzionale
allo spessore dello strato. La costante di propogdita/ € la conducibilita termica del materiale, che

misura la capacita del materiale a condurre calore.

. —AAAT
Q= Ax

Figura 1.1: Conduzione di calore attraverso un’anmairete piana di spessabee areaA.

1.1.2 La convezione termica

La convezione e il trasferimento di energia tra saperficie solida e il liquido o gas adiacente in
movimento e implica gli effetti combinati di condomze e trasporto di massa. Puo essere “forzata”
se il fluido e forzato a fluire sulla superficie depositivi esterni come un ventilatore, o “natefta

se il movimento del fluido é causato da forze asicerali indotte da differenza di densita legate all
variazioni di temperatura nel fluido. La potenzentiea trasmessa per convezione e direttamente

proporzionale alla differenza di temperatura:



Q = hA(Ts — T)

con coefficiente di trasmissione del calore perveaioneh [W/(m?K)], superficieA attraverso cui
avviene la trasmissione, temperatura della superfic e temperatura del fluidd. a distanza
sufficientemente grande dalla superficie, come ratsin figura 1.2h dipende dalla geometria della

superficie, dalla natura del moto, dalla velocitda#le proprieta del fluido.

Fluido
in movimento, 7,

A
q
"

—_— {

Figura 1.2: Trasmissione di calore per convezioaem fluido in movimento a temperaturae

una superficie piana a temperatiiga

1.1.3 L’irraggiamento

L’irraggiamento € I'energia emessa da una sostao#ta forma di onde elettromagnetiche come
risultato delle modificazioni nelle configuraziaglettroniche degli atomi o delle molecole. Esso non
richiede la presenza di un mezzo interposto e aevialla velocita della luce e non subisce
attenuazioni nel vuoto. Nel caso di due superBeparate da un gas che non interferisce con la
radiazione, di cui un emissivitae areaA, a temperatura assolula, completamente contenuta
dall'altra di area molto piu grande, a temperaassolutalc, la potenza termica netta scambiata per

irraggiamento € data dalla relazione:
Qirr = ‘SO_A(TSA‘L - T(f})

Cono definita la costante di Stefan-Boltzmann:



0 =567x10"8

m2K*



Capitolo 2

Scanbiatori di calore

Uno scambiatore di calore € un apparato tecnicggttato allo scopo di trasferire energia sotto form
di calore tra due o piu fluidi, liberi 0 meno di seelarsi tra loro (nel primo caso si parla piu
frequentemente di miscelatori). Gli scambiatoricdiore sono molto diffusi sia nell'industria che
nelle applicazioni civili e domestiche, dai gramdpianti chimici alle applicazioni nelle microscale

€ sono presenti in numerose tipologie, spesso asigh#icativamente dierenti tra di loro.
2.1 | diversi tipi di scambiatori

Esistono molti tipi differenti di scambiatori diloge, che si differenziano per geometria costrattiv
il meccanismo di scambio termico, la direzioneftiedso e il processo di contatto. Gli scambiatori
piu utilizzati sono: scambiatori tubo-in-tubo; sdaatori a tubo alettati; scambiatori tubo-mantello;

scambiatori a piastre.

2.1.1 Scambiatori tubo-in-tubo

Lo scambiatore tubo-in-tubo consiste in due tulicemtrici di diametri differenti, dove un fluido
scorre nel tubo di diametro inferiore e l'altro meindotto anulare tra le due tubazioni. | due fluid
possono scorrere in senso concorde (scambiatoicagente), come in figura 2.1, o discorde
(scambiatori controcorrente). Gli scambiatori tubdubo sono indicati quando uno o entrambi i
fluidi sono a pressioni elevate e hanno generalenarge superficiali di scambio ridotte (sotto i 50
m?). Possono essere disposti in serie o in paradleleconda delle esigenze di scambio termico e di

caduta di pressione.



hot-fluid out
hot-fluid in A

I
! ¥ .
L cold-fluid out

cold-fluid in—*

Figura 2.1: scambiatore tubo-in-tubo equicorrente

2.1.2 Scambiatori tubo alettati

Gli scambiatori a tubo alettati hanno una elevatgedicie di scambio che permette di trasferire
grandi quantita di calore tra due gas oppure trgasie un liquido anche in presenza di un basso
valore del coefficiente di convezione nel gas, camgene nei radiatori delle automobili (figuraR.2
Generalmente i due fluidi fluiscono in direzionirpendicolari, infatti questo tipo di scambiatori

vengono denominati “a flussi incrociati”.
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Figura 2.2: Radiatore, tipo di scambiatore tubdtaie, utilizzato per raffreddare il motore di

un’automobile.

2.1.3 Scambiatori tubo-mantello

In questo tipo di scambiatori una serie di tubisoallocati all’interno di un recipiente(mantella)
fluido

scorre all'interno dei tubi, mentre I'altro li lansise esternamente, compiendo un percorso obbligato
creato da una serie di setti. | tubi e il mantebmno gli assi paralleli gli uni all’ altro.

Il percorso dei fluidi allinterno degli scambiatdubo-mantello puo essere molto vario, partendo
dalla configurazione a singolo passaggio (ciasduidd compie il proprio percorso senza mai
invertire la propria direzione) di figura 2.3 a aea passaggi multipli sia sul lato mantello ché s
lato tubo, come lo scambiatore 1-T/2-M di figurd,Zon due passaggi sul lato mantello e uno sul
lato tubo. Particolare attenzione va allo scamb&g®3T/1-M, figura 2.5, che € molto utilizzato come

condensatore negli impianti.
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Figura 2.3: Schema di uno scambiatore a singolsgaago su tubo (1-T) e mantello(1-M).
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Figura 2.4: Schema di uno scambiatore 1-T/2-M.
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Figura 2.5 (a): Schema di uno scambiatore 2-T/1-M.

Figura 2.5 (b): Struttura di uno scambiatore 2-W1-

La loro pulizia € semplice, di solito per apertdedle testate, e sono gli scambiatori piu versatili
utilizzati moltissimo in ambiente industriale.

2.1.4 Scambiatori a piastre
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Lo scambiatore a piastre € costituito da piastreugate in modo da formare piccoli condotti per il
passaggio del fluido, come si vede nella figura @8esta tipologia € ideale per lo scambio tra due
liquidi, purche questi siano grosso modo alla stggessione.

Le piastre sono separate da guarnizioni e tensieras da testate imbullonate con tiranti. In alcune
realizzazioni piu compatte e per pressioni piu &eve piastre sono brasate o saldate tra loro.
Sono tra i primi tipi di scambiatori compatti, espao circa il 25 % in meno degli scambiatori tubo-
mantello di uguale capacita.

"I//t/,
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"’/I')t
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r’l'/f/)/
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A 4 ’;,// )
";/),)/ ‘ﬂl‘"}_

Figura 2.6: Scambiatore di calore a piastre

2.2 1l coefficiente globale di scambio termico

Il calore viene trasferito prima dal fluido caldéagarete per convezione, poi attraverso la parete
conduzione, ed infine dalla parete al fluido freddiocora per convezione. Considerando lo

scambiatore tubo-in-tubo di figura 2.7, la suastesiza termica totale é:

L In(D/Dy 1
T hA; T 2mAL | hoA,

R=Ri = R + Rparete + R, =

Dove A e la superficie interna del tubo interm®, quella esternaj la conducibilita termica del

materiale di cui € composta la parete del tubhdaesua lunghezza.
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Figura 2.7: Scambio di calore tra due fluidi atéeso un’ampia parete cilindrica, nello schema di

uno scambiatore tubo-in-tubo.

In uno scambiatore di calore la potenza termicanbéaa tra i due fluidi pud essere espressa dalla

relazione:
. AT

DoveU rappresenta il coefficiente globale di scambimieo [W/(m2K)] e si ottiene dalla relazione:

11 1 1, /D), 1
UA UiAi UeAe hiAi 2mwAL heAe

UA e la conduttanza di uno scambiatore, cioé l'inveledta resistenza termica globale tra i due fluidi.
Quando non vi € un significativo cambio di temperatnelle correnti la conduttanza basta per

determinare la potenza scambiata.

2.3 Dimensionamento di uno scambiatore di calore
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Gli scambiatori di calore utilizzati vengono scetta quelli in commercio in modo tale da ottenere
determinati salti termici note le portate dei fiuil tale scopo si utilizza il metodo LMTD (log-mea
temperature difference), che esprime la potenzangasa in uno scambiatore come

Q = UAAT,,;

dove si deve definire la temperatura media logacemTim poiché le temperature di entrambe le
correnti cambiano sostanzialmente e in modo diffier@ell’attraversamento dello scambiatore. La
variazione di temperatura dipende dalla direzioekfldsso, quindi si avranno due formulazioni
differenti per gli scambiatori in controcorrentencequicorrente.

Considerando il bilancio differenziale per un elatoe infinitesimo di uno scambiatore
controcorrente (figura 2.8), per il lato fluido dal nel caso adiabatico verso I'esterno e regime
stazionario:

i dras = (ighig)y + — L) g + 4

e, T¢,ont lrr- e,

\\\\Lﬁ_
N
|
WS_

E}\\\
'
R\\\\

1'””3%”“”””4

" -
oy . 1ty T1, cur

Figura 2.8 (a): Schema scambiatore di calore cootrente.
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Figura 2.8 (b): Volume infinitesimo di uno scambi&t di calore controcorrente.

