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Rispetto alla prima edizione, pubblicata nel 2021, questa seconda edi-
zione è stata principalmente aggiornata nei contenuti del Capitolo 1, 
con una revisione del paragrafo 1.2 “Previsione dei fabbisogni di energia 
elettrica”, e del paragrafo 1.3 “Panorama della domanda di energia prima-
ria e di energia elettrica”, in ordine agli eventi dell’ultimo triennio 2021-
2023 e ai mutati scenari che condizionano le proiezioni per il futuro 
fino all’orizzonte del 2050. 

Più specificamente, per quanto riguarda il paragrafo 1.2 sono stati 
aggiornati i dati sulla produzione lorda di energia elettrica e sulla ri-
chiesta di energia elettrica sulla rete in Italia, estratti dall’annuario 
statistico TERNA 2022, ultimo disponibile. Il paragrafo 1.3 è stato ri-
veduto per ciò che riguarda la domanda mondiale di energia prima-
ria, la domanda di energia primaria destinata al settore elettrico e la 
produzione di energia elettrica, facendo riferimento, come nella pre-
cedente edizione, allo scenario SPS - Stated Policies Scenario 
dell’annuario statistico World Energy Outlook (WEO) dell’IEA ag-
giornato all’anno 2023. 

Gli altri capitoli sono rimasti pressoché inalterati, salvo alcune lie-
vi modifiche e integrazioni di alcune parti dettate essenzialmente da 
esigenze di miglioramento del testo. 
Sono state invece rielaborate e uniformate tutte le figure riportate nel 
testo, molte delle quali, nella precedente edizione, presentavano una 
grafica talora inadeguata. 
 
Cagliari, maggio 2024 Prof. Ing. Giorgio Cau 
 
 

 

3 Impianti motori a vapore 137 
3.1 Circuito elementare e cicli termodinamici 137 
3.2 Metodi per aumentare il rendimento del ciclo 158 
3.3 Rigenerazione con spillamenti di vapore 185 
3.4 Analisi dei componenti dell’impianto a vapore 204 

4 Impianti motori a gas 255 
4.1 Circuito elementare e ciclo termodinamico 255 
4.2 Rigenerazione termodinamica 310 
4.3 Regolazione della potenza 338 
4.4 Impianti di turbina a gas a due assi 347 

5 Introduzione agli impianti combinati 
e alla cogenerazione 357 
5.1 Potenzialità del recupero dell'energia termica 

rilasciata dalle turbine a gas 
357 

5.2 Impianti combinati gas-vapore 359 
5.3 Cogenerazione 373 

6 Introduzione agli impianti idroelettrici 381 
6.1 Generalità sugli impianti idroelettrici 381 
6.2 Bilancio energetico dell’impianto motore idrau-

lico 383 



 
Prefazione alla prima edizione 
 
Il presente volume, frutto di una rielaborazione delle dispense di 
“Appunti alle lezioni di Sistemi energetici”, costituisce un valido suppor-
to didattico per gli allievi del corso di “Sistemi energetici”, impartito 
nell’ambito del corso di laurea in ingegneria meccanica 
dell’Università di Cagliari. Il volume contiene tutti gli argomenti trat-
tati dall’insegnamento di Sistemi energetici, sviluppati ed esposti con 
giusto approfondimento, e fornisce allo studente uno strumento 
completo ed esauriente utile per lo studio della materia e per la pre-
parazione all’esame. 

Il volume si articola in sei capitoli di cui due, il terzo e il quarto, ri-
guardano, in particolare, gli impianti motori termici a vapore e a gas 
rispettivamente, ossia le tecnologie principalmente utilizzate per la 
generazione dell’energia elettrica e che realizzano circa i due terzi 
dell’intera produzione mondiale. 

Più specificamente, il primo capitolo, intitolato “Generalità sui si-
stemi energetici, fonti e domanda di energia”, fornisce un primo inqua-
dramento delle tecnologie di conversione industriale dell’energia in 
relazione alla natura delle diverse fonti utilizzate. Il capitolo riporta 
inoltre alcuni cenni sui criteri di valutazione dei fabbisogni di energia 
e una breve sintesi della domanda mondiale di energia primaria e di 
energia elettrica. 

Nel secondo capitolo, intitolato “Elementi introduttivi allo studio de-
gli impianti motori termici”, viene inizialmente approfondito, in termini 
generali, il tema del bilancio energetico dei sistemi energetici nel loro 
complesso e dei loro specifici componenti, con alcuni essenziali ri-
chiami di concetti basilari della termodinamica. Entrando più nel me-
rito degli impianti motori termici vengono riportate alcune conside-
razioni preliminari sulle loro caratteristiche costruttive (soluzioni im-
piantistiche) e funzionali (cicli termodinamici) e successivamente 

vengono introdotti e discussi gli indici di merito per la valutazione 
delle loro prestazioni energetiche, quali in particolare il rendimento e 
il consumo specifico di combustibile. Vengono poi presentati e di-
scussi ulteriori elementi caratteristici degli impianti motori per la ge-
nerazione elettrica, quali i diagrammi o profili di carico, il fattore di 
utilizzo, il costo di produzione dell’energia elettrica. In preparazione 
alla trattazione degli impianti motori a vapore e a gas nei due succes-
sivi capitoli, e in particolare allo studio dei rispettivi cicli termodina-
mici, vengono infine riportati alcuni richiami sulle caratteristiche pe-
culiari dei fluidi operativi e sulla valutazione delle loro proprietà. 

Il terzo capitolo, intitolato “Impianti motori a vapore”, tratta lo stu-
dio degli impianti motori con turbine a vapore d’acqua, che rappre-
sentano la tecnologia di generazione elettrica più diffusa nelle grandi 
centrali termoelettriche, insieme a quella degli impianti a ciclo com-
binato gas-vapore basati sulle turbine a gas. In questo capitolo ven-
gono preliminarmente descritti il circuito elementare e i cicli termo-
dinamici a vapore d’acqua (di Rankine e di Hirn) di riferimento. Lo 
studio dei cicli viene poi approfondito con l’analisi dei metodi per 
aumentare il rendimento, con particolare riguardo alla rigenerazione 
termodinamica mediante spillamenti di vapore dalla turbina. Infine, 
vengono analizzati nel dettaglio i principali componenti 
dell’impianto (generatore di vapore, turbine, pompe, condensatore, 
degasatore, scambiatori di calore rigenerativi) attraverso la descrizio-
ne delle loro caratteristiche costruttive e funzionali e la formulazione 
dei bilanci di materia e di energia. 

Il quarto capitolo, intitolato “Impianti motori a gas”, tratta lo studio 
degli impianti motori con turbine a gas, che costituiscono l’altra tec-
nologia di generazione elettrica più diffusa nelle grandi centrali ter-
moelettriche, specie attraverso il loro utilizzo negli impianti combina-
ti. Come per gli impianti a vapore, in questo capitolo vengono preli-
minarmente descritti il circuito elementare e il ciclo termodinamico 
(di Joule-Brayton) di riferimento. Vengono approfonditi, nelle sedi 
ideale, limite e reale, i criteri di valutazione e di ottimizzazione delle 
prestazioni caratteristiche, come il rendimento e il lavoro specifico, 
con successivi cenni ai criteri di regolazione della potenza. Il capitolo 
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propone inoltre lo studio di soluzioni termodinamiche e impiantisti-
che particolari, come i cicli con rigenerazione, di particolare interesse 
per le turbine a gas di piccola potenza e le microturbine a gas, e gli 
impianti di turbina a gas a due assi.Il quinto capitolo concerne “Intro-
duzione agli impianti combinati e alla cogenerazione”. Entrambi i temi de-
gli impianti combinati e della cogenerazione sono oggetto di studio 
approfondito nell’ambito dell’insegnamento di “Tecnologie Energeti-
che industriali” del corso di laurea magistrale in ingegneria meccani-
ca. Il presente capitolo fornisce una semplice introduzione ai principi 
informatori degli impianti a cicli combinati gas-vapore e della coge-
nerazione. Per quanto riguarda gli impianti combinati, in particolare, 
vengono riportati brevi cenni sulle caratteristiche costitutive e fun-
zionali con riferimento ad una semplice configurazione impiantistica 
e definito il relativo bilancio energetico. Per quanto riguarda la coge-
nerazione, infine, vengono illustrati e discussi, senza entrare nel meri-
to di specifiche soluzioni impiantistiche, alcuni indici caratteristici di 
prestazione. 

Il sesto capitolo concerne “Introduzione agli impianti idroelettrici”. Il 
tema degli impianti idroelettrici è oggetto di studio approfondito 
nell’ambito dell’insegnamento di “Tecnologie delle energie rinnova-
bili” del corso di laurea magistrale in ingegneria meccanica. Il presen-
te capitolo fornisce una breve introduzione all’argomento, attraverso 
una descrizione generale dell’impianto idraulico, lo sviluppo del bi-
lancio energetico e la definizione dei rendimenti caratteristici. 

Il presente volume è stato realizzato anche grazie alla collabora-
zione dell’ing. Francesca Frongia, che ha fattivamente contribuito alla 
stesura della prima bozza delle dispense di “Appunti alle lezioni di Si-
stemi Energetici”. 
 
 
Cagliari, dicembre 2021 Prof. Ing. Giorgio Cau 
 
 

 
 
Capitolo 1 

Generalità sui sistemi 
energetici, fonti e domanda di 
energia 

1.1 Sistemi energetici e fonti di energia 
 
Definizione di Sistema Energetico 
Comunemente, un Sistema Energetico può essere definito come un 
complesso di organi atto a convertire energia, primaria e non, nelle 
sue varie forme (meccanica, chimica, nucleare), in altre forme e in ef-
fetti utili di pratico utilizzo nei diversi settori produttivi. 
Questa definizione è molto generale e include praticamente tutti gli 
impianti di conversione e trasformazione energetica, motori e opera-
tori.  

Gli impianti motori sono impianti convertitori di energia preposti 
alla produzione di energia elettrica, o meccanica più in generale, a 
partire da fonti di energia primaria (fonti energetiche naturali), quali i 
combustibili fossili (carbone petrolio e gas) e le fonti energetiche rin-
novabili (solare, eolica, geotermica, da biomasse, marina, ecc.), o da 
prodotti energetici da esse derivate, in particolare i combustibili di 
sintesi ottenuti dalla raffinazione o da altri processi chimico-fisici di 
trasformazione dei combustibili fossili

.  
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Capitolo 1 

Generalità sui sistemi 
energetici, fonti e domanda di 
energia 

1.1 Sistemi energetici e fonti di energia 
 
Definizione di Sistema Energetico 
Comunemente, un Sistema Energetico può essere definito come un 
complesso di organi atto a convertire energia, primaria e non, nelle 
sue varie forme (meccanica, chimica, nucleare), in altre forme e in ef-
fetti utili di pratico utilizzo nei diversi settori produttivi. 
Questa definizione è molto generale e include praticamente tutti gli 
impianti di conversione e trasformazione energetica, motori e opera-
tori.  

Gli impianti motori sono impianti convertitori di energia preposti 
alla produzione di energia elettrica, o meccanica più in generale, a 
partire da fonti di energia primaria (fonti energetiche naturali), quali i 
combustibili fossili (carbone petrolio e gas) e le fonti energetiche rin-
novabili (solare, eolica, geotermica, da biomasse, marina, ecc.), o da 
prodotti energetici da esse derivate, in particolare i combustibili di 
sintesi ottenuti dalla raffinazione o da altri processi chimico-fisici di 
trasformazione dei combustibili fossili

.  



Gli impianti operatori sono impianti che utilizzano energia elettri-
ca, o meccanica più in generale, per scopi particolari o per produrre 
effetti utili diversi (impianti di refrigerazione e di climatizzazione, 
impianti di compressione di gas e di pompaggio di liquidi, ecc.). 

