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SOMMARIO

L'ottimizzazione delle prestazioni di sistemi ad assorbimento viene effettuata mediante
un'analisi in tempo finito: la funzione che viene ottimizzata non & il C.O.P. della macchina,
ma l'exergia in uscita per unitd di tempo. Ad esempio, in una macchina frigorifera ad
assorbimento convenzionale, la quantitd ottimizzata & il flusso di exergia scambiato con la
sorgente a bassa temperatura Wg; esso ha un massimo, per una macchina assegnata e con
temperature dell'ambiente e della sorgente calda fissate, al variare della differenza tra le
temperature della sorgente calda e del generatore della macchina AT, .

Nel presente lavoro si & valutato, con riferimento ad una macchina frigorifera ad
assorbimento convenzionale, operante con la soluzione Acqua-Bromuro di Litio, il flusso
exergetico in uscita all'evaporatore W, in funzione della differenza di temperatura ATg e si
sono individuati i valori di AT, per cui W, & massimo.

Si ¢& inoltre effettuata un'analisi entropica del processo, il quale ¢ stato confrontato con un
processo completamente dissipativo, in cui la quantita di calore Q, fornita al generatore della
macchina frigorifera & completamente riversata nell'ambiente. Dal confronto si evince che la
differenza di entropia tra i due processi ¢ massima proprio in corrispondenza del valore di A
T, per il quale si ha il massimo di We; la macchina si trova infatti nelle condizioni di
funzionamento di minima irreversibilita.

1. INTRODUZIONE

L'analisi termodinamica in tempo finito [1], [2] & stata applicata recentemente anche ai
sistemi ad assorbimento [3], senza considerare, pero, i legami che le proprieta termodinamiche
del fluido di lavoro impongono alle temperature delle sorgenti di calore con cui la macchina
interagisce [4]. Quindi, considerando le tre temperature delle sorgenti con le quali una
macchina ad assorbimento scambia calore come variabili indipendenti, si ottiene che i metodi
di analisi termodinamica in tempo finito forniscono gli stessi criteri di funzionamento ottimale
delle normali macchine termiche [1], [3], [5].

Si consideri, ad esempio, una macchina frigorifera ad assorbimento, nella quale si
mantengono fissi il fluido di lavoro, la struttura e le dimensioni della macchina, le temperature
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delle sorgenti che scambiano calore con il generatore, il condensatore e l'assorbitore e si
aumenti la potenza, e quindi i salti termici tra il fluido di lavoro e le sorgenti: la temperatura
dell'evaporatore non pud essere fissata ad arbitrio, ma varia in funzione della potenza della
macchina, fino a diventare uguale a quella dell'ambiente. In queste condizioni la potenza €
massima ma, certamente, la macchina non & piu di alcuna utilita.

Non ha pertanto senso, per i sistemi ad assorbimento, identificare le condizioni di
funzionamento ottimale con quelle di massima potenza; per ottimizzare le prestazioni di questi
sistemi & invece opportuno proporre di massimizzare la potenza exergetica fornita dalla
macchina, dato che questa grandezza tiene conto sia del flusso energetico che della
temperatura a cui tale flusso ¢ associato. Ad esempio, per una macchina frigorifera, la quantita
da rendere massima ¢ la seguente:

T,

W==Qe[:r-°——l] M

€

dove T, ¢ la temperatura del refrigerante nell'evaporatore e dipende dalle temperature delle
sorgenti esterne, dalle portate dei fluidi intermediari, dalla potenza e, in generale, dalla
struttura della macchina.

2. RELAZIONI DI SCAMBIO TERMICO

Per mostrare come la (1) dipenda dalle grandezze di processo, consideriamo una macchina
frigorifera a un solo stadio senza rettificatore, nella quale le quantita di calore scambiata nei
vari componenti per unita di massa di refrigerante in circolo sono le seguenti [6], [7]:

q. = r(Te)+crI (Te _Tc) @)
q. =r(Tc)+cw(Tgu _Tc) G)
q, = r(Tau)+ g + (1 = ss)(F- l)cs(xg )(Tgu _Tau) —Cn (Tau _Te) (C))
Qg = r(Tgi) +qqt ch(Xa)(Tgi _Tau)+ (F“ l)cs(xg)(Tgu _Tgi)_ (F = 1)C’S(Xg)gs(Tgu - Tau)
()
La potenza termica scambiata nel generatore sara data da:
Q, =¢£,C,AT, ©)
dove:
AT, =T, ~ Ty