In assenza di trafilamenti si ha:

d(h
0 — i, 4C)

i dx +dQ

Se non e sensibile la dipendenza dell’entalpiadatssione si ha:

. . dTy
dQ = —mycy de

E per la corrente fredda:

. . dTc
dQ = —mcccadx

Se si esprime la potenza termica scambiata in dmezdella conduttanza si ha:

. dx
dQ = (Ty — Tc)UAT

Dove (Tw-Tc) € la differenza di temperatura locale.
Sostituendo troviamo che:

dx . dTy
(TH - Tc)UAT = _mHCHde

dx . dTC
(TH - Tc)UAT = —mcccadx

Siricavano ora i gradienti locali di temperatura:

dly ___UA_ . oo
dx ~ Limgey ! ¢
dle ___UA_ . o
dx B mecc H ¢

Nell'ipotesi di utilizzare valori medi per le capi@ctermiche, se si sottrae la seconda equazidie da
prima si ha:

d(Ty — T¢) UA 1 1
A=) VA (o 1)
dx L mycy McCe

15



Ponend®@=Ty — T, Si separano le variabili:

Integrando tra gli estremi:

Si ottiene:

Ovvero:

In [(TH,out - TC,in)] — _UA [(TH,in - TH,out) - (TC,out - TC,in)]
(TH,in - TC,out) Q

Da cui si ricava la potenza termica come:

Q' = UA I (TH,in - TH,out) - (TC,out - TC,in)l
| In (TH,out - TC,in)] |
|- (TH,in - TC,out) J

E pertanto si definisce la differenza media logaict di temperatura:

[T in—T — (Tc out — Tci ]
ATlm,cc - |( H,in H,out) ( C,out C,LTL)I

(e Te)]

(TH,in - TC,out)

Se i due fluidi sono posti in equicorrente, la falen € analoga, infatti tenendo conto che

Ox=1 = T,in = Tc,in €Ox=0 = Tout — Tc,out si ha:

[
AT, — (TH,in - TH,out) - (TC,out - TC,in)
e In (TH,out - TC,in)
(TH,in - TC,out)

= ATlm,cc
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Negli scambiatori controcorrente, entrando i dwedfl dalle estremita opposte, la temperatura di
uscita del fluido freddo puo superare quella diitasdel fluido caldo. Fissate le temperature di
ingresso e di uscita dallo scambiatore di caloaedifferenza media logaritmica nel caso di
scambiatore di calore in controcorrente € semprggioee di quella dello scambiatore di calore in
equicorrente. Poiché € sem@®,, .. < ATy, ., PEr scambiare una determinata potenza termica nel
caso di scambiatore in controcorrente e sufficiangesuperficie di scambio termico inferiore rispet

a quella necessaria per uno scambiatore equicerrénuindi piu conveniente utilizzare una

configurazione in controcorrente.

lr;rc.Tc.m fmc Te e T”‘C 2 1€ ome

s\\m\\\\;

% Y
¢Wmm %

?n'l".T”. ™ ""/.- T""_.‘ miz, Ti, e my;, ” ont
Temperature Temperature
_‘ox=0
T, Tyt in ]

TC out ]

H, ;n-q\\ 0,
' |

\1‘ T} cnt
R H

8:—.[_‘

C. in™]

-

oS S

(a) (b)
Figura 2.9: Schema e diagramma di scambio termiooa scambiatore in configurazione

equicorrente (a) e controcorrente (b).

Un condensatore o un evaporatore possono esses@l@@ti sia come scambiatori di calore in
equicorrente sia come scambiatori in controcorreategli stessi risultati, come si vede dalla fagur
2.10. In questi tipi di scambiatore un fluido écemmbiamento di fase, e quindi la sua temperatura e

costante in tutti i punti dello scambiatore.
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Figura 2.10 (a): Diagramma di scambio termico dcandensatore

]
|

A’x

Entrata Uscita

Figura 2.10 (b): Diagramma di scambio termico deuaporatore.

2.4 Efficienza di uno scambiatore di calore
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Dall’ equazione della potenza termica espressdacdiiferenza di temperatura media logaritmica si
vede che S8, i, — Tcin O Ty out — Te,oue t€NAONO a zero si ha chén[(Ty i — Te i) (Th outr — Teout)]
tende all'infinito e dunque per avere una pote@ztambiata finita e diversa da zero occorre che la
superficie di scambid tenda all'infinito. Viene definita efficienza delscambiatore il rapporto tra

la potenza scambiata tra i due fluidi e quella sb@mbierebbe se la superficie di scambio fosse

infinita, cioe:

Dove (., € appunto la potenza termica massima scambiatilswaperficie in di scambio finita.
Ipotizzando ch&y oue — Teout > Thin — Tcin » S€Tw i — Tein t€NME @ zero la curva di riscaldamento
del freddo si modifica nel senso che partira sentlaiéa stessa temperaturg. ;, avra la stessa
pendenza della curva del freddo che scambjde condizioni al contorno del fluido freddo ddma

e cioé portata e temperatura dei fluidi in ingressn cambiano), ed inoltre avra un punto in comune
con la curva di raffreddamento del fluido caldoodetteTy ;,, — T i, € uguale a zero. Di conseguenza
essa si modifica nella curva tratteggiata in figoubl dove ld ..o, rappresenta la temperatura del

fluido freddo con superficie di scambio infinita.
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TH,in
TC,Outoo ..........
TC,out ................. T
............... H,out
B( s ».::j;:..,._..'
TC,in
o »
< <0 > Q
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Figura 2.11: Diagramma di scambio termico di uremsgiatore controcorrente, la linea tratteggiata

corrisponde al caso di superficie di scambio itdini

Si puo scrivere l'efficienza in funzione delle teengture terminali come:

_ i _ mHCH(TH,in - TH,out) _ (TH,in - TH,out)
Qoo mHCH (TH,in - TC,in) (TH,in - TC,in)

&

Se si vuole mettere I'efficienza in funzione de#enperature del fluido freddo si ottiene:

Q _ mCCC(TC,out - TC,in) _ (TC,out - TC,in)

£ ==

Qoo - mCCC(TC,outoo - TC,in) - (TC,outoo - TC,in)

Ma in questo modo compaiono due incognite, che $a11g,,;: € T¢ure0, PEr date temperature e
portate in ingreso dallo scambiatore. Di consegaaehpreferibile sempre esprimere l'efficienza
facendo riferimento al lato caldo o freddo a seeodddove compaiono meno incognite. Dipende

quindi dall’ inclinazione delle curve di scambiarteco e cioé dal rapporto tra le capacita termiche

orarie €, = mccc).
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Nel caso di scambio di calore in equicorrente (fig2.12) il ., che compare nella relazione
dell’'efficienza &€ sempre relativo al caso di scanbicalore in controcorrente.

TH,in
TH,OUt
TC,OUt
TC,in
. >
( QEC , Q
I( Q°°EC )

Figura 2.12: diagramma di scambio termico di uremdmatore equicorrente, le linee tratteggiate
corrispondono al caso di superficie di scambiaitei

In questo caso la definizione di efficienza porta a

&= Q _ mHCH(TH,in - TH,out) _ (TH,in - TH,out)
Qwcc  MuCh(Thin — Tc,in) (Ty,in — Tc,in)

In generale si puo affermare che nel caso contrecte a parita di capacita termica oraria dei due

fluidi si ha una efficienza piu elevata.
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< Qw EC > Q
< Qec >

Figura 2.13: Confronto tra il diagramma di scameionico di uno scambiatore controcorrente con

il corrispettivo equicorrente.

Dal diagramma di figura 2.13 ci si rende conto thepotenza termica scambiabile nel caso
equicorrente e con superfici di scambio infinitef&riore alla potenza termica in controcorrente e
con superfici di scambio finite. Inoltre, si pudeaimare che a parita di potenza termica scambiata e
d superficie di scambio, nel caso di scambio inaarente, I'incremento di temperatura del fluido
freddo risulta minore rispetto al caso in controeote. Di conseguenza la soluzione in equicorrente
non viene usualmente adottata se non in quei gagiiiesiste una reale necessita di scambiare una
moderata potenza termica per limitare le tempegatuuscita del fluido freddo e le temperaturealell

parete dello scambiatore.
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Capitolo 3

Gruppo frigorifero a compressione

3.1 Introduzione

| gruppi frigoriferi sono dei sistemi energeticivaol’effetto utile non e la produzione di lavoroam
la sottrazione di calore da un ambiente a basspdeatura. Nei cicli frigoriferi a compressione vi €
una conversione di energia meccanica in energiadar

L’introduzione del caloreg avviene a temperatura minofe rispetto a quella di scaric®s. |l
trasferimento di calore potra avvenire solo a smkae lavoroL fornito dal fluido attraverso un
compressore.