Gli impianti motori possono effettuare la conversione dell’energia 
attraverso un ciclo termodinamico, in tal caso si parla di impianti mo-
tori termici, o senza interessare un ciclo termodinamico, realizzando 
una conversione diretta in energia elettrica o meccanica, ad esempio 
mediante processi elettrochimici (celle a combustibile), fotoelettrici 
(ricevitori solari fotovoltaici) o meccanici (impianti idraulici, eolici e 
altri impianti a fonti rinnovabili di natura meccanica, ad esempio ma-
ree e moto ondoso). Anche gli impianti operatori possono operare 
mediante un ciclo termodinamico, ne sono un esempio gli impianti di 
refrigerazione e di condizionamento. In realtà, le celle a combustibile 
e gli impianti solari fotovoltaici non sono veri e propri impianti moto-
ri ma, più propriamente, convertitori statici, mentre l’appellativo di 
impianti motori è appropriato per gli impianti idraulici ed eolici in 
quanto convertitori dinamici. 

Nella presente trattazione di farà esclusivo riferimento agli im-
pianti motori, principalmente agli impianti motori termici a vapore e 
a gas, mentre gli impianti operatori sono oggetto di altri insegnamen-
ti. 
 
Classificazione delle fonti di energia primaria 
Le fonti di energia primaria possono essere classificate in vari modi, 
in relazione a caratteristiche e tipologia. Storicamente si faceva distin-
zione, nel passato, tra fonti convenzionali (tipicamente quelle di 
maggiore è più consolidato impiego nella produzione industriale di 
energia elettrica, quali i combustibili fossili e nucleari, l’energia idrau-
lica e l’energia geotermica) e non convenzionali (tipicamente le altre 
energie rinnovabili). Le fonti rinnovabili hanno però assunto, oramai 
da molti anni, un ruolo di rilievo e non più marginale nella produ-
zione di energia elettrica, per cui la classificazione prevalente è ora 
quella che distingue tra fonti energetiche defluenti, o rinnovabili, e 
fonti energetiche esauribili, o non defluenti o non rinnovabili. 

 
Fonti energetiche esauribili o non rinnovabili 
Sono denominate esauribili, o non rinnovabili (o non defluenti), le 
fonti di energia primaria il cui utilizzo ne riduce la disponibilità futu-
ra. Sono evidentemente esauribili i combustibili fossili poiché i tempi 
impiegati per la loro formazione nel corso delle varie ere geologiche 
sono di molti ordini di grandezza maggiori dei tempi interessati al lo-
ro sfruttamento; in altri termini sono risorse che non si rigenerano nel 
breve periodo. Sono pertanto fonti energetiche esauribili: 

 combustibili fossili 
 carbone 
 petrolio 
 gas naturale 

 combustibili nucleari (materiali fissili) 

 
Si osserva che con il termine carbone si fa riferimento, in senso lato, 
ad una vasta gamma di combustibili fossili allo stato solido, da quelli 
di formazione più recente (torbe e ligniti) a quelli più antichi (litan-
traci e antraciti); parimenti, con il termine petrolio si fa riferimento ad 
una vasta gamma di combustibili fossili allo stato liquido che differi-
scono in relazione alle caratteristiche geomorfologiche dei giacimenti. 
 
Fonti energetiche defluenti o rinnovabili 
Sono denominate defluenti, o rinnovabili, le fonti di energia primaria 
la cui disponibilità futura è indipendente dalla utilizzazione attuale, 
passata e futura. L’utilizzo passato presente e futuro delle fonti ener-
getiche solare, eolica, idraulica, ecc., non ne pregiudica, infatti, la con-
tinuità della disponibilità futura. È annoverata tra le fonti energetiche 
rinnovabili anche l’energia geotermica poiché, in virtù della sua 
enorme consistenza, l’utilizzo attuale non ne pregiudica, ugualmente, 
la disponibilità futura. Sono pertanto fonti energetiche rinnovabili: 
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 Energia solare 
 Energia idraulica 
 Energia eolica 
 Energia geotermica 
 Energia delle biomasse 

 solide 
 biogas 
 biocombustibili 
 rifiuti urbani 

 Energia del mare 
 del moto ondoso, 
 delle maree,  
 delle correnti sottomarine 
 dei gradienti termici sottomarini 
 ecc. 

 
È appena il caso di osservare che ad eccezione dell’energia geotermi-
ca, le fonti rinnovabili idraulica, eolica, del mare e delle biomasse, so-
no in realtà prodotte dall’energia solare incidente sul pianeta, 
L’energia idraulica trae infatti origine dal ciclo dell’acqua (evapora-
zione per effetto dell’energia solare e precipitazioni al suolo a diversi 
livelli di quota), l’energia eolica è determinata dai gradienti di pres-
sione atmosferica originati dai gradienti di temperatura della superfi-
cie terrestre e della sua atmosfera, l’energia marina è in gran parte de-
terminata dall’azione dinamica dei venti (moto ondoso) e dalle cor-
renti dovute ai gradienti termici, l’energia delle biomasse (con princi-
pale riferimento alle biomasse di origine vegetale) deriva essenzial-
mente dalla fotosintesi clorofilliana, processo biochimico alimentato 
dalla luce solare attraverso il quale si realizza la sintesi di materia or-
ganica (carboidrati in termini generali) a partire da carbonio inorga-
nico (anidride carbonica) e acqua. 
 
  

Processi e tecnologie di conversione delle fonti di energia primaria 
La tabella 1.1.1 riporta, in sintesi, un’illustrazione schematica dei pro-
cessi di trasformazione, delle modalità e delle tecnologie di conver-
sione delle più comuni fonti di energia primaria. 
 
Tabella 1.1.1. Sintesi dei processi e delle tecnologie di conversione delle 
energie naturali. 

Fonte 
di energia 

Forma 
dell’energia 

Processo di 
trasformazione 

Modalità di 
conversione 

Tecnologia di 
conversione 

combustibili 
fossili  

(carbone, pe-
trolio, gas na-

turale) 

potenziale 
chimica 

combustione 
gassificazione 

reforming 

termodinamica 
(tutti i combu-

stibili) 

IV, TG,  
MCI, IGCC 

diretta (gas) FC 

idraulica meccanica 
potenz./cinet. 

processo flui-
dodinamico 

diretta TI 

eolica cinetica 
processo flui-
dodinamico 

diretta TE 

geotermica termica estrazione flui-
do geotermico 

termodinamica IV, ORC 

biomassa potenziale 
chimica 

combustione 
digestione 

gassificazione 
pirolisi 

termodinamica 
(tutti i combu-

stibili) 

IV, ORC, 
TG, MCI 

diretta (gas) FC 

solare radiazione elet-
trom. 

concentrazione 
raccolta 

termodinamica 
CSP 

(IV, ORC,  
TG, MS) 

diretta PV 
CSP Impianti solari termici a concentrazione (Concentrated Solar Power) 
FC Celle a combustibile (Fuel Cell) 
IV Impianti a vapore 
MCI Motori alternativi a combustione interna 
MS Motori Stirling 
ORC Impianti motori a fluido organico (Organic Rankine Cycle) 
PV Impianti solari fotovoltaici 
TE Turbine eoliche 
TG Turbine a gas 
TI Turbine idrauliche 
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Caratteristiche delle fonti di energia primaria 
Le fonti di energia primaria possono essere qualificate in relazione a 
tre importanti caratteristiche costitutive: 

1. densità 
2. permanenza 
3. intensità nel tempo 
 
La densità rappresenta la quantità di energia contenuta nell’unità di 
massa o di volume del vettore energetico. I combustibili fossili sono 
notoriamente fonti energetiche ad elevata densità energetica, definita, 
nella fattispecie, dal potere calorifico inferiore del combustibile, tipi-
camente dell’ordine di 50 MJ/kg il gas naturale (in realtà il metano), 
42 MJ/kg il petrolio, 25 MJ/kg (in media) il carbone. Ad eccezione del-
le biomasse e dell’energia geotermica, le fonti energetiche rinnovabili 
sono caratterizzate da bassa densità. 

La permanenza è riferita alla disponibilità futura; in tal senso sono 
permanenti le fonti energetiche rinnovabili mentre sono non perma-
nenti le fonti energetiche esauribili come i combustibili fossili. 

L’intensità nel tempo è riferita alla variabilità (o meno) nel tempo 
del livello di potenza a cui la fonte è disponibile. L’energia eolica, ad 
esempio, ha intensità variabile nel tempo in relazione alle fluttuazioni 
della velocità del vento determinate dalle condizioni meteorologiche, 
analogamente l’energia del moto ondoso. L’energia solare ha intensi-
tà variabile nel tempo sia in relazione alle fluttuazioni della radiazio-
ne solare determinate dalle condizioni meteorologiche, sia 
all’intermittenza determinata dalla sua ciclicità giornaliera. Il potere 
calorifico dei combustibili fossili, per contro, non è una caratteristica 
dipendente dal tempo, poiché esso dipende, in misura marginale, so-
lamente dalla composizione del combustibile in relazione alla località 
di provenienza. Le fonti energetiche la cui disponibilità è influenzata 
da fattori estranei al controllo dell’utilizzatore sono dette “non pro-
grammabili” (energia eolica, solare, del mare, ecc.); sono dette invece 
“programmabili” le fonti energetiche la cui gestione è sotto il comple-
to controllo dell’utilizzatore. 

Da queste caratteristiche si comprende la preferenza per le fonti 
energetiche ad elevata densità e a intensità costante quali sono, in 
particolare, i combustibili fossili. Una fonte energetica con intensità 
pressoché costante nel tempo e con elevata densità è infatti preferibi-
le, tra i vari motivi, ai fini della regolarità e della programmabilità 
della produzione di energia elettrica. D’altra parte, il maggiore ricor-
so alle fonti rinnovabili riduce l’impatto ambientale correlato ai con-
sumi energetici e consente una maggiore diversificazione delle fonti 
di approvvigionamento, con una conseguente riduzione della dipen-
denza ed un corrispondente aumento della sicurezza energetica. Il 
massivo ricorso alle fonti rinnovabili non programmabili nel settore 
elettrico, quali la fonte solare e la fonte eolica, pone però problemi di 
gestione delle reti elettriche ai fini del dispacciamento (la ripartizione 
programmata della produzione tra i vari impianti di generazione) che 
possono essere superati solo attraverso l’integrazione del sistema 
elettrico con sistemi di accumulo di energia (in varie forme) di ade-
guate dimensioni. 
 
Esempio di densità energetiche a confronto 
Si consideri un impianto idraulico, per il quale il vettore energetico è 
l’acqua. Il funzionamento di un impianto idroelettrico è legato alla 
variazione di energia potenziale ovvero al salto geodetico disponibile, 
secondo la relazione: 
 

𝐸𝐸𝑝𝑝 = 𝑚𝑚𝑚𝑚∆𝑧𝑧 (1.1.1) 
 
Sia, per esempio: 

𝑚𝑚 = 1000 𝑘𝑘𝑘𝑘 (1 𝑚𝑚3)  

∆𝑧𝑧 = 1000 𝑚𝑚1 

 
1 Si tratta di un salto geodetico molto elevato; spesso gli impianti idroelettrici sono 
basati su salti geodetici molto minori, dell’ordine delle decine di metri o, perfino, di 
qualche metro. 
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basati su salti geodetici molto minori, dell’ordine delle decine di metri o, perfino, di 
qualche metro. 



ed essendo 𝑔𝑔 = 9,81 𝑚𝑚
𝑠𝑠2  

risulta: 

𝐸𝐸𝑝𝑝 = 𝑚𝑚𝑚𝑚∆𝑧𝑧 = 1000 ∙ 9,81 ∙ 1000 = 9,81 𝑀𝑀𝑀𝑀  

La densità energetica è data, in questo caso, dal rapporto: 
𝐸𝐸𝑝𝑝
𝑚𝑚 = 𝑔𝑔∆𝑧𝑧 = 9,81 ≅ 10 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
Si consideri ora un impianto termoelettrico alimentato con un combu-
stibile fossile (ad esempio un combustibile liquido derivato dal petro-
lio). In questo caso il vettore energetico è il combustibile e la sua den-
sità energetica è data, come già osservato, dal potere calorifico infe-
riore 𝐻𝐻𝑖𝑖. Se si assume, arrotondando: 

𝐻𝐻𝑖𝑖 = 40 𝑀𝑀𝑀𝑀/𝑘𝑘𝑘𝑘  

si osserva che la densità energetica della fonte fossile, pressoché co-
stante, è circa 4000 volte maggiore della densità energetica della fonte 
idraulica, dipendente, peraltro, dal salto geodetico disponibile. Si os-
serva però che l’energia idraulica data dal salto geodetico è energia 
potenziale meccanica, mentre quella data dal combustibile è energia 
potenziale chimica che viene trasformata prima in energia termica 
mediante una combustione e poi in energia meccanica attraverso un 
ciclo termodinamico; per un corretto confronto con l’energia poten-
ziale idraulica essa deve essere perciò ridotta in proporzione al ren-
dimento. Assumendo un rendimento di conversione in energia mec-
canica dell’ordine del 35÷40%, il rapporto tra le densità energetiche 
del combustibile fossile e del potenziale idraulico è dell’ordine di 
1400÷1600; in ogni caso si osserva che la densità energetica della fonte 
fossile è maggiore di almeno tre ordini di grandezza rispetto alla den-
sità energetica della fonte idraulica. Ciò spiega le notevoli dimensio-
ni, a parità di potenza, degli impianti idroelettrici (e degli impianti a 
fonti rinnovabili a bassa densità energetica come l’energia solare e 
l’energia eolica) rispetto agli impianti termoelettrici. 
 