Quindi la quantita di vapore prodotto nel generatore nell'unita di tempo &:

m =9»'5—=L£g_CgATg @)

v
Q% 9
Le potenze termiche scambiate negli altri componenti della macchina sono date da:



Q. =£,CAT, =m,q, = %sgCgATg @®
g

Q. =¢,CAT, =m,q, = g&agcgmg ©)
E

Q, =&,C,AT, =m,q, = :—“egcgzﬂg (10)
g

Come si vede dalle (8) - (10), tutte le differenze tra le temperature di ingresso del fluido di
lavoro negli scambiatori e le temperature dei fluidi intermediari sono funzioni della sola ATg,
se le portate e le efficienze sono assegnate, e se & possibile assumere che i rapporti qe/qg,
qc/q € qa/q dipendono poco dalle temperature.

La temperatura di evaporazione T, ¢ funzione delle temperature del fluido di lavoro ‘nel
condensatore, assorbitore e generatore determinabile univocamente quando siano noti il
diagramma P-T-X o la corrispondente equazione di stato della soluzione.

Quindi, una volta assegnate la temperatura di ingresso dei fluidi intermediari nel generatore
T, o0 © nel condensatore e assorbitore Tep: 12 Te & funzione di uno solo dei salti termici, ad
esemplo AT, cosi come Qe ; in definitiva, se le portate, le efficienze e le temperature T 0¢

Tep sono assegnate, la (1) ¢ funzione di una sola variabile, che assumeremo sia AT,. E'
possibile pertanto valutare il massimo di questa funzione e la sua dipendenza dalle variabili di
processo.

3. RISULTATI

Si & considerata una macchina frigorifera monostadio ad Acqua-Bromuro di Litio e si &
supposto che in ogni componente il fluido intermediario sia acqua con portate pari a 7 Kg/s; la
portata di ricircolo tra generatore e assorbitore sia di 0.8 Kg/s; le efficienze degli scambiatori
si sono tutte poste pari a 0.7; l'acqua raffredda in parallelo il condensatore e l'assorbitore, la
temperatura ambiente Ty ¢ stata posta pari a 298.16 K. Per le proprieta termodinamiche della
soluzione si ¢ fatto riferimento ai dati di Mc Neely [8].

Nella fig. 1 sono mostrati gli andamenti del flusso exergetico all'evaporatore (1), in
funzione di AT, per diversi valori di Tyq e per T.(=298,16 K. In fig. 2 sono riportati i
corrispondenti andamenti della temperatura di evaporazione T,; sia la posizione del massimo
che i valori di T, non dipendono dalle caratteristiche dell'utenza, cioé della sorgente da
raffreddare; in effetti la (1) rappresenta il flusso exergetico fornito a un'utenza ideale, che & in
grado di scambiare calore, reversibilmente, alla temperatura minima possibile, cioé T.

Una funzione che tiene conto delle caratteristiche dell'utenza potrebbe essere la seguente:

T,
A Q _ 11
{T AT, IJ L

dove AT, ¢ la differenza tra la temperatura del fluido intermediario proveniente dall'utenza e
la temperatura del refrigerante nell'evaporatore. In fig. 3 sono mostrati gli andamenti della
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Fig. 2 - Andamento della temperatura all'evaporatore T,, in funzione di AT, . per diversi



We1» supponendo che g © C, siano uguali a quelle degli altri componentl com'era da
aspettarsi, i suoi massimi corrispondono a ATg minori di quelli di peri quali W, é massimo.

Nelle fig. 4 e 5 sono riportati, rispettivamente, gli andamenti di W, e di Te,» in funzione di

per T, 20~ =358.16 K e per diversi valori di T,.