In questi cicli I'effetto utile € il calore introdi a fronte di una spesa energetica che é rapypetae

dal lavoroL. Si definisce quindi L’Efficienza del ciclo frigiero COP come:

qi
COP =—
L
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A Ciclo motore

g

L Ciclo frigorifero
- a compressione
9s

(N

Figura 3.1: Confronto di un ciclo motore e un ciftigorifero per compressione entrambi di Carnot

Paragonando un ciclo frigorifero di Carnot con umotore sempre di Carnot, quest’ultimo con un
effetto utile dato dal rendimento termodinanmicdefinito come:

L
n=—
qi

Facendo riferimento alla figura 3.1, si nota inndatto che il ciclo motore e percorso in sensaiora

mentre quello frigorifero in senso antiorario, ponfrontando I'effetto utile

T
—1-=
N T

i

C0P=£_1
T;

Il n € un numero sempre minore di 1, ment@GP supera 'unita se il rapporfTé e inferiore di 2,
13

come mostrato in figura 3.2.
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0 I 2 TSfI‘ 1|3 4
Figura 3.2: Andamento del rendimento del ciclo metdi Carnot e dell’efficienza del ciclo

frigorifero di Carnot in funzione del rapporig/T;.

3.2 Ciclo frigorifero a compressione semplice
Analizziamo ora uno schema elementare di un cocditgorifero per compressione con un

sottoraffreddatore, schematizzato nella figura &3per farlo facciamo riferimento al relativo

diagramma T-s (figura 3.4).

25



Ambiente da
raffreddarc

Figura 3.3: Schema di un ciclo frigorifero per capgsione con sottoraffreddamento del fluido.

A

T
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Figura 3.4: Diagramma termodinamico di un ciclgdrifero per compressione con

sottoraffreddamento del fluido.

Il calore viene sottratto all’ambiente da raffreddlaello scambiatorg in cui il fluido passa dallo
stato di liquido saturo a vapore saturo con titaloore di 1. [l compressorg, azionato dal motore
M, aspira il fluido nello stato di vapore saturo daftpo separator§, o comprime e lo invia nel
condensator&, dove cede calore all'acqua di raffreddamentosarago allo stato di liquido saturo.
Il fluido viene poi laminato passando attraversgdévola di laminazion® per poi tornare al corpo
separatore. Per aumentare le prestazioni del siclsuo sottoraffreddare il fluido inserendo un
sottoraffreddatoreSR utilizzando sempre l'acqua di raffreddamento estein questo modo si
laminera il fluido allo stato 3 per arrivare poilnescambiatore allo stato 4 con un valore di quigal
minore, e quindi sottraendo all’ambiente da raffiee@ una maggiore potenza termica.

Infatti, analizzando i bilanci energetici, si havaporizzatore:
QF = Mpc(hg — hy)
Al corpo separatore:
Mpc(hg — hy) = mp(hs — hy)
e quindi:
QF = g (hs — hy)
La potenza sped: per la compressione vale:

_ mg(hy = hs)
= ———
Nmc

essenda,, il rendimento meccanico del compressore.
Definendo il rendimento interno del compressgge che indica quanto la trasformazione reale si

avvicina ad una isoentropica, ovvero una trasforomezsenza irreversibilita.

_ (his—hs)
T ="y — hg)

L’efficienza del ciclo frigorifero & data da:
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Qr _ (hs — hy)

cop=L=>2_¥ ,
Pe  (hys — hg) 1CIme

Si puo poi calcolare la portata di acqua necessadandensatore attraverso il seguente bilancio:

My, ¢ (T, — T;) = mp(hy — h3)
3.3 Fluidi Frigoriferi

Tra le sostanze usate come refrigerante vi sonadgiicarburi (propano, etano, etilene, ecc..),
'ammoniaca i clorifluorocarburi (R11, R12, R22, ®5 R404A, ecc.), che sono i piu utilizzati, e
'acqua. | refrigeranti inorganici vengono convearmlmente indicati dalla lettera R seguita da una
cifra pari a:700 + peso molecolare della sostaniavece, i refrigeranti organici sono identificati,
dopo la lettera R, da un numero di cui, a partaeléstra, la prima cifra € pari al numero di atdmi
idrogeno sostituiti con atomi di fluoro, la secomdlaumero di idrogeno piu uno, mentre la terzeacif

e pari al numero di atomi di carbonio meno unotdo, noto il composto di partenza, (metano,
etano, butano), si risale alla formula chimicareééligerante, essendo gli atomi di idrogeno maricant
e no sostituiti da atomi di fluoro, sostituiti dami di cloro.

Due parametri importanti che devono essere coraideella scelta di un refrigerante sono le
temperature dei sistemi con i quali il refrigerastambia calore. Per avere uno scambio termico con
una potenza ragionevole, deve esiste una differdnimamperatura di 5-10°C tra il refrigerante e il
sistema con cui scambia calore.

Dal punto di vista termodinamico le principali gdezze che caratterizzano un fluido frigorifero
sono: la pressione critica, la temperatura crititaapporto cp/c, € la capacita volumetrica
refrigerante, definita come rapporto tra calorerét di vaporizzazione alla temperatura di 0° ed i
corrispondente valore del volume specifico del vamaturo secco. Questo parametro € interessante
perché é indicativo della potenza frigorifera sfiegj cioé del rapporto tra potenza frigorifera e
cilindrata del compressore ed e quindi interessantelazione al dimensionamento del compressore
stesso. In un ciclo frigorifero la differenza dit@pia dal vaporizzatorgh, sara sempre minore del
calore di vaporizzazione e le temperature saranmgenerale diverse da 0°C per cui i valori del
corrispondente volume specifice saranno in generali diversi da quello relativd@.0ruttavia, ad
elevati valori della capacita volumetrica refrigeeacorrispondono elevati valori del rappaktg, /vg

e quindi, a parita delle altre condizioni, minacaieri della cilindrata del compressore. Infattil c&so
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di un compressore alternativo monocilindrico a d@mapeffetto, in cui la portata in massa € il

prodotto della massa per ciglgVn. per il numero di cicli nell'unita di tempa si ha:

.V
mr = Vs Ncn
Dovem; € la portata in massa di fluido frigorifedg la cilindrata del compressorg,il rendimento
volumetrico,n la velocita di rotazione. Poiché é:
-
F~ Any,

Dove Q- & la potenza frigorifera, risulta:

_ O 1
nen Ahy
Us
Quindi e confermato che elevati valori della caf@a&olumetrica refrigerante cui corrispondono
elevati valori diAh, /vs sono favorevoli per quanto riguarda il dimensionato@lel compressore.
Altri requisiti interessanti dei fluidi frigorifersono legati alla convenienza di avere:

* La pressione di vaporizzazione leggermente supmer@orguella atmosferica, per evitare
rientrate d’aria che diluirebbe il refrigeranteaabasserebbe i coefficienti di trasmissione del
calore in tutti gli scambiatori;

 La pressione di condensazione non troppo elevatanpa esaltare i problemi di
dimensionamento del condensatore;

* Non elevati valori de rapporto tra pressione didssazione e di vaporizzazione soprattutto
per quanto riguarda il rendimento di carica del poeasore;

« Unatemperatura di solidificazione molto piu badisquella di vaporizzazione, per evitare la
formazione di ghiaccio;

- Bassi livelli di tossicita, irritabilita ed infiamatilita;

« Massima stabilita fisica, chimica e riproducibildel ciclo;

« Minima aggressivita chimica nei confronti dei métky

« Limitato volume specifico in condizioni di aspirane onde ottenere, a parita di portata in
massa, ridotte cilindrate dei compressori;

» Limitata temperatura di fine compressione onderralle sollecitazioni fisiche e chimiche

delle apparecchiature e la potenza di refrigeraza®i compressori;
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« Elevato calore latente di vaporizzazione onde r&wa parita di potenza frigorifera, la portata
circolante e quindi tutte le dimensioni dell'impian

* Minimo costo.
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Capitolo 4

L a Sovralimentazione

La tecnica di sovralimentazione nasce per migl®laiprestazioni di un motore termico aumentando
la densita di carica fresca introdotta nella candé@mbustione. Tale aumento viene reso possibile

dall'installazione di un compressore a monte déettore d’aspirazione.
4.1 La tecnica della Turbo-sovralimentazione

Nel corso degli anni sono stati sviluppati numersistemi sovralimentanti, ma quello che ha

riscontrato maggior successo € la turbo-sovralimmobe, ossia quel sistema che prevede
l'installazione di una turbina a valle del colletali scarico.

Il principio di funzionamento e molto semplice: a@mostrato in figura 4.1, una parte dei gas di
scarico vengono convogliati in direzione di unaina che, collegata al compressore mediante un
albero di adeguate dimensioni, ne alimenta I'eg&rcin questo modo si ottiene un notevole recupero
di energia che, altrimenti, andrebbe dispersaaraliiente. Ne consegue un significativo aumento

dell'efficienza dell’intero apparato motore.
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Compressore

Ingresso aria
ambiente

Uscita aria
compressa
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scarico

Turbina

Ingresso gas di scarico

Figura 4.1: Struttura di un turbocompressore.

Questo sistema, tuttavia, non é esente da criticitgpiu rilevante risiede nella natura degli origan

meccanici coinvolti: il motore termico lavora inr@zioni spiccatamente instazionarie, ossia con
flussi le cui grandezze sono variabili nel tempd. cAntrario, le turbomacchine (compressore,
turbina), pur essendo progettate per poter funzéma condizioni instazionarie, raggiungono

maggiore efficienza in condizioni di regime stazoa.

Di conseguenza, per ovviare al problema, sono stagse a punto due principali configurazioni: la

turbo-sovralimentazione a pressione costante dagaélimpulsi.