  

1.2 Previsione dei fabbisogni di energia elettrica 
 
Le caratteristiche costitutive e le tecnologie degli impianti motori di 
generazione elettrica si sono evolute, nel tempo, in relazione alla cre-
scita della domanda di energia elettrica, che inizialmente, a partire 
dai primi anni del secolo scorso e, successivamente, dalla fine della 
Seconda Guerra Mondiale, ha avuto per diversi decenni uno sviluppo 
pressoché esponenziale. 

Il rapido incremento della domanda di energia primaria e, in par-
ticolare, il corrispondente incremento della domanda di energia elet-
trica, ha determinato, sul fronte dell’offerta, un rapido passaggio dal-
la generazione idroelettrica alla generazione termoelettrica, caratte-
rizzata, come già osservato, da una densità del vettore energetico de-
cisamente superiore. Questo fenomeno fortemente espansivo della 
domanda di energia ha perciò avuto, come conseguenza, un rapido 
sviluppo e una rapida evoluzione delle tecnologie degli impianti ter-
moelettrici, caratterizzati da potenze unitarie sempre più elevate, che 
costituiscono la base, e così sarà ancora per molto tempo, della gene-
razione di energia elettrica. 

D’altra parte, la costruzione degli impianti di generazione elettrica, 
che richiede tempi dell’ordine dei 3÷4 anni dall’inizio dei lavori, sen-
za tenere conto, quindi, dei tempi necessari per l’acquisizione delle 
necessarie autorizzazioni, è conseguente a studi di pianificazione ba-
sati sull’evoluzione della domanda di energia. Per periodi di tempo 
non eccessivamente estesi, nell’arco, al più, delle decine di anni, si 
può assumere una crescita della domanda di tipo esponenziale, con 
un tasso medio annuo di crescita che, in tempi e in situazioni di forte 
sviluppo, può essere dell’ordine di diversi punti percentuali. 
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Legge di crescita esponenziale 
La legge di crescita esponenziale è una legge che risponde alla rela-
zione: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑(𝑡𝑡)
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑘𝑘 ∙ 𝐹𝐹(𝑡𝑡) (1.2.1) 

 
dove 𝐹𝐹(𝑡𝑡) è la generica grandezza il cui valore cresce (o decresce, in 
senso algebrico) nel tempo2. L’equazione (1.2.1) afferma che 
l’incremento della funzione 𝐹𝐹(𝑡𝑡) nell’unità di tempo è proporzionale 
al valore stesso della funzione 𝐹𝐹(𝑡𝑡), in un determinato istante, secon-
do un fattore di proporzionalità 𝑘𝑘 che rappresenta il fattore di crescita 
in senso stretto, se positivo, o di regressione, se negativo. 

Con riferimento a periodi di tempo di limitata durata, relativa-
mente al fenomeno in osservazione, l’equazione (1.2.1) può essere uti-
lizzata per formulare previsioni di crescita della grandezza 𝐹𝐹. È ap-
pena il caso di osservare che è opportuno distinguere, in tal senso, tra 
previsioni e proiezioni. Le previsioni si basano, a meno di imprevisti, 
su ipotesi relativamente certe e sono originate da modelli matematici 
più o meno adeguati. Le proiezioni sono basate su diversi “scenari” e 
sono il risultato, condizionato sempre all’adeguatezza dei modelli 
matematici utilizzati, al verificarsi degli scenari ipotizzati. 
Nell’utilizzo della relazione (1.2.1) è più corretto, pertanto, fare rife-
rimento a “scenari di crescita”. 

L’equazione (1.2.1) può essere riscritta nella forma: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑
𝐹𝐹 = 𝑘𝑘 ∙ 𝑑𝑑𝑑𝑑 (1.2.2) 

 

 
2 La grandezza 𝐹𝐹 può essere ad esempio, nel caso che qui interessa, la domanda di 
energia primaria ovvero la domanda di energia elettrica o, più in generale, la do-
manda di materie prime, di risorse naturali in genere o, ancora, la crescita della po-
polazione a livello locale o a livello mondiale, ecc. 

L’equazione (1.2.2) esprime una equazione differenziale ordinaria a 
variabili separabili, che integrata diventa: 
 

𝑙𝑙𝑙𝑙(𝐹𝐹) = 𝑘𝑘 ∙ 𝑡𝑡 + 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 (1.2.3) 
 
essendo “𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐” una costante di integrazione, da cui: 
 

𝐹𝐹(𝑡𝑡) = 𝑒𝑒(𝑘𝑘∙𝑡𝑡+𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐) = 𝐶𝐶 ∙ 𝑒𝑒𝑘𝑘∙𝑡𝑡 (1.2.4) 
 
posto 𝐶𝐶 = 𝑒𝑒𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. La costante 𝐶𝐶 può essere determinata imponendo 
come condizione al contorno 𝐹𝐹 = 𝐹𝐹0 per 𝑡𝑡 = 𝑡𝑡0 = 0, per cui risulta: 
 

𝐹𝐹(𝑡𝑡) = 𝐹𝐹0 ∙ 𝑒𝑒𝑘𝑘∙𝑡𝑡 (1.2.5) 
 
L’equazione (1.2.5) esprime il valore della funzione 𝐹𝐹(𝑡𝑡) al tempo 𝑡𝑡, 
conforme alla relazione (1.2.1), quando sia noto il suo valore 𝐹𝐹0 al 
tempo 𝑡𝑡 = 0. 

Nella relazione (1.2.5) il termine 𝑘𝑘 rappresenta, come già osserva-
to, il fattore di crescita (𝑘𝑘 > 0) o di regressione o di decrescita (𝑘𝑘 <
0). Supposto di misurare il tempo in anni e che il fattore di crescita 
sia, ad esempio, pari al 3,5%, si rileva quanto rappresentato in tabella 
1.2.1. 
 
Tabella 1.2.1. Evoluzione nel tempo della funzione esponenziale 𝐹𝐹 con tasso 
annuo di crescita del 3,5%. 

t (anni) 
𝑭𝑭
𝑭𝑭𝟎𝟎

 

1 1,036 
2 1,073 
5 1,191 

10 1,419 
20 2,014 
40 4,055 
60 8,166 
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L’equazione (1.2.5) esprime il valore della funzione 𝐹𝐹(𝑡𝑡) al tempo 𝑡𝑡, 
conforme alla relazione (1.2.1), quando sia noto il suo valore 𝐹𝐹0 al 
tempo 𝑡𝑡 = 0. 

Nella relazione (1.2.5) il termine 𝑘𝑘 rappresenta, come già osserva-
to, il fattore di crescita (𝑘𝑘 > 0) o di regressione o di decrescita (𝑘𝑘 <
0). Supposto di misurare il tempo in anni e che il fattore di crescita 
sia, ad esempio, pari al 3,5%, si rileva quanto rappresentato in tabella 
1.2.1. 
 
Tabella 1.2.1. Evoluzione nel tempo della funzione esponenziale 𝐹𝐹 con tasso 
annuo di crescita del 3,5%. 

t (anni) 
𝑭𝑭
𝑭𝑭𝟎𝟎

 

1 1,036 
2 1,073 
5 1,191 

10 1,419 
20 2,014 
40 4,055 
60 8,166 

 



Si osserva, ad esempio, che con un tasso annuo di crescita del 3,5% la 
funzione 𝐹𝐹 presenta un valore pressoché doppio dopo 20 anni, qua-
druplo dopo 40 anni e ottuplo dopo 60 anni, con raddoppi progressi-
vi ogni 20 anni.  

Ci si chiede, a questo punto quale sia la relazione che fornisce il 
tempo di raddoppio della funzione 𝐹𝐹; questa relazione, infatti, è 
estremamente significativa in un contesto di sviluppo a tasso di cre-
scita costante, specie in relazione alle inerenti attività di pianificazio-
ne. 

Questa relazione può essere identificata imponendo semplicemen-
te la condizione del raddoppio della funzione 𝐹𝐹 nella relazione (1.2.5): 
 

𝐹𝐹
𝐹𝐹0

= 𝑒𝑒𝑘𝑘∙𝑡𝑡 = 2 (1.2.6) 

 
da cui: 
 

𝑘𝑘 ∙ 𝑡𝑡 = 𝑙𝑙𝑙𝑙(2) = 0,69315 ≅ 0,7 (1.2.7) 
 
Si ha quindi: 
 

𝑘𝑘 ≅ 0,7
𝑡𝑡  

 

𝑡𝑡 ≅ 0,7
𝑘𝑘  

(1.2.8) 

 
La prima delle (1.2.8) fornisce il tasso di crescita 𝑘𝑘 necessario per ave-
re un raddoppio della funzione 𝐹𝐹 in 𝑡𝑡 anni; ad esempio, 𝑘𝑘 =
0,07 (7%) per 𝑡𝑡 = 10 anni. La seconda delle (1.2.8) fornisce invece il 
numero di anni 𝑡𝑡 necessari per avere un raddoppio della funzione 𝐹𝐹 
con un tasso di crescita pari a 𝑘𝑘; per esempio, 𝑡𝑡 = 7 per 𝑘𝑘 =
0,10 (10%). 
 
  

Serie storiche della produzione lorda e della domanda di energia 
elettrica in Italia 
La tabella 1.2.2 riporta una sintesi della produzione lorda di energia 
elettrica in Italia nel periodo 1950-20223, distinta per tipologia di im-
pianto. Nel periodo 1963-1987 l’energia elettrica è stata prodotta in 
Italia anche mediante impianti nucleari; per economia di spazio la re-
lativa produzione è riportata, in colore rosso, nella colonna 
dell’energia eolica.  
 
Tabella 1.2.2. Produzione lorda di energia elettrica in Italia (GWh) 

Anno Termoel. Idroel. Geoterm. Eolica Fotovolt. Totale 

1950 1.798 21.605 1.278   24.681 

1960 8.030 46.106 2.104   56.240 

1970 70.222 41.300 2.725 3.176 (*)  117.423 

1980 133.350 47.511 2.672 2.208 (*)  185.741 

1990 178.590 35.079 3.222   216.891 

1995 196.123 41.907 3.436 14  241.480 

2000 220.455 50.900 4.705 569  276.629 

2005 253.073 42.927 5.324 2.347  303.671 

2010 231.248 54.407 5.376 9.126 1.906 302.063 

2015 192.054 46.969 6.185 14.844 22.942 282.994 

2020 181.307 49.495 6.026 18.762 24.941 280.531 

2021 189.711 47.478 5.914 20.927 25.039 289.070 

2022 199.210 30.291 5.837 20.494 28.122 283.953 

(*)  Fonte nucleare 
 
La tabella 1.2.3 riporta invece la produzione lorda percentuale per ti-
pologia di impianto rispetto alla produzione totale sempre nello stes-
so periodo 1950-2022.  