%ome s1 evince dalle (7) - (10) i valori di T, e dei AT, ottimali non dipendono dai valori
delle portate dei fluidi, ma solo dai loro rapportl e quindi nemmeno dal valore assoluto delle
potenze termiche, ma solo da AT, ;quindi, se si moltiplicano tutte le portate per uno stesso
fattore, la potenza risulta altrettanto amplificata, ma i valori di T, e AT, corrispondenti al.
massimo di W, restano inalterati. La fig. 6 mostra invece gli effetti delle variazioni dei
rapporti tra le portate; in particolare si ¢ fatta variare la portata di ricircolo della soluzione Gy,
all'aumentare della quale il massimo di W, si ha per valori decrescenti di AT,

In fig. 7 & riportato infine 'andamento di Teopt in funzione di T 0, dove Teo ¢ € il valore
di T, per il quale W, & massimo; la differenza tra TgO [ dlpende da T, e dalla struttura
della macchina (efﬁc1enze degli scambiatori, rapporti tra le loroe dimensioni), ma non dal
valore della sua potenza.

4, ANALISI ENTROPICA E CONCLUSIONI
Pud essere interessante considerare l'andamento dell'entropia generata nell'unita di tempo;
se la temperatura della sorgente che raffredda il condensatore e I'assorbitore € uguale a Ty,

essa & data da:
_ Ll oD (| o(w —w)l
c—[QB[ : ] Q{Te 1]]T0 (w, WE)T0 (12)

Nella fig. & & riportato I'andamento di ¢ in funzione di AT,, insieme a una retta che
rappresenta l'andamento di W,/T,,, ossia I'entropia che sarebbe generata se la quantita di
calore Q, fosse ceduta direttamente all'ambiente, come se il processo si svolgesse in modo
completamente dissipativo.

Dato che =0 per AT,=0, si ha che per il valore di ATgopt’ ossia in corrispondenza del
massimo di W, la differenza tra l'entropia generata dal processo e quella che si produrrebbe
se la stessa Qg fosse direttamente dissipata, &€ massimo in valore assoluto, ¢ poi diminuisce
fino a diventare zero quando T.=T(. La do /d(AT,) esprime la pendenza della curve nel
piano di fig. 8; essa & minore del valore che avrebgbe se il processo fosse completamente
dissipativo prima del massimo di W, e maggiore dopo tale massimo.

Anche alla luce dell'analisi entropica, pertanto, le condizioni di funzionamento individuate
dal massimo di Wy, cio¢ i salti termici e il valore di T, corrispondenti, sembrano fornire una
razionale ottimizzazione del sistema considerato; si pud inoltre osservare che i ATgopt sono
prossimi ai valori riscontrati nei sistemi ad assorbimento commerciali [9].
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5. LISTA DEI SIMBOLI

¢ = calore specifico (KJ/Kg K)

C = capacita termica (KJ/K)

F = portata di soluzione per unita di massa di refrigerante in circolo
Gg= portata di soluzione di ricircolo (Kg/s)

my, = portata di vapore prodotto nel generatore per unita di tempo

q = quantita di calore per unita di massa (KJ/Kg)

Q = potenza termica (KW)

qq = calore differenziale di soluzione (KJ/Kg)

r = calore di trasformazione (KJ/Kg)

T = temperatura (°C, K)

We= flusso exergetico all'evaportatore, calcolato per T = T (KW)
We1= flusso exergetico all'evaportatore, calcolato per T = T + AT, (KW)
X = concentrazione in massa (%)

e = efficienza degli scambiatori di calore

o = entropia (KJ/Ks)

Pestici:
a = assorbitore

¢ = condensatore

c0 = sorgente di raffreddamento di assorbitore e condensatore
¢ = evaporatore

g = generatore

g0 = sorgente calda

i =ingresso

1 =liquido

opt= ottimale

r =refrigerante

s =soluzione

u =uscita
v =vapore
0 =ambiente
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ABSTRACT

An optimization of absorption machines performances is carried out by a finite time
technique: the function which is maximized is not the C.O.P. of the engine, but the exergy
output per unit time. For instance, in a simple refrigerating machine, the optimized quantity
will be the exergy flux per unit time We exchanged with the low-temperature source. The flux
has a maximum, for a given engine with given exchange surfaces, mass flow rates and
working fluid, and with fixed hot and environment sources temperatures, when the
temperature difference between the hot source and the solution in the generator AT, is varied.

In the present paper the exergy flux We, as a function of the temperature difference ATg,
has been calculated for a conventional refrigerating machine, operating with Water-Litium
Bromide, and the values of ATg, ’correspo‘nding to the maximum values of W¢ have been
identified

The work is completed by an entropic analysis of the process; the results of the
optimization analysis show a good accordance with the typical working conditions of
commercial engines .