4.1.1 La turbo-sovralimentazione a pressione cost&n
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L’idea é di installare un collettore di ampio volera valle del gruppo cilindri nel quale convogliare

I'intero flusso di scarico, come mostrato in fig4ra.

3 .
Collettore di scarico 3) ™ Allaturbina

Ps ’

CZ GB G4

Pa 1 Ordine di combustione; 1-2-4-3
C, C,
f— — Fasature
~ = ] ——— scarichi
Sl 1 1 g ; -
PMS, PMI, PMS, PMI, f,

Figura 4.2: Schematizzazione del sistema di scalicm motore turbo-sovralimentato con turbina a
pressione costante. | quattro cilindri sono collegan brevi condotti ad un unico collettore di

ampio volume.

Durante lo scarico di un cilindro si generano oddpressione che possono ostacolare lo scarico di
un altro, per cui le dimensioni del volume del etibre devono essere opportunamente disegnate in
modo da smorzarle fino al livello desiderato. Gatlreente vengono utilizzate dimensioni fino a 6
volte superiori rispetto alla cilindrata del motardunzione di alcuni parametri critici quali lagpata

di massa dei gas, la frequenza di scarico e |ajmr@s nel cilindro all'apertura delle valvole. lnasta
maniera la turbina lavora in condizioni stazionaiee consegue un rendimento elevato, essendo
ottimizzata in funzione dei parametri di progetiqquesto si aggiunge il vantaggio di semplificare i
collettori di scarico, anche se piu ingombrantjlfeando la collocazione del turbocompressoreanell

regione piu comoda al costruttore.
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Figura 4.3: Andamento della pressione nel cilinasice nel collettorgs in funzione dell’angolo di
manovellad, nel caso di un collettore sufficientemente ang@o mantenere la contropressique

costante nel tempo.

A questa serie di vantaggi, tuttavia, si contragplonscarso sfruttamento dell’energia posseduta dai
gas di scarico. Osservando il grafico di figura di.31ota come la differenza tra la pressione nel
cilindro e nel collettore sia piuttosto elevata p@r ampio tratto di rotazione. Questo e spiegato
dall'analisi fluidodinamica del flusso, il qualan¢hé il rapporto di espansione resta maggiore o
uguale a quello critico, viene accelerato fino allove della velocita del suono in prossimita della
sezione d’uscita, raggiungendo lo stato di blo@ow. In queste condizioni si generano onde d;urto
da cui moti turbolenti interni al collettore conictene dissipata la grande velocita raggiunta,

generando entropia.
4.1.2 La turbo-sovralimentazione ad impulsi

Questa configurazione prevede l'impiego di piu etbdri di scarico dalle piccole dimensioni e
soggetti ad ampie oscillazioni di pressione (imputme mostrato nella figura 4.4, riducendo cosi
il tempo di espansione senza contropressione deingascita dai cilindri. La turbina, posta a valle
dei collettori di scarico, viene quindi attraveesafa flussi fortemente instazionari, ma l'efficianz

della trasmissione dell’energia e elevata.
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Turbina a doppio ingresso
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Figura 4.4: Rappresentazione schematica del sistestarico di un motore a sei cilindri turbo-

Olio lubrificante

i

Gas combusti
-

=

g Ordine 1-5-3-6-2-4
combustione

sovralimentato con sistema ad impulsi. Gli scardgiicilindri sono raggruppati in due distinti

collettori che trasferiscono I'energia posseduiagda a una turbina a doppio ingresso.

Tracciando un grafico dell’andamento della pressiorfunzione dell’angolo di manoveb&(figura
4.5) risalta subito agli occhi che, all'inizio dapertura della valvola, la differenza di pressioree
cilindro pcii e collettoreps € molto elevata, per cui il flusso di scarico gantrti dissipazioni.
Tuttavia, essendo la portata massica ridotta (jgelieisezione di apertura € minima), l'influenza di
tale dissipazione e molto bassa rapportata altintéclo. Al crescere d la differenza tra le due
pressioni si riduce, e con essa anche il loro rapp quale diventa inferiore a quello criticapa

di raggiungere la posizione del punto morto infexio(PMI), consentendo di trasmettere
efficientemente una buona parte dell'impulso dirgi@econtenuta nello scarico spontaneo. Al netto
di calcoli fluidodinamici tenenti conto della comaline instazionaria del flusso, i sistemi ad impuls

se correttamente configurati, hanno raggiunto ieffice prossime all’85%.
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Figura 4.5: Andamento della pressione nel cilinaiioe nel collettorgys in funzione dell’angolo di

manovellad.

Una criticita importante di questo sistema e lgpasszione dei collettori, i quali devono essere
opportunamente configurati in maniera tale da ewitaterferenze reciproche. Pertanto, € necessario
che due cilindri che condividono un collettore nabbiano le valvole di scarico aperte
contemporaneamente. Ne consegue che i cilindriopasessere raggruppati a 2 o massimo 3
elementi, in modo da permettere un certo sfasanfentoispettivi scarichi (240 gradi per un 4 teamp
120 per un due tempi).

L’aspetto negativo di questo sistema e che lamardovra operare con flussi continuamente varijabili
per cui i triangoli di velocita non saranno ottimaCiononostante, il bilancio totale dell’intero
apparato risulta comunque piu conveniente ris@ldoconfigurazione a pressione costante per varie
ragioni: in primo luogo, in prossimita della turbineé disponibile una quantita di energia
considerevolmente maggiore, favorendo il matchieljichpianto di turbo-compressione al gruppo
motore; in secondo luogo, un sistema ad impulporisie molto piu velocemente alle variazioni di
carico, rendendo il motore piu performante quanmtoposto a continue variazioni di velocita; in
ultimo, ma non meno importante, tale sistema preduma curva caratteristica coppia-numero di giri

molto favorevole alla stabilita del motore.
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4.2 1l turbocompressore nel ciclo frigorifero

Come vedremo nei capitoli successivi, il codicenatlab analizza un ciclo frigorifero innovativo, in
cui si sfrutta principalmente I'utilizzo di un twbompressore. Questo perd per essere adattato a
lavorare fluidi frigoriferi, che hanno caratterdte diverse dai gas di scarico, e con valori csgicme
e temperatura molto differenti da quelle dei capieaa analizzati. Le temperature, infatti, sonaonol
piu basse in questo caso, e quindi non necessitandsistema di refrigerazione come per i
turbocompressori che lavorano i gas di scaricogdewalte temperature possono compromettere il
corretto funzionamento dello stesso. Un altro dspeatportante per cui si devono apportare delle
modifiche strutturali € che sia il vapore uscerd#tadturbina che quello uscente dal compressore si
devono miscelare subito dopo aver subito la redatrasformazione. Infatti, il turbocompressore
dovra essere inserito all'interno di un serbatdldleido in uscita dal compressore viene fattegare
in un diffusore prima di miscelarsi con I'altro iitio.
L’aziendaAVL SCHRICKha progettato il turbocompressore per I'impiant@miva diTurboAlgor,
che sta brevettando la nuova tecnologia impianéisthe verra analizzata nel successivo capitolo,
dopo che quest'ultima gli ha fornito le condiziahifunzionamento e le condizioni al contorno del
turbocompressore:

* Fluido Frigorifero: R404a;

» Olio lubrificante: Mobil Arctic EAL 22;

» Temperatura del fluido all'ingresso del compressbr&5 °C;

* Pressione del fluido all'ingresso del compressork 2B bar;

» Temperatura del fluido all’'uscita del compressare2d °C;

* Pressione del fluido all’'uscita del compressor2 Har;

» Temperatura del fluido all'ingresso della turbin®dC;

* Pressione del fluido all'ingresso della turbin®d bar;

» Temperatura del fluido all’'uscita della turbina-24 °C;

* Pressione del fluido all’'uscita della turbina di&;

» Portata in massa nel compressore di 0,561 Kg/s

* Portata in massa nella turbina di 0,314 Kg/s
Con queste condizioni gli ingegneriAlVL hanno calcolato i rendimenti interni di compressie di

espansione e definito il design della girante dehgressore e della turbina.

4.2.1 1l serbatoio
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Il serbatoio deve avere tre ingressi e due usaitégresso per il fluido proveniente dallo scartdria

di calore che viene canalizzato direttamente all@assa della turbina, un ingresso per il fluido
proveniente dal corpo separatore che viene camaddizirettamente nella girante del compressore in
direzione assiale, un’uscita per la miscela ddituthe verra poi elaborata nel compressore pritgipa

un ingresso e un’uscita per I'olio lubrificante mesario per il funzionamento del turbocompressore.
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Figura 4.6: Serbatoio del turbocompressore

4.2.2 La turbina

Il rendimento interno di espansione stimato daggeigneri dAVL ha un valore del 80%. Il moto del
fluido nella turbina genera le forze assiali pigwalte, che rischiano di danneggiare gravemente i
cuscinetti assiali, fino alla rottura di quest’mitie un funzionamento scorretto del turbocompressor
Per questo si usera un sistema di by-pass pemmnairéolare il fluido nel turbocompressore, facend
lavorare I'impianto come un normale impianto frigero a compressione finché non verranno risolti

i problemi. Per ridurre la spinta assiale si puetafare un intaglio di forma concava alla baséadel
girante, tra una pala e l'altra, come mostratoigires 4.7. Aumentando la concavita dell'intaglio
diminuisce la forza, ma questa soluzione richieda guida del flusso dietro la ruota della turbina,
per la quale € necessario uno scudo termico. Ngliea 4.7 viene anche mostrato lo schema della

forma delle pale, da cui si nota una sezione dieisgp che € circa un terzo di quella di uscita.
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Figura 4.7: Struttura della turbina

4.2.3 Il compressore

Il rendimento interno di compressione stimato dagjegneri diAVL e del 75%.
| requisiti energetici sono che la vorticita e kegia cinetica del fluido nel serbatoio deve espare

bassa possibile. Per ridurre la vorticita il fluideve uscire dal compressore il piu possibile in
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direzione radiale, e quindi le pale risultano essprelle della girante di figura 4.8, con una sezio

di ingresso di poco superiore a quella di uscita.