 
3 Dati Terna:  
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re un raddoppio della funzione 𝐹𝐹 in 𝑡𝑡 anni; ad esempio, 𝑘𝑘 =
0,07 (7%) per 𝑡𝑡 = 10 anni. La seconda delle (1.2.8) fornisce invece il 
numero di anni 𝑡𝑡 necessari per avere un raddoppio della funzione 𝐹𝐹 
con un tasso di crescita pari a 𝑘𝑘; per esempio, 𝑡𝑡 = 7 per 𝑘𝑘 =
0,10 (10%). 
 
  

Serie storiche della produzione lorda e della domanda di energia 
elettrica in Italia 
La tabella 1.2.2 riporta una sintesi della produzione lorda di energia 
elettrica in Italia nel periodo 1950-20223, distinta per tipologia di im-
pianto. Nel periodo 1963-1987 l’energia elettrica è stata prodotta in 
Italia anche mediante impianti nucleari; per economia di spazio la re-
lativa produzione è riportata, in colore rosso, nella colonna 
dell’energia eolica.  
 
Tabella 1.2.2. Produzione lorda di energia elettrica in Italia (GWh) 

Anno Termoel. Idroel. Geoterm. Eolica Fotovolt. Totale 

1950 1.798 21.605 1.278   24.681 

1960 8.030 46.106 2.104   56.240 

1970 70.222 41.300 2.725 3.176 (*)  117.423 

1980 133.350 47.511 2.672 2.208 (*)  185.741 

1990 178.590 35.079 3.222   216.891 

1995 196.123 41.907 3.436 14  241.480 

2000 220.455 50.900 4.705 569  276.629 

2005 253.073 42.927 5.324 2.347  303.671 

2010 231.248 54.407 5.376 9.126 1.906 302.063 

2015 192.054 46.969 6.185 14.844 22.942 282.994 

2020 181.307 49.495 6.026 18.762 24.941 280.531 

2021 189.711 47.478 5.914 20.927 25.039 289.070 

2022 199.210 30.291 5.837 20.494 28.122 283.953 

(*)  Fonte nucleare 
 
La tabella 1.2.3 riporta invece la produzione lorda percentuale per ti-
pologia di impianto rispetto alla produzione totale sempre nello stes-
so periodo 1950-2022.  
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Tabella 1.2.3. Produzione lorda di energia elettrica in Italia (%) 

Anno Termoel. Idroel. Geoterm. Eolica Fotovolt. Totale 

1950 7,28 87,54 5,18   100,00 

1960 14,28 81,98 3,74   100,00 

1970 59,80 35,17 2,32 2,70 (*)  100,00 

1980 71,79 25,58 1,44 1,19 (*)  100,00 

1990 82,34 16,17 1,49   100,00 

1995 81,22 17,35 1,42 0,01  100,00 

2000 79,69 18,40 1,70 0,21  100,00 

2005 83,34 14,14 1,75 0,77  100,00 

2010 76,56 18,01 1,78 3,02 0,63 100,00 

2015 67,87 16,60 2,19 5,25 8,11 100,00 

2020 64,63 17,64 2,15 6,69 8,89 100,00 

2021 65,63 16,42 2,05 7,24 8,66 100,00 

2022 70,16 10,67 2,06 7,22 9,90 100,00 

(*)  Fonte nucleare 
 
La tabella 1.2.4 riporta inoltre, sempre per il periodo 1950-20228, 
l’energia elettrica richiesta sulla rete. Essa differisce dalla produzione 
lorda di energia elettrica di cui in tabella 1.2.2 principalmente per due 
motivi. La produzione lorda di energia, infatti, non è tutta immessa in 
rete perché deve essere depurata dagli assorbimenti degli ausiliari e 
dalle perdite di rete (trasformazione e trasporto). Alla produzione 
netta così ottenuta devono essere inoltre sommati i saldi degli scambi 
con l’estero, dovuti alle importazioni/esportazioni di energia elettrica 
attraverso le connessioni internazionali. 

Nella tabella 1.2.4 sono riportati anche i fattori di crescita 𝑘𝑘𝑖𝑖 e 𝑘𝑘0 ri-
feriti rispettivamente al decennio precedente e all’intero periodo con-
siderato. 

Si osserva, in particolare, il forte incremento della domanda di 
energia elettrica nei primi due decenni dopoguerra, con tassi medi di 
crescita in ciascun decennio maggiori del 7%, tasso di crescita a cui 

corrisponde, come mostrato precedentemente e come si evince dalla 
tabella 1.2.4, un raddoppio della grandezza in esame. Il tasso medio 
negativo di crescita nel decennio 2010-2020 denota invece la sensibile 
diminuzione della domanda causata dalla grave crisi economico-
finanziaria mondiale verificatasi nel periodo 2007-2013. 
 
Tabella 1.2.4. Energia elettrica richiesta in Italia (GWh) 

Anno 
En. El. richie-

sta 
𝒌𝒌𝒊𝒊 % 𝒌𝒌𝟎𝟎 % 

1950 24.564 --- --- 
1960 54.749 8,01 8,01 
1970 115.023 7,42 7,72 
1980 179.538 4,45 6,63 
1990 235.124 2,70 5,65 
1995 261.009 --- 5,25 
2000 298.510 2,39 5,00 
2005 330.443 --- 4,73 
2010 330.455 1,02 4,33 
2015 316.897 --- 3,93 
2020 301.180 -0,93 3,58 
2022 315.008 --- 3,54 

𝑘𝑘𝑖𝑖 fattore di crescita riferito al decennio precedente 
𝑘𝑘0 fattore di crescita riferito al 1950 

1.3 Panorama mondiale della domanda di energia 
primaria e di energia elettrica 

 
Le tabelle 1.3.1 e 1.3.2 riportano una sintesi della domanda mondiale 
di energia primaria per fonte nel periodo 2010-2050, con valori 
dell’energia espressi rispettivamente in EJ, tabella 1.3.1, e in Mtep 
(milioni di tonnellate equivalenti di petrolio), tabella 1.3.24. La tabella 

 
4 1 𝐸𝐸𝐸𝐸 = 1 ∙ 1018 𝐽𝐽 = 2,389 ∙ 107 𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡 



Tabella 1.2.3. Produzione lorda di energia elettrica in Italia (%) 

Anno Termoel. Idroel. Geoterm. Eolica Fotovolt. Totale 

1950 7,28 87,54 5,18   100,00 

1960 14,28 81,98 3,74   100,00 

1970 59,80 35,17 2,32 2,70 (*)  100,00 

1980 71,79 25,58 1,44 1,19 (*)  100,00 

1990 82,34 16,17 1,49   100,00 

1995 81,22 17,35 1,42 0,01  100,00 

2000 79,69 18,40 1,70 0,21  100,00 

2005 83,34 14,14 1,75 0,77  100,00 

2010 76,56 18,01 1,78 3,02 0,63 100,00 

2015 67,87 16,60 2,19 5,25 8,11 100,00 

2020 64,63 17,64 2,15 6,69 8,89 100,00 

2021 65,63 16,42 2,05 7,24 8,66 100,00 

2022 70,16 10,67 2,06 7,22 9,90 100,00 

(*)  Fonte nucleare 
 
La tabella 1.2.4 riporta inoltre, sempre per il periodo 1950-20228, 
l’energia elettrica richiesta sulla rete. Essa differisce dalla produzione 
lorda di energia elettrica di cui in tabella 1.2.2 principalmente per due 
motivi. La produzione lorda di energia, infatti, non è tutta immessa in 
rete perché deve essere depurata dagli assorbimenti degli ausiliari e 
dalle perdite di rete (trasformazione e trasporto). Alla produzione 
netta così ottenuta devono essere inoltre sommati i saldi degli scambi 
con l’estero, dovuti alle importazioni/esportazioni di energia elettrica 
attraverso le connessioni internazionali. 

Nella tabella 1.2.4 sono riportati anche i fattori di crescita 𝑘𝑘𝑖𝑖 e 𝑘𝑘0 ri-
feriti rispettivamente al decennio precedente e all’intero periodo con-
siderato. 

Si osserva, in particolare, il forte incremento della domanda di 
energia elettrica nei primi due decenni dopoguerra, con tassi medi di 
crescita in ciascun decennio maggiori del 7%, tasso di crescita a cui 

corrisponde, come mostrato precedentemente e come si evince dalla 
tabella 1.2.4, un raddoppio della grandezza in esame. Il tasso medio 
negativo di crescita nel decennio 2010-2020 denota invece la sensibile 
diminuzione della domanda causata dalla grave crisi economico-
finanziaria mondiale verificatasi nel periodo 2007-2013. 
 
Tabella 1.2.4. Energia elettrica richiesta in Italia (GWh) 

Anno 
En. El. richie-

sta 
𝒌𝒌𝒊𝒊 % 𝒌𝒌𝟎𝟎 % 

1950 24.564 --- --- 
1960 54.749 8,01 8,01 
1970 115.023 7,42 7,72 
1980 179.538 4,45 6,63 
1990 235.124 2,70 5,65 
1995 261.009 --- 5,25 
2000 298.510 2,39 5,00 
2005 330.443 --- 4,73 
2010 330.455 1,02 4,33 
2015 316.897 --- 3,93 
2020 301.180 -0,93 3,58 
2022 315.008 --- 3,54 

𝑘𝑘𝑖𝑖 fattore di crescita riferito al decennio precedente 
𝑘𝑘0 fattore di crescita riferito al 1950 

1.3 Panorama mondiale della domanda di energia 
primaria e di energia elettrica 

 
Le tabelle 1.3.1 e 1.3.2 riportano una sintesi della domanda mondiale 
di energia primaria per fonte nel periodo 2010-2050, con valori 
dell’energia espressi rispettivamente in EJ, tabella 1.3.1, e in Mtep 
(milioni di tonnellate equivalenti di petrolio), tabella 1.3.24. La tabella 

 
4 1 𝐸𝐸𝐸𝐸 = 1 ∙ 1018 𝐽𝐽 = 2,389 ∙ 107 𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡 



1.3.3 riporta inoltre i valori di sintesi della domanda mondiale di 
energia primaria espressi in termini percentuali rispetto alla doman-
da totale. I dati riportati sono estratti dal World Energy Outlook 
(WEO) 2023 dell’International Energy Agency (IEA), pubblicato nel 
novembre 2023. I dati relativi agli anni 2010÷2022 sono consolidati e 
certificati, mentre quelli relativi agli anni 2030-2050 sono il risultato di 
proiezioni basate sullo scenario “Stated Policies Scenario” (SPS) svi-
luppato dall’IEA. Lo scenario SPS basato sulle politiche energetiche e 
ambientali già messe in atto a livello mondiale, non è l’unico scenario 
sviluppato dall’IEA: ad esso si affiancano lo scenario “Announced 
Pledges Scenario” (APS), basato sulle politiche annunciate, oltre a 
quelle già messe in atto, e quindi più avanzato del precedente e più 
indirizzato verso gli accordi della COP 21 di Parigi del dicembre 
2015, e lo scenario “Net Zero Emissions” (NZE), basato sul raggiun-
gimento della neutralità carbonica, ossia sull’azzeramento delle emis-
sioni nette di CO2, al 2050.  