25 [mm]

0[mm) 5 10 15 20 25 30 35

Figura 4.8: Struttura del compressore

4.2 .4 |l diffusore

Il fluido appena esce dal compressore passa rfekdie (figura 4.9) per ridurre la sua vorticita e

soprattutto la sua velocita, e quindi la sua erecgietica.

diffusqt

4

Co ressor

~

wheel

Figura 4.9 (a): Struttura del diffusore.
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Figura 4.9 (b): Struttura del diffusore.

Per dimensionare il diffusore bisogna fare un cammsso fra la sezione, il diametro esterno del
diffusore e I'angolazione della sua parete estdxwen si potra inoltre diminuire troppo la velocita

del fluido per prevenire un distacco del fluido daeiserebbe una dissipazione turbolenta. Quindi si
opta per un diametro esterno pari al doppio dehdieo esterno della girante del compressore, e

un’altezza in ingresso maggiore di quella in us@tane si vede dalla figura 4.10.

Pinched diffusor
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Figura 4.10: Sezione del diffusore

diffusor

compressor

wheel

Figura 4.11: Triangoli di velocita del diffusoréyettore rosso mostra il valore della velocitae |
direzione del flusso, in ingresso (linea trattegni@ in uscita (linea continua). Gli altri vettsono

le relative componenti radiali (nero) e tangenZialii1)

4.2.5 Il corpo centrale

Tra le due giranti vi e il corpo centrale (figurd2) del turbocompressore, che contiene il sistéima
lubrificazione, due cuscinetti reggispinta radelin cuscinetto reggispinta assiale (figura 4.C8).
sono due canali, uno per ingresso e uno per laisdiove scorre l'olio lubrificante, che viene
movimentato da un sistema di pompaggio esternglatompressore. Il sistema é fondamentale per

contrastare le forze assiali che vengono prodattarde il funzionamento del turbocompressore.
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Figura 4.12: Struttura del corpo centrale

Figura 4.13: Cuscinetti radiali (giallo) e assi@€egio)
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Figura 4.14: Turbocompressore
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Capitolo 5

Gruppo frigorifero innovativo

Per rendere piu efficiente il ciclo frigoriferomio inserire adeguatamente, come mostra la figlta 5
uno scambiatore di caloHE, utilizzato come evaporatore nella configuraziameantrocorrente, e
un turbocompressoréC, con il quale & possibile avere un significanwparmio di energia da
spendere per azionare il compressdeeallo stesso tempo, a parita di potenza frigajfen aumento
del salto entalpico utile di vaporizzazione e udazione della portata in massa.

| due componenti possono essere inseriti in un amtpi gia esistente con quattro semplici
connessioni: una all'uscita del separatore di 8uUglil vapore viene inviato nel compressore del
turbocompressore; una in aspirazione del compres3or due fluidi dopo aver subito le relative
trasformazioni nel turbocompressore si miscelanb segbatoio e inviati al compressore; una
all'uscita del condensatotg, il liquido viene inviato allo scambiatore di cedp una in aspirazione
della valvola di laminazione, il fluido esce dakwambiatore di calore nello stato di liquido
sottoraffreddato per poi essere laminato.

Questa tecnologia e stata ideata dall’aziehaidoAlgordel gruppoAngelantoni Industrieshe sta
ultimando le ultime prove per metterla sul mercaia, come nuovo impianto che come semplice

installazione del blocco turbocompressore-scamt@atocalore in un impianto gia esistente.
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Figura 5.1: Schema del ciclo frigorifero innovativo
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Figura 5.2: Diagramma Termodinamico del ciclo fritgro innovativo

Facendo riferimento alle figure 5.1 e 5.2, viengélagp una frazioney portata di fluido allo stato
fisico 4 a valle del condensatdfe che poi viene laminata fino allo stato fisicacbn una pressione
Pse una temperaturB molto inferiore della pressiori& e della temperatur®s rispettivamente. In
guesto modo & possibile scambiare una potenzadagyj nello scambiatore di calore tra il fluido
spillato e il rimanente, sottoraffreddando a pr@ssicostante quest’ultimo fino allo stato fisice 6
vaporizzando la portata di fluido spillata fino aggiungere lo stato fisico 8. La potenza termica

scambiata & data dal bilancio termico nello scatalga
QHE = YmF(h6 - hs) = (1 - Y)mF(h4 - hs)

Il fluido sottoraffreddato prosegue il circuito o laminato fino alla pressione di vaporizzazione
Pv prima di raggiungere il corpo separatore nelldostesico 7. Qui si ha gia un primo vantaggio,
infatti, paragonando il ciclo frigorifero con il faocompressore con quello per compressione
semplice, a parita di pressione di vaporizzazipnessione di condensazione e portata in massa, Si
nota chehs risulta maggiore dny e quindi il salto entalpico utile per asportara ypotenza termica

Qr all'ambiente da raffreddare & minore nel casocit#bd per compressione semplice, che quindi
richiedera una maggiore circolazione di portatdlddo, nonostante la portata che sottrae calore
all'ambiente e solo una parte di quella totale. ddene la portata circolante e minore saranno i cost
di investimento e la potenza spesa per comprinh@redo alla pressione di condensazione, a parita
di salto entalpico.

Il vapore uscente dallo scambiatore viene fatt@edere fino alla pressioi®, corrispondente allo
stato fisico 9, nella turbina del turbocompresstiessmettendo al compressore di questo una potenza

meccanica:
Pr¢c = Ym(hg — ho)Nmrc = Yi(hg — h9id)77mTC77iTC,t

Dove n,,rc € il rendimento meccanico del turbocompressorgr€, il rendimento interno della
turbina.

Questa potenza meccanica viene usata per comprliaktra portata di vapore uscente dal corpo
separatore evaporato alla pressiBndéino allo stato fisico 2, cioe, facendo il bilan@nergetico del

turbocompressore, risulta:

(1 =Yg (hpig — hi)

Nitc,c

Prc = Ymp(hg — h9id)anC77iTC,t = -Y)mp(h, —hy) =
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Possiamo ricavare:

Y
hyiq = [h1 + -7 (hg — h9ia)] Nirc,cNirc,tMmrc

E ancora:

Raia = h1 _

Y
[h1 +——(hg — h9id)] Nirc tNmrc
77iTC,c

h2=h1+ 1—Y

A guesto punto i due fluidi che si trovano allasste pressionBr vengono miscelati, raggiungendo
lo stato fisico 10, con un valore dell’entalpia di:
th = th + (1 - Y)hz

Il fluido poi viene compresso allo stato fisicorighiedendo al motore I'erogazione di una potenza
di:

Mmp(hgiq — h
P = r(h3ig — R1o)

NmcNic

Confrontando quindi il ciclo frigorifero per compgsone semplice con quello con |l
turbocompressore, a parita di pressione di vapazipne e pressione di condensazione, si vede
chiaramente che per raggiungere quest'ultima il m@ssore deve erogare una potenza inferiore
sfruttando il turbocompressore, visto che il fluatoiva nel compressore principale con entatpia
maggiore dh,.
Ovviamente tutto questo porta a un aumento daltiefiza del ciclo frigorifero, ovvero:

Qr _ (1 =Y)mp(hy — hy) _ (A =Y)(hy — hy)

COP = - =-— e = Mic?l
P; tgpChs —hye) ¢ (hgig —hi) O™

49



Capitolo 6

Interfaccia principale del programma e

riassunto operazioni svolte

6.1 Introduzione

Nel codice in Matlab viene analizzato il ciclo frigfero con turbocompressore e scambiatore di
calore per verificare gli effettivi miglioramentihe si ottengono e trovare i parametri ottimali lhe
ottimizzano. | dati principali di partenza son@lassione di vaporizzazione e di condensaziore, € |
potenza termica da asportare allambiente da ddfee, quindi per massimizzare il coefficiente di
effetto frigorifero si deve minimizzare la poterdgaspendere per comprimere il fluido alla pressione
di condensazione. | punti caratteristici del citalgono nominati facendo riferimento alle figuré 5.
eb5.2.

6.2 Analisi dei casi limite di surriscaldamento

Un parametro che va studiato in particolare e dostisico del fluido all'ingresso della turbind. |
fluido potra avere una temperatura compresa ttangperatura di vaporizzaziore alla pressione
del fluido all'ingresso della turbin@;), coincidente con lo stato fisico di vapore satuetla curva
limite superiorgTs .;5), € la temperatura massima ottenibile nello scatoi@ali calorgTg ,.x). Non
potendo avere una superficie di scambio termicaitaf bisognera definire una differenza di
temperatura miniméaT,.;,.) tra la temperatura di condensazigng alla pressione di condensazione
(Px) e la temperaturdly) del vapore uscente dallo scambiatore. Quindi lasmaa temperatura

ottenibile sara data da:

T8,max =Ty — AT s
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Lo stesso discorso vale per il fluido che scoriéato lato del turbocompressore, occorre quindi
definire una differenza di temperatura mini(a.. () tra la temperatura di saturazione alla pressione
Ps (Ts = Tscis) € la temperatura del fluido sottoraffreddato adlaperatura di condensaziode (Ts).

Quindi la minima temperatura ottenibile sara:
Temin =Ts + ATraff

Nel codice vengono analizzati i due casi limite €9gs € Ts max, Che verra indicata nel codice con

Tg, paragonando i risultati ottenuti e rappresentamaalei grafici.

Pk Ps
\ / Pt
.L DTr
\ /

8

8ds1 10

\ 10cls

9cls \

Figura 6.1: Trasformazioni del turbocompressoredregramma Temperatura-Entropia. Per quanto

riguarda I'espansione, vengono riportate le cuelative ai casi limite d8qis - 9cis, Nnel caso in cui il
vapore corrisponda alla curva limite superior8,-€9, relativo al grado di surriscaldamento

massimo ottenibile nello scambiatore di caloreuntpl0 e 10cs Si ottengono dalla miscelazione di

guesto vapore con quello compresso allo statafBitel serbatoio.
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6.3 CoolProp.PropsSl

Il pacchetto softwereCoolProp.PropsSipermette di ricavare un parametro termodinamico in
funzione di altri due parametri termodinamici, rendo molto piu semplice il calcolo del valore
entalpico del fluido in tutti i punti del ciclo.
La funzione riconosce una grande quantita di fludiparametri termodinamici, quest’ultimi
simboleggiati da una lettera maiuscola. Quelleva@®ono nominate dal codice sono:

e P: pressione [Pa]

o T:temperatura [K]

Q: titolo di vapore

S entropia specifica [J/Kg]

H: entalpia specifica [J/Kg]
Mentre le sigle dei fluidi piu utilizzate sono:

« l'ammoniacaMAM

« I clorifluorocarburi:R11, R12, R22, R502, R4Q4%c...

« Bromuro di Litio: LiBr

+ Acqua:Water
La funzione nel codice richiede sei input, di csioho stringhe e 2 valori numerici. Il primo ingges
e la stringa del parametro che si vuole calcolasscondo e il terzo sono rispettivamente la gain
e il valore del primo parametro, analogamentedrtpe il quinto sono relativi al secondo parametro
mentre 'ultimo ingresso ¢ la sigla del fluido figfero. Per esempio, se si vuole calcolare I'guigal
del’ammoniaca allo stato di vapore saturo, cootgfente alla curva limite superiore sul diagramma

termodinamico (titolo di vapore unitario), a unaadaression®y, si dovra invocare la funzione come:

Hgmm = CoolProp. PropsSI(H','P',Py,'Q",1,'MAM")
6.4 |l codice

6.4.1 Valori da inserire all'avvio del programma

Una volta avviato il programma, viene richiesta$erimento dei seguenti parametri:
|l fluido refrigerante FF)
e La pressione di condensazione in Paseh) (

» La pressione di vaporizzazione in Paséa)) (
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« La potenza termica da asportare allambiente deedidare in WattQf)

« La differenza di temperatura minima del fluido da¢a di temperatura{ _raff

e Ladifferenza di temperatura minima del fluido ehenenta di temperaturdT_risQ
« Il rendimento interno di espansione del turbocorsguee éta_if

« Il rendimento interno di compressione del turbocoespore éta_iQ

« Il rendimento interno di compressione del compresfaia_iQ

e Il rendimento meccanico del turbocompresseta (mTQ

« Il rendimento meccanico del compressata(mQ

6.4.2 Calcolo dei valori caratteristici del ciclo

Con questi parametri, utilizzand@oolProp.PropsSlsi possono calcolare i valori di entalpia ed
entropia& del fluido allo stato fisico 1 e i valori di enpé Ha e di temperaturds del fluido allo
stato fisico 4, essendo questi relativi alla cunvéte per pressioni note. Si calcola poi il valolella
temperatura massimi& che puo avere il vapore surriscaldato uscent® dathmbiatore di calore,

avendo imposto la differenza di temperatdifarisc

20 — Hi1=CoolProp.PropsSI('H','P', Pv,'Q',1,FF);
7hlf= S1=CoolProp.Propssi('s','p',Pv,'Q',1,FF);
A= H4=CoolProp.PropssIi('s','p',pPk,'Q',0,FF):;
7= T4=CoolProp.PropssIi('t','p',Pk,'Q',0,FF)
24 — T8=T4-dI_risc;

A questo punto decidiamo di visualizzare le praetazdel ciclo frigorifero facendo variare la
pressiondPs tra la pressione minim@y e la pressione massirRa, estremi esclusi, con un passo di
0,5 bar. Quindi si procede implementando un cido dopo aver definito un contatomnt,
inizialmente nullo per venire poi aumentato di umta ogni volta che viene ripetuto il ciclo, che ci
permettera di realizzare i grafici, e un parametfimitesimoepsche verra utilizzato per il bilancio
di potenze termiche del turbocompressore. | valelia pression®s vengono memorizzati in un

vettorep_start_exghe verra poi riportato nell'asse delle ascisgettiii grafici.
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26 — cont=0;

7= eps=0.01;

28 - for Ps=Pv:50000:Pk-50000
29 = cont=cont+1l

S0 = p_start exp(cont)=Ps;

Quindi a questo punto conoscendo il valor@gposso calcolare immediatamente la temperatura del
liquido allo stato 5 e quindi la temperatura dedtato fisico 6, avendo definito la differenza di
temperaturadT_raff Necessariamente bisogna imporre una condiziome liohita la pressione
massima ch®s puo raggiungere. Infatti, quandRs tende &Py la temperatura dello stato fisico 6 e
dello stato fisico 5 diventa maggiore rispettivateetiella temperatura dello stato fisico 4 di uscita
dal condensatore e dello stato fisico 8 nel casudiscaldamento del fluido frigorifero che poi si
espande in turbina. Allora viene implementato uocglo ciclo if, che controlla i valori di
temperatura, cioe quando e verificata almeno uhadee condizioni sopra descritte, viene eliminata

l'ultima cella del vettorgy_start_expe viene interrotto il programma.

321 = T5=CoolProp.Propssi('t','p',ps,'Q',0,FF);
sRj= T6=TS+dT_raff;

34 - if Tée>T4 | TS>T8

29 |= p_start_exp(end)=[]

36 — break

37 - else

Dal prossimo passaggio si inizia a distinguered dasi, quello di vapore surriscaldato o satals) (
all'ingresso della turbina. Si procede quindi cidoalo il valore entalpico ed entropico utilizzardo
funzioneCoolProp.PropsSinserendo come input la pressidhge la temperatur@g nel primo caso,
e la pression@s e il titolo di vaporeQ unitario.

Dopodiché si calcola anche il valore entalpicoflilétio allo stato fisico 6, e quindi dello statsitio
7, utilizzando ancora una volta la funziddeolProp.PropsSI

38 - H8=CoolProp.PropsSIiI('s','p',pPs,'T',T8,FF):;

39 - H8cls=CoolProp.PropsSI('#s','p',Ps,'Q',1,FF):;

40 — S8=CoolProp.Propssi('s','p',Ps,'H' H8,FF):;

41 - 8cls=CoolProp.Propssi('s','p',Ps,'H', fH8cls, FF):;
421 = H6=CoolProp.PropsSI('#H','P',Pk,'T',T6,FF);

43 - H7=H6;
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A guesto punto diviene immediato il calcolo dellazione di portata massica spillataffettuando

il bilancio energetico dello scambiatore:

QHE = Ymg(he — hs) = (1 —Y)mg(hy — hg)

Da cui facilmente si isola la frazione di portata.

43 - Y (cont)=(H4-H6) / (H8-H6) ;
44 — Ycls (cont)=(H4-H6)/ (H8cls-HE);

Arrivati a questo punto si vuole sfruttare il bikam energetico del turbocompressore per definire la
pressione di fine trasformazione dei due fluidipgadendo in egual modo in entrambi i casi.
Sfruttando in un ciclowhile il valore infinitesimo eps definito in precedenza, si diminuisce la
pressione di fine trasformazione finché il valossauto della differenza tra le potenze prodotie ne
due lati del turbocompressore € inferiorepa,e cioé prossimo allo zero e corrispondente al bitan
energetico dello stesso.