Premesso che gli scenari vengono continuamente aggiornati e che, 
pertanto, le considerazioni che seguono hanno carattere puramente 
indicativo, si evidenziano i seguenti aspetti salienti: 

 secondo lo scenario SPS, l’incremento al 2050 della domanda 
mondiale di energia primaria, rispetto al 2010, sarà del 34% circa; 

 l’incremento della domanda mondiale di combustibili fossili co-
mincerà a ridursi progressivamente già dai prossimi anni e al 2050 
sarà lievemente minore, del 2% circa, rispetto al 2010; 

 l’incidenza delle fonti fossili sulla domanda totale passerà, nel pe-
riodo considerato, dall’82% circa nel 2010 al 60% circa nel 2040; 

 l’incidenza dei combustibili fossili sarà perciò ancora molto signi-
ficativa nei prossimi tre decenni. 

 
  

Tabella 1.3.1. Domanda mondiale di energia primaria – Valori assoluti per 
fonte (EJ). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 

 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 541 624 632 668 678 692 725 

Carbone 153 167 170 147 130 119 102 

Petrolio 173 182 187 195 191 187 186 

Gas naturale 115 146 144 149 147 146 144 

Totale fossili 441 496 501 490 468 452 432 

Nucleare 30 31 29 37 40 43 48 

Idraulica 12 15 16 18 19 20 23 

Solare 1 5 7 23 35 49 70 

Eolica 1 7 8 19 27 33 42 

Bioenergie 52 63 65 72 76 81 90 

Altre rinnov. 3 5 5 8 11 13 18 

Totale rinnov. 69 95 100 139 169 196 243 

Altre fonti 2 2 2 2 2 2 2 

 

Tabella 1.3.2. Domanda mondiale di energia primaria – Valori assoluti per 
fonte (Mtep). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 

 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 12.929 14.905 15.095 15.953 16.204 16.525 17.315 

Carbone 3.655 3.997 4.065 3.505 3.116 2.839 2.426 

Petrolio 4.132 4.358 4.460 4.656 4.554 4.466 4.438 

Gas naturale 2.746 3.493 3.441 3.551 3.507 3.481 3.449 

Totale fossili 10.533 11.848 11.966 11.712 11.177 10.786 10.314 

Nucleare 719 733 699 878 961 1.020 1.145 

Idraulica 296 369 376 428 455 477 546 

Solare 19 130 158 541 846 1.160 1.672 

Eolica 29 160 183 450 645 798 1.015 

Bioenergie 1.232 1.501 1.547 1.710 1.825 1.929 2.157 

Altre rinnov. 61 112 116 190 255 316 426 

Totale rinnov. 1.638 2.271 2.379 3.319 4.025 4.679 5.816 

Altre fonti 39 53 50 43 41 41 41 
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fonte (EJ). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 
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Tabella 1.3.2. Domanda mondiale di energia primaria – Valori assoluti per 
fonte (Mtep). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 
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Tabella 1.3.3. Domanda mondiale di energia primaria – Valori percentuali 
per fonte. Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 

 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 100 100 100 100 100 100 100 

Carbone 28,3 26,8 26,9 22,0 19,2 17,2 14,0 

Petrolio 32,0 29,2 29,5 29,2 28,1 27,0 25,6 

Gas naturale 21,2 23,4 22,8 22,3 21,6 21,1 19,9 

Totale fossili 81,5 79,5 79,3 73,4 69,0 65,3 59,6 

Nucleare 5,6 4,9 4,6 5,5 5,9 6,2 6,6 

Idraulica 2,3 2,5 2,5 2,7 2,8 2,9 3,2 

Solare 0,1 0,9 1,0 3,4 5,2 7,0 9,7 

Eolica 0,2 1,1 1,2 2,8 4,0 4,8 5,9 

Bioenergie 9,5 10,1 10,2 10,7 11,3 11,7 12,5 

Altre rinnov. 0,5 0,7 0,8 1,2 1,6 1,9 2,5 

Totale rinnov. 12,7 15,2 15,8 20,8 24,8 28,3 33,6 

Altre fonti 0,3 0,4 0,3 0,3 0,3 0,2 0,2 

 
Le tabelle 1.3.4 e 1.3.5, analogamente, riportano una sintesi della do-
manda mondiale di energia primaria per fonte destinata alla sola 
produzione elettrica, nel periodo 2010-2050, con valori dell’energia 
sempre espressi rispettivamente in EJ, tabella 1.3.4, e in Mtep, tabella 
1.3.5. La tabella 1.3.6 riporta inoltre i valori di sintesi della domanda 
mondiale di energia primaria destinata alla sola produzione elettrica 
espressi in termini percentuali rispetto alla domanda totale. I dati ri-
portati sono estratti sempre dal report IEA-WEO 2023. Come per la 
domanda totale, i dati relativi agli anni 2010÷2022 sono consolidati e 
certificati, mentre quelli relativi agli anni 2030-2050 sono il risultato di 
proiezioni basate sullo scenario SPS sviluppato dall’IEA. 

Nella tabella 1.3.6, i valori riportati nella riga dei totali (2a riga) 
rappresentano la percentuale di energia primaria complessivamente 
destinata alla generazione elettrica rispetto alla domanda totale di 
energia primaria di cui in tabella 1.3.1 (ovvero 1.3.2), mentre i valori 
riportati nelle altre righe rappresentano la percentuale di ciascuna 
fonte di energia primaria utilizzata per la generazione elettrica rispet-

to all’energia primaria complessivamente destinata al settore elettri-
co. Si evidenziano i seguenti aspetti salienti: 

 rispetto al 2010, l’incremento al 2050 della domanda mondiale di 
energia primaria destinata al settore elettrico sarà di circa il 60%; 

 la domanda mondiale di combustibili fossili nel settore elettrico 
subirà una progressiva diminuzione già dai prossimi anni, con una 
riduzione al 2050 del 30% circa rispetto al 2010; 

 la quota di energia primaria destinata al settore elettrico, pari al 
37% circa nel 2010 aumenterà fino a poco più del 44% nel 2050, ciò 
in ragione della maggiore penetrazione elettrica nel sistema ener-
getico mondiale per effetto sia della crescita dei paesi in via di svi-
luppo, sia della diffusione della mobilità elettrica; 

 in termini relativi, l’incidenza delle fonti fossili nel settore elettrico 
subirà un forte calo passando da poco più del 74% nel 2010, al 33% 
circa nel 2050. 

 
Tabella 1.3.4. Energia primaria destinata al settore elettrico – Valori assoluti 
per fonte (EJ). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 

 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 200 244 247 263 275 291 321 

Carbone 91 108 110 89 76 67 53 

Petrolio 11 8 8 5 4 4 3 

Gas naturale 47 57 57 55 51 50 49 

Totale fossili 149 173 175 149 131 120 105 

Nucleare 30 31 29 37 40 43 48 

Idraulica 12 15 16 18 19 20 23 

Solare 0 4 5 19 31 43 62 

Eolica 1 7 8 19 27 33 42 

Bioenergie 4 9 9 14 16 17 21 

Altre rinnov. 2 4 4 7 10 13 18 

Totale rinnov. 20 39 41 77 102 126 166 

Altre fonti 1 1 1 1 1 2 2 
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fonte di energia primaria utilizzata per la generazione elettrica rispet-

to all’energia primaria complessivamente destinata al settore elettri-
co. Si evidenziano i seguenti aspetti salienti: 

 rispetto al 2010, l’incremento al 2050 della domanda mondiale di 
energia primaria destinata al settore elettrico sarà di circa il 60%; 

 la domanda mondiale di combustibili fossili nel settore elettrico 
subirà una progressiva diminuzione già dai prossimi anni, con una 
riduzione al 2050 del 30% circa rispetto al 2010; 

 la quota di energia primaria destinata al settore elettrico, pari al 
37% circa nel 2010 aumenterà fino a poco più del 44% nel 2050, ciò 
in ragione della maggiore penetrazione elettrica nel sistema ener-
getico mondiale per effetto sia della crescita dei paesi in via di svi-
luppo, sia della diffusione della mobilità elettrica; 

 in termini relativi, l’incidenza delle fonti fossili nel settore elettrico 
subirà un forte calo passando da poco più del 74% nel 2010, al 33% 
circa nel 2050. 

 
Tabella 1.3.4. Energia primaria destinata al settore elettrico – Valori assoluti 
per fonte (EJ). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 

 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 200 244 247 263 275 291 321 

Carbone 91 108 110 89 76 67 53 

Petrolio 11 8 8 5 4 4 3 

Gas naturale 47 57 57 55 51 50 49 

Totale fossili 149 173 175 149 131 120 105 

Nucleare 30 31 29 37 40 43 48 

Idraulica 12 15 16 18 19 20 23 

Solare 0 4 5 19 31 43 62 

Eolica 1 7 8 19 27 33 42 

Bioenergie 4 9 9 14 16 17 21 

Altre rinnov. 2 4 4 7 10 13 18 

Totale rinnov. 20 39 41 77 102 126 166 

Altre fonti 1 1 1 1 1 2 2 

 
  



Tabella 1.3.5. Energia primaria destinata al settore elettrico – Valori assoluti 
per fonte (Mtep). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 

 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 4.772 5.822 5.901 6.286 6.575 6.944 7.659 

Carbone 2.175 2.586 2.638 2.121 1.806 1.589 1.260 

Petrolio 260 180 187 123 106 95 72 

Gas naturale 1.115 1.369 1.359 1.305 1.225 1.186 1.171 

Totale fossili 3.550 4.135 4.184 3.549 3.137 2.870 2.503 

Nucleare 719 733 699 878 961 1.020 1.145 

Idraulica 296 369 376 428 455 477 546 

Solare 3 88 111 465 744 1.028 1.481 

Eolica 29 160 183 450 645 798 1.015 

Bioenergie 95 216 224 326 370 413 497 

Altre rinnov. 56 89 93 162 230 301 434 

Totale rinnov. 480 922 987 1.830 2.444 3.016 3.972 

Altre fonti 24 31 30 29 33 37 40 

 

Tabella 1.3.6. Energia primaria destinata al settore elettrico – Valori percen-
tuali per fonte. Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 

 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 36,9 39,1 39,1 39,4 40,6 42,0 44,2 

Carbone 45,6 44,4 44,7 33,7 27,5 22,9 16,4 

Petrolio 5,5 3,1 3,2 2,0 1,6 1,4 0,9 

Gas naturale 23,4 23,5 23,0 20,8 18,6 17,1 15,3 

Totale fossili 74,4 71,0 70,9 56,5 47,7 41,3 32,7 

Nucleare 15,1 12,6 11,9 14,0 14,6 14,7 15,0 

Idraulica 6,2 6,3 6,4 6,8 6,9 6,9 7,1 

Solare 0,1 1,5 1,9 7,4 11,3 14,8 19,3 

Eolica 0,6 2,8 3,1 7,2 9,8 11,5 13,2 

Bioenergie 2,0 3,7 3,8 5,2 5,6 5,9 6,5 

Altre rinnov. 1,2 1,5 1,6 2,6 3,5 4,3 5,7 

Totale rinnov. 10,1 15,8 16,7 29,1 37,2 43,4 51,9 

Altre fonti 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 

 

Con specifico riferimento al settore elettrico, le tabelle 1.3.7 e 1.3.8 ri-
portano una sintesi della produzione mondiale di energia elettrica 
per fonte, in termini assoluti (in TWh) e percentuali rispetto alla pro-
duzione totale, con riferimento al periodo 2010-2050 e allo scenario 
SPS. 
 