Allora si parte assegnando alla pressione di fim&f@rmazione un valore medio tra la pressiege

la pressionéy, e definendo il parametgira come una stringa contenente la lettert ciclo while
verra ripetuto finchéira non viene modificato con un'altra stringg. (Nel ciclo vengono prima
calcolati conCoolProp.PropsSll'entalpia di fine espansionély;; considerando la trasformazione
come un’isoentropica, sfruttando I'entrosige ovviamente la pressioRgappena definita, I'entalpia
di fine compressione H,;; considerando la trasformazione come un’isoentepgfruttando
'entropias; e ancora una volta la pressianeA questo punto, utilizzando il rendimento intedio

espansioneta_it si calcola I'entalpia di fine espansione reale:
Hg == Hs - (Hs - H9id) eta_it

E, utilizzando il rendimento interno di compress&atel turbocompressosta_ig I'entalpia di fine

compressione reale:

Hyiq — Hq

H,=H, +
2 1 eta_ic

La successiva operazione consiste nel calcolardifferenza tra la potenza specifica generata

nell’espansione e la potenza specifica generata o@mpressione:
Azero = Y(HB - H9) - (1-Y)(H; - Hy)
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Lo scopo del ciclavhile & quello di minimizzara_zerofino ad un valore prossimo allo zero, quindi
con un cicloif si verifica che il suo valore assoluto sia mindreps se la condizione é verificata
viene cambiata la stringain n, terminando il ciclo, e si memorizza la pressiche bilancia le
potenze specifiche iRr. Altrimenti se non e verificata la condizione si anta la pressiong del
valore dia_zerq quest’ultimo tendera a 0 ogni volta che vienetpo il ciclo, che si riprodurra

finché non é verificata la condizione.

48 — Pi=(Pv+Ps)/2:;

49 - gira='s';

= while gira=='s'

oL = H9id=CoolProp.PropsSI('H','P',Pi,'S',S8,FF);
Do = H2id=CoolProp.PropsSIiI('H','P',Pi,'S',S1,FF);
53

54 - H2=H1+ (H2id-H1) /eta_ic;

S = H9=H8- (H8-H9id) *eta_it;

56 — a_zero=Y(cont)*(HS-H9)—(1-Y(cont))*(HZ—Hl);
57 = if abs(a_zero)<eps

o8l = gira='n';

S = else

60 — Pi=Pi+a zero;

6l = end

62

63 — end

64 — Pt (cont)=Pi;

67 — Pi=(Pv+Ps)/2;

68 — gira='s';

69 — while gira=='s'

70 — H91dcls=CoolProp.kropsSI('H','P',Pi,'S', 8cls,FF);
Tall= H2idcls=CoolProp.PropsSI('H','P', Pi,'S',S1,FF);
721 = H2cls=H1+(H2idcls-H1l)/eta_ic:

1= H9cls=H8cls- (H8cls-H9idcls) *eta_it;

74 — a_zero=Y(cont) * (H8cls-H9cls) - (1-Ycls (cont)) * (H2cls-H1) ;
75 — if abs(a_zero)<eps

76 — gira='n';

ol = else

78 - Pi=Pi+a_ zero;

79 — end

g0

81 - end

g2 - Ptcls (cont)=Pi;

Completiamo il ciclo calcolando come prima cosatidpia del punto 10, cioe della miscela dei due

fluidi entrambi alla stessa pressidhe come una media pesata:
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HlO = YHg + (1 - Y)HZ

Dopodiché, con la funzion@oolProp.PropsSilsi calcola I'entropitio in funzione dell’entalpiddio
appena calcolata e la pressiétie

Sempre con questa funzione calcoliamo i valoritinglall’'ultimo punto del ciclo rimanente, cioe il
punto 3, che si riferisce al punto di fine compi@ss fino alla pressione di condensazione. Come nel
caso del turbocompressore, calcoliamo il valétgs considerando la trasformazione come
isoentropica, sfruttando quindi, oltre alla pressiai condensazionex, I'entropia Sio del fluido
all'ingresso del compressore. L’entalpia realefédio all’'uscita del compressore si calcolera don
rendimento interno di compressione del compregsoneipaleeta_iCcome:

}13id - }110

Hy;=H,y+
3 10 eta_iC

gs - H10=Y (cont) *H9+ (1-Y (cont) ) *H2

g6 — S$10=CoolProp.PropsSI('S','H', H10,"'P', Pt (cont),FF)

87 — H3id=CoolProp.PropsSIi('#','p',Pk,'S',S10,FF)

gg - H3=H2+ (H3id-H2) /eta_iC

g9

90 - H10cls=Ycls (cont) *H9cls+ (1-Ycls (cont) ) *H2cls

91 - S10cls=Coo0lProp.PropsSI('S','H', H1l0cls,'P',Ptcls(cont),FF)
92 - H3idcls=CoolProp.PropsSI('H','P',Pk,'S',S10cls,FF)

93 - H3cls=32cls+(H3idcls—Hchs)/eta_iC

Ora il ciclo e completamente definito in tutti icsyunti, e si pud quindi iniziare a ricavare imal
energetici nei componenti.
Per prima cosa calcoliamo la portata di fluidodriéero che scambia potenza termica con I'ambiente

da raffreddare, come:

Qr

My =—"—
S~ H,—H,

95 - Mf (cont)=Qf/ (H1-H7)

La portata totale é:

M = M; + M,
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Ma valgono anche le relazioni:
M, =YM
M;=(1-Y)M

Da quest’ultima si ricava la portata totale come:

La potenza recuperata con il turbocompressore, lipgat del rendimento meccanico dello stesso

eta_mTCyale:
PTC == Mt(Hg - Hg)eta_mTC

E invece la potenza spesa nel compressore é:

_ M(H3 — Hy)
€7 etamTC
Da cui il coefficiente di effetto frigorifero:
COP = &
Pc

98 — M (cont)=Mf (cont)/ (1-Y (cont))

99 — Mc=Y (cont) *M (cont)
100 - Ptc(cont)=Mt* (H8-H9) *eta_mIC
0= Pc(cont)=M(cont) * (H3-H10) /eta mC
102 - COP (cont)=Qf/Pc (cont)
103
104
105 - Mcls (cont)=Mf (cont)/ (1-Ycls (cont))
106 — Mtcls=Ycls (cont) *Mcls (cont)
107 - Ptccls (cont)=Mtcls* (H8cls-HScls) *eta_mIC
108 - Pccls (cont)=Mcls (cont) * (H3cls-H1l0cls) /eta mC
109 - COPcls (cont)=Qf/Pccls (cont)

6.4.3 Valutazione dei miglioramenti

58



Per vedere l'effettivo aumento del coefficientetietto frigorifero, si confronta il ciclo con utcto
frigorifero per compressione semplice con pressiahe vaporizzazionePy, pressione di
condensaziond’k, potenza da asportare allambiente da raffredd@rerendimento interno e
meccanico del compressore rispettivamende iCe eta_mC.

Quindi gli stati fisici 1 e 4 sono gli stessi patrambi i cicli, di conseguenza I'entalpia_ndel fluido

in ingresso al corpo che scambia potenza termind’ambiente da raffreddare coincide con quella
dello stato fisico 4.

Per quanto riguarda lo stato fisico 3 di fine coeggione, si calcolano i valori come nel caso
precedente ma la compressione considera il fluidogresso allo stato fisico 1, quirminsiderando

la trasformazione come un’isoentropica, e calcatdiehtalpia di fine compressione del fluithaiq_n

con CoolProp.PropsSisfruttando la pressione di condensaziBpe I'entropiaS. L'entalpia reale

e:
H3 id N — Hl
How=Hh+=aic
La portata di fluido si puo calcolare come:
Qr
My=—"1—
- Hy —H7 N

E la potenza da spendere per comprimere il fluido e

P =M Hz y — Hy
CN N etamC
E quindi il coefficiente di effetto frigorifero é:
Q
copPy =L
- Pecn

133 = H3id N=CoolProp.PropsSI('H','P',Pk,"'5',51,FF)
114 - H3 N=H1+(H3id_N-H1)/eta iC
= H7 N=H4
116 - M N (cont)=0f/ (H1-H7_N)
137 = Pc N(cont)=M N(cont)* (H3_N-Hl)/eta mC
118 - COP N (cont)=Qf/Pc_N(cont)
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Infine, per valutare il risparmio di potenza pemgrimere il fluido e 'aumento di effetto frigorife,

si calcola il rapporto percentuale di quest’ultiomme:

COP — COP
R:—-

100
cop

122 = R(cont)=( (COP(cont)-COP_N(cont))/COP (cont)) *100

123 - Rcls (cont)=( (COPcls (cont)-COP_N(cont))/COPcls (cont)) *100
124 - end

1251 = end

6.4.4 Diagrammi implementati dal codice

Il codice riporta in 6 figure 'andamento di alcugiandezze in funzione della pressignstart_exp.

In questo esempio diamo in ingresso al codice uieet) valori:

* FF = R404A

* Py =2000000
e P, =200000

* Qf =100000

* dT_risc=5

* dT_raff =5

e eta_it=10,8

e eta_ic=0,75

e ceta_iC=09

e etamTC = 0,98
* etamC =096

La pressiong_start_expha un valore minimo di 2 bar, ma un valore massin7,5 bar, che
corrisponde al 32esimo gidel ciclo. Infatti, al giro successivo la pressi@ssume un valore di 18
bar, e la temperatura della portata di fluido chporizza nello scambiatore € maggiore in ingresso
rispetto a quella in uscita. Inoltre, la temperatdella portata di fluido che viene sottoraffreddat
nello scambiatore € maggiore in uscita rispettaielg in ingresso. Ovviamente queste condizioni

non sono accettabili, e dunque il programma sriiatepe.