Tabella 1.3.7. Produzione mondiale di energia elettrica – Valori assoluti per 
fonte (TWh). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 
 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 21533 28346 29033 35802 40494 45418 53985 

Carbone 8669 10247 10427 8333 6973 6145 4949 

Petrolio 963 683 709 462 398 356 274 

Gas naturale 4847 6526 6500 6611 6222 6067 6150 

Fossili + CCUS 0 1 1 7 30 59 90 

Totale fossili 14479 17456 17637 15413 13623 12627 11463 

Nucleare 2756 2810 2682 3351 3665 3886 4353 

H2+NH3 0  0  0  22  59  82  91  

Idraulica 3456 4299 4378 4981 5293 5554 6351 

Bioenergie 309 666 687 1073 1241 1410 1746 

Eolica 342 1865 2125 5229 7502 9275 11801 

Geotermica 68 96 101 175 247 317 439 

Solare PV 32 1023 1291 5405 8657 11961 17220 

Solare CSP 2 15 16 46 91 161 322 

Mare 1 1 1 6 20 44 93 

Totale rinnov. 4209 7964 8599 16915 23051 28721 37973 

Altre fonti 89 116 116 101 96 101 105 
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Carbone 45,6 44,4 44,7 33,7 27,5 22,9 16,4 

Petrolio 5,5 3,1 3,2 2,0 1,6 1,4 0,9 

Gas naturale 23,4 23,5 23,0 20,8 18,6 17,1 15,3 

Totale fossili 74,4 71,0 70,9 56,5 47,7 41,3 32,7 

Nucleare 15,1 12,6 11,9 14,0 14,6 14,7 15,0 

Idraulica 6,2 6,3 6,4 6,8 6,9 6,9 7,1 

Solare 0,1 1,5 1,9 7,4 11,3 14,8 19,3 

Eolica 0,6 2,8 3,1 7,2 9,8 11,5 13,2 

Bioenergie 2,0 3,7 3,8 5,2 5,6 5,9 6,5 

Altre rinnov. 1,2 1,5 1,6 2,6 3,5 4,3 5,7 

Totale rinnov. 10,1 15,8 16,7 29,1 37,2 43,4 51,9 

Altre fonti 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 

 

Con specifico riferimento al settore elettrico, le tabelle 1.3.7 e 1.3.8 ri-
portano una sintesi della produzione mondiale di energia elettrica 
per fonte, in termini assoluti (in TWh) e percentuali rispetto alla pro-
duzione totale, con riferimento al periodo 2010-2050 e allo scenario 
SPS. 
 
Tabella 1.3.7. Produzione mondiale di energia elettrica – Valori assoluti per 
fonte (TWh). Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 
 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 21533 28346 29033 35802 40494 45418 53985 

Carbone 8669 10247 10427 8333 6973 6145 4949 

Petrolio 963 683 709 462 398 356 274 

Gas naturale 4847 6526 6500 6611 6222 6067 6150 

Fossili + CCUS 0 1 1 7 30 59 90 

Totale fossili 14479 17456 17637 15413 13623 12627 11463 

Nucleare 2756 2810 2682 3351 3665 3886 4353 

H2+NH3 0  0  0  22  59  82  91  

Idraulica 3456 4299 4378 4981 5293 5554 6351 

Bioenergie 309 666 687 1073 1241 1410 1746 

Eolica 342 1865 2125 5229 7502 9275 11801 

Geotermica 68 96 101 175 247 317 439 

Solare PV 32 1023 1291 5405 8657 11961 17220 

Solare CSP 2 15 16 46 91 161 322 

Mare 1 1 1 6 20 44 93 

Totale rinnov. 4209 7964 8599 16915 23051 28721 37973 

Altre fonti 89 116 116 101 96 101 105 

 
  



Tabella 1.3.8. Produzione mondiale di energia elettrica – Valori percentuali 
per fonte. Stated Policies Scenario (SPS) – IEA-WEO 2023 
 2010 2021 2022 2030 2035 2040 2050 

Totale 100 100 100 100 100 100 100 

Carbone 40,3 36,1 35,9 23,3 17,2 13,5 9,2 

Petrolio 4,5 2,4 2,4 1,3 1,0 0,8 0,5 

Gas naturale 22,5 23,0 22,4 18,5 15,4 13,4 11,4 

Fossili + CCUS 0,0 0,0 0,0 0,0 0,1 0,1 0,2 

Totale fossili 67,2 61,6 60,7 43,0 33,6 27,8 21,2 

Nucleare 12,8 9,9 9,2 9,4 9,0 8,6 8,1 

H2+NH3 0,0 0,0 0,0 0,1 0,1 0,2 0,2 

Idraulica 16,0 15,2 15,1 13,9 13,1 12,2 11,8 

Bioenergie 1,4 2,3 2,4 3,0 3,1 3,1 3,2 

Eolica 1,6 6,6 7,3 14,6 18,5 20,4 21,9 

Geotermica 0,3 0,3 0,3 0,5 0,6 0,7 0,8 

Solare PV 0,1 3,6 4,4 15,1 21,4 26,3 31,9 

Solare CSP 0,0 0,1 0,1 0,1 0,2 0,4 0,6 

Mare 0,0 0,0 0,0 0,0 0,0 0,1 0,2 

Totale rinnov. 19,5 28,1 29,6 47,2 56,9 63,2 70,3 

Altre fonti 0,4 0,4 115,9 0,3 0,2 0,2 0,2 

 

Si evidenziano i seguenti aspetti salienti: 

 l’incremento al 2050 della produzione mondiale di energia elettri-
ca, rispetto al 2010, sarà pari a oltre il 150%, raggiungendo quasi il 
raddoppio nell’arco del trentennio 2020-2050; 

 la produzione di energia elettrica da combustibili fossili sarà infe-
riore a quella del 2010 già dal 2035, con una diminuzione al 2050 
del 20% circa rispetto al 2010. Si avrà tuttavia un crescente utilizzo 
del gas naturale, con un incremento al 2050 del 27% circa rispetto 
al 2010; 

 l’incremento della produzione di energia elettrica da fonti rinno-
vabili, nello stesso arco di tempo, sarà invece quasi decuplicato 
(circa 800%); 

 la produzione da fonte nucleare, inoltre, subirà un incremento del 
58% circa.  

 l’incidenza delle fonti fossili sulla produzione elettrica si ridurrà, 
nel periodo considerato, da poco più del 67% nel 2010 a poco più 
del 21% nel 2050; 

 l’incidenza delle fonti rinnovabili passerà invece, nello stesso pe-
riodo, da poco meno del 20%, di cui oltre l’80% da fonte idraulica, 
nel 2010, al 70% circa nel 2050, con un’incidenza delle fonti eolica e 
fotovoltaica pressoché doppia e tripla rispettivamente rispetto alla 
fonte idraulica; 

 
È interessante osservare, infine, la comparsa nel settore della produ-
zione elettrica delle tecnologie dell’idrogeno e di vettori energetici 
derivati (ammoniaca) e delle tecnologie CCUS di cattura e utilizzo 
della CO2. 
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Geotermica 0,3 0,3 0,3 0,5 0,6 0,7 0,8 

Solare PV 0,1 3,6 4,4 15,1 21,4 26,3 31,9 

Solare CSP 0,0 0,1 0,1 0,1 0,2 0,4 0,6 

Mare 0,0 0,0 0,0 0,0 0,0 0,1 0,2 

Totale rinnov. 19,5 28,1 29,6 47,2 56,9 63,2 70,3 

Altre fonti 0,4 0,4 115,9 0,3 0,2 0,2 0,2 
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del gas naturale, con un incremento al 2050 del 27% circa rispetto 
al 2010; 

 l’incremento della produzione di energia elettrica da fonti rinno-
vabili, nello stesso arco di tempo, sarà invece quasi decuplicato 
(circa 800%); 

 la produzione da fonte nucleare, inoltre, subirà un incremento del 
58% circa.  

 l’incidenza delle fonti fossili sulla produzione elettrica si ridurrà, 
nel periodo considerato, da poco più del 67% nel 2010 a poco più 
del 21% nel 2050; 

 l’incidenza delle fonti rinnovabili passerà invece, nello stesso pe-
riodo, da poco meno del 20%, di cui oltre l’80% da fonte idraulica, 
nel 2010, al 70% circa nel 2050, con un’incidenza delle fonti eolica e 
fotovoltaica pressoché doppia e tripla rispettivamente rispetto alla 
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È interessante osservare, infine, la comparsa nel settore della produ-
zione elettrica delle tecnologie dell’idrogeno e di vettori energetici 
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Capitolo 2 

Elementi introduttivi allo 
studio degli impianti motori 
termici 

2.1 Richiami sull’equazione di conservazione 
dell’energia 

 
Equazione di conservazione dell’energia per i sistemi aperti senza 
reazioni chimiche 
In assenza di reazioni chimiche e con riferimento all’unità di massa (o 
di portata massica) di fluido l’equazione di conservazione 
dell’energia per un sistema aperto in regime permanente e con flusso 
monodimensionale può essere espressa in termini differenziali me-
diante la relazione: 
 

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 + 𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝛿𝛿 − 𝛿𝛿𝛿𝛿 (2.1.1) 
 
dove, con riferimento ad un volume di controllo di estensione infini-
tesima, 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 e 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 rappresentano le variazioni infinitesime di energia 
specifica cinetica e potenziale del fluido lungo il volume di controllo, 
𝑑𝑑ℎ la variazione infinitesima di entalpia specifica del fluido, 𝛿𝛿𝛿𝛿 e 𝛿𝛿𝛿𝛿 le 
quantità infinitesime di calore e di lavoro scambiate dall’unità di 
massa di sistema con l’esterno. 
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In termini integrali, per un volume di controllo caratterizzato da una 
sola sezione di ingresso (sezione “1”) ed una di uscita (sezione “2”), la 
(2.1.1) diventa: 
 

𝑐𝑐22 − 𝑐𝑐12
2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧1) + (ℎ2 − ℎ1) = 𝑞𝑞1,2 − 𝑙𝑙1,2 (2.1.2) 

 
In assenza di variazioni di energia cinetica e potenziale, ovvero se il 
fluido evolvente nel sistema ha la stessa velocità nelle due sezioni di 
ingresso e di uscita e le stesse si trovano alla stessa quota, allora più 
semplicemente si ha: 
 

(ℎ2 − ℎ1) = 𝑞𝑞1,2 − 𝑙𝑙1,2 = 𝑞𝑞 − 𝑙𝑙 (2.1.3) 
 
È appena il caso di ricordare che l’entalpia specifica ℎ (come anche 
l’energia cinetica e l’energia potenziale) è una proprietà del sistema i 
cui valori ℎ1 e ℎ2 nelle sezioni di ingresso e di uscita (e in ogni altra 
sezione intermedia) dipendono solo dallo stato termodinamico del 
fluido in tali sezioni; in altre parole, essa è una funzione di stato. Il 
termine 𝑑𝑑ℎ nella (2.1.1) è pertanto un differenziale esatto e rappresen-
ta una “variazione” infinitesima di tale proprietà lungo un percorso 
del fluido infinitamente breve.  

I termini 𝑞𝑞1,2 e 𝑙𝑙1,2, per brevità 𝑞𝑞 e 𝑙𝑙, non sono invece proprietà del 
sistema in quanto non dipendono dagli stati iniziale e finale rispetti-
vamente nelle sezioni di ingresso e di uscita ma dalla particolare evo-
luzione del fluido dallo stato iniziale a quello finale. Essi non sono 
quindi “variazioni” di una proprietà del sistema ma “quantità” di 
energia scambiate con l’esterno sotto forma di calore e di lavoro at-
traverso le superfici impermeabili al fluido durante la trasformazione 
del fluido dallo stato iniziale a quello finale (ovvero durante il suo 
trasferimento dalla sezione di ingresso a quella di uscita). Conven-
zionalmente, il calore 𝑞𝑞 è positivo se è trasferito dall’esterno al siste-
ma mentre il lavoro 𝑙𝑙 è positivo se è compiuto dal sistema 
sull’esterno. 

I termini 𝛿𝛿𝛿𝛿 e 𝛿𝛿𝛿𝛿 nella (2.1.1) non sono perciò differenziali esatti ma 
rappresentano le “quantità” infinitesime di calore e lavoro scambiate 
con l’esterno durante la trasformazione in un tratto del volume di 
controllo infinitesimo. 
Dalla (2.1.3) si ha: 
 

ℎ2 = ℎ1 + 𝑞𝑞 − 𝑙𝑙 (2.1.4) 
 
La (2.1.4) afferma che l’entalpia finale del fluido evolvente nel volume 
di controllo è data dalla sua entalpia iniziale più il calore scambiato 
con l’esterno meno il lavoro scambiato con l’esterno nel corso della 
trasformazione. Per 𝑙𝑙 = 0 l’entalpia del sistema aumenta se 𝑞𝑞 > 0 (ca-
lore trasferito dall’esterno al sistema), per 𝑞𝑞 = 0 l’entalpia diminuisce 
se 𝑙𝑙 > 0 (lavoro compiuto dal sistema sull’esterno). 