60



Il primo grafico (figura 6.2) che viene rappreseéntmostra I'andamento della frazione di portata
spillataY nel caso di vapore saturo e surriscaldato in aistatio scambiatore di calore. Si nota che
guesta ha un andamento decrescente con la pregsictart expe che nel caso di vapore
surriscaldato € sempre minore con una differenaalerdue frazioni piu elevata per valori di
P_start_expvicini alla pressione di vaporizzazione e tendeitealore nullo per valori vicini alla

pressione di condensazione.
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Figura 6.2: Frazione di portata in massa spill&lecaso di vapore saturo (curva verde) e
surriscaldato (blu) che viene fatto espandereriniria.

Nel secondo grafico (figura 6.3) viene mostratmdiamento della pressione di fine espansione. Le
due curve presentano un massimo per valope sliart_exgompreso tra 6 e 8 bar, mentre tende alla
pressione di vaporizzazione per valori vicini sia apressione di condensazione che di
vaporizzazione. La pressione di fine espansiondtai@vere valori compresi tra 2 bar (pressione di
vaporizzazione) e i 2,7 bar, cioé un valore piattdsso, che sembrerebbe non portare un vantaggio
rilevante. Infatti, essendo questa la pressionia gelrtata totale di fluido che viene compressa all
pressione di condensazione, per minimizzare langatela spendere per tale trasformazione si cerca
di avere valori di pressione di fine espansionegbavati.

La pressione massima di fine espansione € maggsbmieaso di vapore surriscaldato rispetto al caso

di vapore saturo, percio si vede gia che surrisecald il vapore si hanno maggiori vantaggi.
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Figura 6.3: Pressione di fine espansione in furebella pressione di inizio espansione del vapore
nel caso di vapore saturo (verde) e surriscaldatn). (

Nel terzo grafico (figura 6.4) vengono mostratn@menti delle potenze meccaniche. La potenza da
spendere per comprimere il fluido e visibilmenta passa nel caso di ciclo frigorifero innovativo.
Le curve relative a tale potenza presentano unmaintra i 6 e gli 8 bar, mentre le curve relativa al
potenza recuperata nel turbocompressore presenotameassimo, ma sono molto piu piatte, con
valori compresitrai 0 kW e 40 kW.

Nel caso di vapore saturo in ingresso alla turbmapgna spendere una maggiore potenza per
comprimere il fluido rispetto al caso di vaporerggaldato, e la curva tende al valore della paenz
per comprimere il fluido dallo stato fisico 1 fiatla pressione di condensazione per valdfgdiicini

ai valori limitePx e Py, e cioe senza avere vantaggi. Nel caso di vaporssaldato, invece, la curva
della potenza da spendere nella compressione ténvadore della potenza per comprimere il fluido
dallo stato fisico 1 alla pressione di condensaziper valori diPs vicini alla P, mentre per valori
vicini alla Py si ha un valore di potenza minore.

Per quanto riguarda le curve relative alle poteezeperate, si nota che sono quasi coincidenti, con
un leggero vantaggio nel caso di vapore saturon@@nche in questo caso non risulta immediato

definire il caso migliore.
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<10* Potenze nel compressore e nel turbocompressore
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Figura 6.4: Andamento, in funzione della pressidnieizio espansione, della potenza da spendere
per comprimere il fluido alla pressione di condeis@e nel caso di vapore saturo (nero) e
surriscaldato (rosso) in ingresso alla turbinaglecaso di ciclo per compressione semplice (verde);
andamento della potenza recuperata nel turbocosgeegel caso di vapore saturo (giallo) e

surriscaldato (blu) in ingresso alla turbina, le d@urve risultano quasi coincidenti.

Nel quarto grafico (figura 6.5) viene invece riad 'andamento dell’efficienza del ciclo nei due
casi analizzati, e paragonandolo al coefficientgofifero del ciclo senza turbocompressore ne
scambiatore di calore. Da questo possiamo conferlae il caso piu vantaggioso € quello in cui
viene fatto espandere il fluido dalla condizionenthssimo surriscaldamento, infatti, il SGOP
massimo e 1,9, mentre nell’altro caso € 1,87 ciked.relativo ciclo per compressione semplice il
COPha un valore pari a 1,55. | valorife che massimizzano il coefficiente frigorifero smumpresi

trai 6 e gli 8 bar.

Per valori diPs vicini alla Pk le curve tendono a sovrapporsi, i valori @&P tendono a quello del
ciclo senza turbocompressore ne scambiatore diecdlovece, per valori vicini allRy, il COP nel
caso di vapore saturo inviato in turbina tende eallqudel ciclo senza turbocompressore ne
scambiatore di calore, ma nel caso di vapore satdato tende al valore 1,65, cioé si hanno ancora
dei miglioramenti. Questo perché g&r= Py = Pt si ha che gli stati fisici 1, 2, 2cls, 8cls el0cls
coincidono mentre 8 e 10 si trovano a temperat@aggiore della temperatura di saturazione. Essendo
Hg > HscisSi haY < Yos € quindiM < Mgis, € nonostante il salto entalpico relativo allagpat spesa

per comprimere il fluido risultdz — Hio > Hacis — Hiocls Si haPc < Pais € quindiCOP > CORs.
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Nel caso di vapore saturo fatto espandere in tarlwanPs = Py, si ha:

Hy—He _Hy—Hy

Y = =
H8cls_H6 Hl _H7

E quindi la portata é:

M = = = = =
TA-NU-H) My gy W= Hy = Hoy
1 7

E quindi essendHd: = Hiocis Si haHs n= Hacise allora la potenza e il coefficiente di effettigdrifero

coincide con quello del ciclo per compressione deep

efficienza del ciclo frigorifero
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Figura 6.5: Andamento, in funzione della pressidnaizio espansione, del coefficiente di effetto
frigorifero nel caso di vapore saturo (verde) gisoaldato (rosso) in ingresso alla turbina, e nel

caso di ciclo per compressione semplice (blu).

Il quinto grafico (figura 6.6) mostra 'aumento pentuale del coefficiente di effetto frigoriferol ne
ciclo innovativo rispetto a quello per compressigeenplice. Le considerazioni sono le stesse del
grafico precedente, con un aumento massimo delrf%aso di vapore surriscaldato che viene fatto

espandere nella turbina e del 17% nel caso di eagaturo.
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aumento % dell efficienza del ciclo frigorifero
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Figura 6.6: Andamento delllaumento percentualéefétlienza del ciclo frigorifero nel caso di
vapore saturo (verde) e surriscaldato (rosso)gresso alla turbina, in funzione della pressione di

inizio espansione.

L'ultimo grafico (figura 6.7) mostra invece I'andamto delle portate in massa totali nei tre cicli
frigoriferi confrontati, e della frazione di poréaih massa che scambia potenza termica con I'atebien
da raffreddare, che risulta uguale sia se viene &spandere il fluido in condizione di vapore satu
che surriscaldato.

Come dimostrato prima, la portata totale nel caseadore saturo tende alla portata del ciclo per
compressione semplice peg = Py, infatti la sua curva ha un minimo corrispondegitenassimo
coefficiente di effetto frigorifero, mentre nellted caso ha un andamento monotono crescente con la
Ps. La curva relativa alla portata di fluido che stéapotenza termica con 'ambiente da raffreddare

ha anch’essa un andamento monotono crescentenametficiente angolare medio maggiore.
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Portata di fluido frigorifero
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Figura 6.7: Andamento, in funzione della pressidnieizio espansione, della portata in massa
totale di fluido frigorifero nel caso di vapore wat (giallo) e surriscaldato (rosso) in ingresda al
turbina, e nel caso di ciclo per compressione siemblu); andamento della portata in massa di

fluido frigorifero che scambia potenza termica tambiente da raffreddare (verde).
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Conclusioni

Il lavoro compiuto mostra la creazione di uno steabo utile per I'analisi di un ciclo frigorifero
modificato con I'inserimento di un turbocompressengno scambiatore di calore.

Si é quindi cercato di elaborare un modello chegs® approssimare al meglio le soluzioni reali e
permettesse di capire quali scelte ottimizzanodigiiema.

Si é voluto in particolare analizzare le prestaza®i ciclo nei casi delle due condizioni limitel de
vapore uscente dallo scambiatore di calore, coeddd che dal punto di vista energetico si hanno
maggiori vantaggi surriscaldando il vapore.

Questo codice prende in considerazione cicli fifgdrper compressione con recupero di potenza
nel turbocompressore, con uno scambiatore, e gpir@costituire la base di partenza per sistemi piu
complessi, per esempio aggiungendo un secondo smangbdi calore nel ciclo per diminuire la
portata che scambia potenza termica con I'ambidateaffreddare migliorando le prestazioni del
ciclo.

Infine, vorrei ringraziare: il professor Moro, ilugle mi ha accompagnato lungo il percorso di
redazione di questa tesi, per il supporto didattamnoscitivo e per la disponibilita mostrata; gli
ingegneri diTurboAlgor Maurizio Ascani, Roberto Bassetti, Andrea Arpi en&ge Manni per
I'opportunita concessa, per il supporto conoscigver la disponibilita mostrata; Alla mia famiglia
Monica, Fabrizio, Mariano, Editta, Alfio, Loredana Franco, per il supporto emotivo e

motivazionale, e per aver reso possibile tutto cio.
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