Se la trasformazione è ciclica ∆ℎ = 0 in quanto ℎ2 = ℎ1 essendo 
l’entalpia una funzione di stato, pertanto
1: 
 

𝑞𝑞 = 𝑙𝑙  (2.1.5) 
 
o anche, per scambi di calore e lavoro discreti: 
 

Σ𝑞𝑞 = Σ𝑙𝑙 (2.1.6) 
 
Per una trasformazione reversibile si ha inoltre: 
 

𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = −𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 (2.1.7) 
 

1 In altri termini, in caso di trasformazione ciclica si ha: 
 

∮ 𝑑𝑑ℎ = ∮ 𝛿𝛿𝛿𝛿 − ∮ 𝛿𝛿𝛿𝛿 = 0 

 
essendo 𝑑𝑑ℎ un differenziale esatto ed essendo gli integrali ciclici in 𝛿𝛿𝛿𝛿 e in 𝛿𝛿𝛿𝛿 le quan-
tità di calore e di lavoro complessivamente scambiate con l’esterno dal fluido opera-
tivo durante il ciclo, per brevità indicati nella (2.1.4) con 𝑞𝑞 ed 𝑙𝑙 rispettivamente. 
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(ℎ2 − ℎ1) = 𝑞𝑞1,2 − 𝑙𝑙1,2 = 𝑞𝑞 − 𝑙𝑙 (2.1.3) 
 
È appena il caso di ricordare che l’entalpia specifica ℎ (come anche 
l’energia cinetica e l’energia potenziale) è una proprietà del sistema i 
cui valori ℎ1 e ℎ2 nelle sezioni di ingresso e di uscita (e in ogni altra 
sezione intermedia) dipendono solo dallo stato termodinamico del 
fluido in tali sezioni; in altre parole, essa è una funzione di stato. Il 
termine 𝑑𝑑ℎ nella (2.1.1) è pertanto un differenziale esatto e rappresen-
ta una “variazione” infinitesima di tale proprietà lungo un percorso 
del fluido infinitamente breve.  

I termini 𝑞𝑞1,2 e 𝑙𝑙1,2, per brevità 𝑞𝑞 e 𝑙𝑙, non sono invece proprietà del 
sistema in quanto non dipendono dagli stati iniziale e finale rispetti-
vamente nelle sezioni di ingresso e di uscita ma dalla particolare evo-
luzione del fluido dallo stato iniziale a quello finale. Essi non sono 
quindi “variazioni” di una proprietà del sistema ma “quantità” di 
energia scambiate con l’esterno sotto forma di calore e di lavoro at-
traverso le superfici impermeabili al fluido durante la trasformazione 
del fluido dallo stato iniziale a quello finale (ovvero durante il suo 
trasferimento dalla sezione di ingresso a quella di uscita). Conven-
zionalmente, il calore 𝑞𝑞 è positivo se è trasferito dall’esterno al siste-
ma mentre il lavoro 𝑙𝑙 è positivo se è compiuto dal sistema 
sull’esterno. 

I termini 𝛿𝛿𝛿𝛿 e 𝛿𝛿𝛿𝛿 nella (2.1.1) non sono perciò differenziali esatti ma 
rappresentano le “quantità” infinitesime di calore e lavoro scambiate 
con l’esterno durante la trasformazione in un tratto del volume di 
controllo infinitesimo. 
Dalla (2.1.3) si ha: 
 

ℎ2 = ℎ1 + 𝑞𝑞 − 𝑙𝑙 (2.1.4) 
 
La (2.1.4) afferma che l’entalpia finale del fluido evolvente nel volume 
di controllo è data dalla sua entalpia iniziale più il calore scambiato 
con l’esterno meno il lavoro scambiato con l’esterno nel corso della 
trasformazione. Per 𝑙𝑙 = 0 l’entalpia del sistema aumenta se 𝑞𝑞 > 0 (ca-
lore trasferito dall’esterno al sistema), per 𝑞𝑞 = 0 l’entalpia diminuisce 
se 𝑙𝑙 > 0 (lavoro compiuto dal sistema sull’esterno). 

Se la trasformazione è ciclica ∆ℎ = 0 in quanto ℎ2 = ℎ1 essendo 
l’entalpia una funzione di stato, pertanto
1: 
 

𝑞𝑞 = 𝑙𝑙  (2.1.5) 
 
o anche, per scambi di calore e lavoro discreti: 
 

Σ𝑞𝑞 = Σ𝑙𝑙 (2.1.6) 
 
Per una trasformazione reversibile si ha inoltre: 
 

𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = −𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 (2.1.7) 
 

1 In altri termini, in caso di trasformazione ciclica si ha: 
 

∮ 𝑑𝑑ℎ = ∮ 𝛿𝛿𝛿𝛿 − ∮ 𝛿𝛿𝛿𝛿 = 0 

 
essendo 𝑑𝑑ℎ un differenziale esatto ed essendo gli integrali ciclici in 𝛿𝛿𝛿𝛿 e in 𝛿𝛿𝛿𝛿 le quan-
tità di calore e di lavoro complessivamente scambiate con l’esterno dal fluido opera-
tivo durante il ciclo, per brevità indicati nella (2.1.4) con 𝑞𝑞 ed 𝑙𝑙 rispettivamente. 



 
𝛿𝛿𝑞𝑞𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 (2.1.8) 

 
quindi: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 − 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 + 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 (2.1.9) 
 
che rappresenta l’espressione della seconda equazione di Gibbs. Ana-
logamente la prima equazione di Gibbs ha espressione: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 − 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝 (2.1.10) 
 
La (2.1.9) contiene soltanto grandezze termodinamiche di stato 
(ℎ, 𝑇𝑇, 𝑠𝑠, 𝑣𝑣, 𝑝𝑝) e pertanto è valida per qualunque trasformazione rever-
sibile e non reversibile (così pure la (2.1.10)). Per una trasformazione 
non reversibile si ha infatti:  
 

𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 − 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 = −𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 − 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 (2.1.11) 
 

𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝛿𝛿𝛿𝛿 + 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖 (2.1.12) 
 
essendo 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 e 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖 rispettivamente il lavoro perduto e il calore prodot-
to internamente al sistema a causa delle azioni dissipative. Entrambi 
sono positivi per natura (al limite nulli nel caso di trasformazione re-
versibile) ed è 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖 = 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 in quanto il calore prodotto a causa delle ir-
reversibilità è dato proprio dal lavoro dissipato. 

Con riferimento alla (2.1.11) si osserva che nel caso di espansione è 
𝑑𝑑𝑑𝑑 < 0, perciò risulta 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 > 0 (come pure 𝛿𝛿𝛿𝛿) e, quindi, 𝛿𝛿𝛿𝛿 < 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟, 
essendo 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 > 0. Nel caso di compressione, viceversa, è 𝑑𝑑𝑑𝑑 > 0, perciò 
risulta 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 < 0 (come pure 𝛿𝛿𝛿𝛿) e, quindi, |𝛿𝛿𝛿𝛿| > |𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟|, essendo sem-
pre 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 > 0. Per una trasformazione non reversibile si ha pertanto: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝛿𝛿 − 𝛿𝛿𝛿𝛿 = (𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 − 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖) + (𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 + 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝) =  𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 + 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 (2.1.13) 
 
essendo, come detto, 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖 = 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝. 

Generalizzando si può considerare un volume di controllo caratteriz-
zato da più fluidi in ingresso e in uscita (figura 2.1.1), che all’interno 
del volume di controllo possono evolvere separatamente (ad esempio 
i fluidi “caldo” e “freddo” in uno scambiatore di calore) o miscelarsi 
(ad esempio i fluidi all’ingresso di un collettore di raccolta, il vapore 
all’ingresso di una turbina con più ammissioni a diverse pressioni, 
ecc.), o separarsi (ad esempio i fluidi all’uscita di un collettore di di-
stribuzione, il vapore in una turbina a vapore con spillamenti, ecc.). 
 

 
 
Figura 2.1.1. Volume di controllo con “n” fluidi in ingresso e “m” fluidi in 
uscita. 
 
Per una generica massa 𝑚𝑚 la relazione (2.1.3), in termini totali, diven-
ta: 
 

(𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1) = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (2.1.14) 
 
essendo 𝐻𝐻 = 𝑚𝑚 ∙ ℎ, 𝑄𝑄 = 𝑚𝑚 ∙ 𝑞𝑞, 𝐿𝐿 = 𝑚𝑚 ∙ 𝑙𝑙, in quanto l’entalpia, il calore e 
il lavoro (l’energia nelle sue diverse forme in genere) sono grandezze 
estensive, cioè il loro valore è proporzionale alla massa del sistema2. 
Nella figura 2.1.1 i fluidi e le loro proprietà sono caratterizzati da due 
indici rappresentativi il primo della sezione (sezione “1” di ingresso e 

 
2 Si denotano con lettere maiuscole le grandezze totali, estese cioè alla massa effettiva 
di sistema e con lettere minuscole le grandezze specifiche, riferite cioè all’unità di 
massa di sistema. 

….. …..

Q L
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quindi: 
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che rappresenta l’espressione della seconda equazione di Gibbs. Ana-
logamente la prima equazione di Gibbs ha espressione: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 − 𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝 (2.1.10) 
 
La (2.1.9) contiene soltanto grandezze termodinamiche di stato 
(ℎ, 𝑇𝑇, 𝑠𝑠, 𝑣𝑣, 𝑝𝑝) e pertanto è valida per qualunque trasformazione rever-
sibile e non reversibile (così pure la (2.1.10)). Per una trasformazione 
non reversibile si ha infatti:  
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essendo 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 e 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖 rispettivamente il lavoro perduto e il calore prodot-
to internamente al sistema a causa delle azioni dissipative. Entrambi 
sono positivi per natura (al limite nulli nel caso di trasformazione re-
versibile) ed è 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖 = 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 in quanto il calore prodotto a causa delle ir-
reversibilità è dato proprio dal lavoro dissipato. 

Con riferimento alla (2.1.11) si osserva che nel caso di espansione è 
𝑑𝑑𝑑𝑑 < 0, perciò risulta 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 > 0 (come pure 𝛿𝛿𝛿𝛿) e, quindi, 𝛿𝛿𝛿𝛿 < 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟, 
essendo 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 > 0. Nel caso di compressione, viceversa, è 𝑑𝑑𝑑𝑑 > 0, perciò 
risulta 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 < 0 (come pure 𝛿𝛿𝛿𝛿) e, quindi, |𝛿𝛿𝛿𝛿| > |𝛿𝛿𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟|, essendo sem-
pre 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 > 0. Per una trasformazione non reversibile si ha pertanto: 
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essendo, come detto, 𝛿𝛿𝑞𝑞𝑖𝑖 = 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝. 

Generalizzando si può considerare un volume di controllo caratteriz-
zato da più fluidi in ingresso e in uscita (figura 2.1.1), che all’interno 
del volume di controllo possono evolvere separatamente (ad esempio 
i fluidi “caldo” e “freddo” in uno scambiatore di calore) o miscelarsi 
(ad esempio i fluidi all’ingresso di un collettore di raccolta, il vapore 
all’ingresso di una turbina con più ammissioni a diverse pressioni, 
ecc.), o separarsi (ad esempio i fluidi all’uscita di un collettore di di-
stribuzione, il vapore in una turbina a vapore con spillamenti, ecc.). 
 

 
 
Figura 2.1.1. Volume di controllo con “n” fluidi in ingresso e “m” fluidi in 
uscita. 
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essendo 𝐻𝐻 = 𝑚𝑚 ∙ ℎ, 𝑄𝑄 = 𝑚𝑚 ∙ 𝑞𝑞, 𝐿𝐿 = 𝑚𝑚 ∙ 𝑙𝑙, in quanto l’entalpia, il calore e 
il lavoro (l’energia nelle sue diverse forme in genere) sono grandezze 
estensive, cioè il loro valore è proporzionale alla massa del sistema2. 
Nella figura 2.1.1 i fluidi e le loro proprietà sono caratterizzati da due 
indici rappresentativi il primo della sezione (sezione “1” di ingresso e 

 
2 Si denotano con lettere maiuscole le grandezze totali, estese cioè alla massa effettiva 
di sistema e con lettere minuscole le grandezze specifiche, riferite cioè all’unità di 
massa di sistema. 

….. …..

Q L



sezione “2” di uscita), il secondo dello specifico fluido (nella fattispe-
cie si hanno “n” fluidi in ingresso e “m” in uscita). 

Ricordando che l’entalpia è una grandezza additiva, oltre che 
estensiva3, le entalpie totali 𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2 complessivamente trasportate dai 
flussi all’ingresso e all’uscita del volume di controllo saranno espri-
mibili mediante le relazioni: 
 

𝐻𝐻1 =∑𝐻𝐻1,𝑖𝑖
𝑛𝑛

𝑖𝑖=1
=∑𝑚𝑚1,𝑖𝑖 ∙ ℎ1,𝑖𝑖

𝑛𝑛

𝑖𝑖=1
 (2.1.15) 

 

𝐻𝐻2 =∑𝐻𝐻2,𝑖𝑖
𝑚𝑚

𝑖𝑖=1
=∑𝑚𝑚2,𝑖𝑖 ∙ ℎ2,𝑖𝑖

𝑚𝑚

𝑖𝑖=1
 (2.1.16) 

 
Nelle (2.1.15) e (2.1.16) il generico prodotto (𝑚𝑚𝑖𝑖 ∙ ℎ𝑖𝑖) è espressione del-
la proprietà estensiva (o additiva, in termini continui) per l’𝑖𝑖-esimo 
fluido, mentre la sommatoria è espressione della proprietà additiva 
(in termini discreti) rispetto ai diversi fluidi. 

Per il volume di controllo rappresentato in figura 2.1.1 vale perciò 
l’equazione (2.1.14), essendo le entalpie totali 𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2 date dalle rela-
zioni (2.1.15) e (2.1.16). 
 
Equazione di conservazione dell’energia per i sistemi aperti con 
reazioni chimiche 
Per un sistema di massa 𝑚𝑚 sede di reazioni chimiche, la (2.1.3) e la 
(2.1.4), in termini totali, assumono la forma: 
 

(𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1) + ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (2.1.17) 
 

𝐻𝐻2 + ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐻𝐻1 + 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (2.1.18) 
 

 
3 La proprietà estensiva è diretta conseguenza della proprietà additiva. 

essendo 𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2 date sempre dalle relazioni (2.1.15) e (2.1.16), mentre 
il termine ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 rappresenta la variazione di energia potenziale 
chimica durante le reazioni ovvero la differenza tra l’energia poten-
ziale chimica dei prodotti e quella dei reagenti. 

In assenza di scambi di calore e di lavoro con l’esterno la (2.1.18) 
diventa: 
 

𝐻𝐻2 + ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐻𝐻1 (2.1.19) 
 
Dalla (2.1.19) si evince che: 

 se la reazione è esotermica (la reazione sviluppa calore) l’entalpia 
sensibile del sistema aumenta e quindi 𝐻𝐻2 > 𝐻𝐻1 (𝑇𝑇2 > 𝑇𝑇1, esclu-
dendo reazioni con passaggi di stato) e ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 < 0 (il sistema rea-
gente produce calore a spese della sua energia potenziale chimica 
che diminuisce; il calore di reazione determina nel contempo 
l’aumento dell’energia termica sensibile dei prodotti); 

 se la reazione è endotermica (la reazione assorbe calore) l’entalpia 
sensibile del sistema diminuisce e quindi 𝐻𝐻2 < 𝐻𝐻1 (𝑇𝑇2 < 𝑇𝑇1) e 
∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 > 0 (il sistema alimenta le reazioni chimiche a spese 
dell’energia termica sensibile dei reagenti e di conseguenza la sua 
energia potenziale chimica aumenta). 

La combustione è un processo complessivamente esotermico4 per cui 
in un sistema sede di combustione ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 < 0. 

Si consideri il processo di combustione adiabatico schematizzato 
nella figura 2.1.2, dove: 

𝑚𝑚𝑎𝑎, ℎ𝑎𝑎 massa ed entalpia specifica dell’aria (comburente) 
𝑚𝑚𝑐𝑐, ℎ𝑐𝑐 massa ed entalpia specifica del combustibile 
𝑚𝑚𝑝𝑝, ℎ𝑝𝑝 massa ed entalpia specifica dei prodotti 
 

 
4 I processi di combustione reali, anche relativi a combustibili semplici come il meta-
no, avvengono secondo complessi meccanismi caratterizzati da numerose reazioni 
intermedie esotermiche ed endotermiche.  
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mibili mediante le relazioni: 
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𝐻𝐻2 =∑𝐻𝐻2,𝑖𝑖
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 (2.1.16) 

 
Nelle (2.1.15) e (2.1.16) il generico prodotto (𝑚𝑚𝑖𝑖 ∙ ℎ𝑖𝑖) è espressione del-
la proprietà estensiva (o additiva, in termini continui) per l’𝑖𝑖-esimo 
fluido, mentre la sommatoria è espressione della proprietà additiva 
(in termini discreti) rispetto ai diversi fluidi. 
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l’equazione (2.1.14), essendo le entalpie totali 𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2 date dalle rela-
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Equazione di conservazione dell’energia per i sistemi aperti con 
reazioni chimiche 
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𝐻𝐻2 + ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐻𝐻1 + 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (2.1.18) 
 

 
3 La proprietà estensiva è diretta conseguenza della proprietà additiva. 

essendo 𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2 date sempre dalle relazioni (2.1.15) e (2.1.16), mentre 
il termine ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 rappresenta la variazione di energia potenziale 
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∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 > 0 (il sistema alimenta le reazioni chimiche a spese 
dell’energia termica sensibile dei reagenti e di conseguenza la sua 
energia potenziale chimica aumenta). 

La combustione è un processo complessivamente esotermico4 per cui 
in un sistema sede di combustione ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 < 0. 

Si consideri il processo di combustione adiabatico schematizzato 
nella figura 2.1.2, dove: 

𝑚𝑚𝑎𝑎, ℎ𝑎𝑎 massa ed entalpia specifica dell’aria (comburente) 
𝑚𝑚𝑐𝑐, ℎ𝑐𝑐 massa ed entalpia specifica del combustibile 
𝑚𝑚𝑝𝑝, ℎ𝑝𝑝 massa ed entalpia specifica dei prodotti 
 

 
4 I processi di combustione reali, anche relativi a combustibili semplici come il meta-
no, avvengono secondo complessi meccanismi caratterizzati da numerose reazioni 
intermedie esotermiche ed endotermiche.  



 

 
 
Figura 2.1.2. Schematizzazione di una camera di combustione adiabatica. 
 
In questo caso si ha: 
 

𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ ℎ𝑎𝑎 + 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ ℎ𝑐𝑐 (2.1.20) 
 

𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑝𝑝 ∙ ℎ𝑝𝑝 (2.1.21) 
 

𝑚𝑚𝑝𝑝 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 + 𝑚𝑚𝑐𝑐 (2.1.22) 
 
dove ℎ𝑎𝑎, ℎ𝑐𝑐 e ℎ𝑝𝑝 rappresentano rispettivamente l’entalpia dell’aria, 
del combustibile e dei prodotti (miscela di gas). Se i reagenti e i pro-
dotti sono assimilabili a gas perfetti 𝑑𝑑ℎ = 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑 (valida per qualsivo-
glia trasformazione nel caso di gas perfetti o per sola trasformazione 
isobara nel caso di gas reali)5 e tali entalpie sono date dalle relazioni: 
 

ℎ𝑎𝑎 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑎𝑎𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇𝑎𝑎

𝑇𝑇0
 (2.1.23) 

 
5 Si ricorda che nel caso di gas a comportamento reale risulta: 
 

dh = cpdT + [v − T (∂v
∂T)

p
] dp 

 

du = cvdT + [p − T (∂p
∂T)

v
] dv 

 
per cui dh = cpdT e du = cvdT solo nel caso di trasformazioni rispettivamente isobara 
(dp = 0) e isocora (dv = 0). Si verifica facilmente che i termini tra parentesi quadre 
sono nulli nel caso di gas perfetto. 

 

ℎ𝑐𝑐 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑐𝑐𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇𝑐𝑐

𝑇𝑇0
 (2.1.24) 

 

ℎ𝑝𝑝 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇𝑝𝑝

𝑇𝑇0
 (2.1.25) 

 
essendo 𝑇𝑇0 la temperatura di riferimento (ad esempio 𝑇𝑇0 = 25 °𝐶𝐶) e 
𝑇𝑇𝑎𝑎, 𝑇𝑇𝑐𝑐 e 𝑇𝑇𝑝𝑝 le temperature attuali dell’aria, del combustibile e dei pro-
dotti della combustione, 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑎𝑎, 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑐𝑐  e 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑝𝑝 i rispettivi calori specifici a 
pressione costante. Ovviamente ℎ𝑎𝑎 = ℎ𝑐𝑐 = 0 se l’aria e il combustibile 
sono alla temperatura di riferimento (𝑇𝑇𝑎𝑎 = 𝑇𝑇𝑐𝑐 = 𝑇𝑇0), mentre sarà ℎ𝑎𝑎 >
0 e ℎ𝑐𝑐 > 0 se l’aria e il combustibile vengono preriscaldati. 

Introducendo le espressioni (2.1.20) e (2.1.21) nella (2.1.17), posto 
𝑄𝑄 = 0 (combustione adiabatica) e 𝐿𝐿 = 0 6 si ottiene: 
 

−∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑚𝑚𝑝𝑝 ∙ ℎ𝑝𝑝 − (𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ ℎ𝑎𝑎 + 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ ℎ𝑐𝑐) (2.1.26) 
 
Con riferimento all’unità di massa di combustibile si ha: 
 

− ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖
𝑚𝑚𝑐𝑐

=
𝑚𝑚𝑝𝑝
𝑚𝑚𝑐𝑐

∙ ℎ𝑝𝑝 − (𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑐𝑐

∙ ℎ𝑎𝑎 + ℎ𝑐𝑐) (2.1.27) 

 
e introducendo il rapporto massico aria/combustibile 𝛼𝛼 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 𝑚𝑚𝑐𝑐⁄ , te-
nendo conto della (2.1.22), si ha ancora: 
 

− ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖
𝑚𝑚𝑐𝑐

= (𝛼𝛼 + 1) ∙ ℎ𝑝𝑝 − (𝛼𝛼 ∙ ℎ𝑎𝑎 + ℎ𝑐𝑐) (2.1.28) 

 

 
6 È appena il caso di osservare che nei sistemi aperti, di norma, gli organi che scam-
biano lavoro (turbine, compressori, pompe, ecc.) sono separati dagli organi che 
scambiamo calore e dagli organi di combustione. Pertanto, per i primi è di norma 
Q = 0, per gli altri L = 0. 
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biano lavoro (turbine, compressori, pompe, ecc.) sono separati dagli organi che 
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Se, infine, ℎ𝑎𝑎 = ℎ𝑐𝑐 = 0, (l’aria e il combustibile sono alimentati alla 
temperatura di riferimento 𝑇𝑇0), la (2.1.28) diventa: 
 

−∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖
𝑚𝑚𝑐𝑐

= (𝛼𝛼 + 1) ∙ ℎ𝑝𝑝 (2.1.29) 

 
dove il termine al secondo membro rappresenta l’entalpia dei prodot-
ti per unità di massa di combustibile. 
 
Energia chimica e potere calorifico del combustibile 
Il potere calorifico di un combustibile è definito operativamente come 
segue: 

“Il potere calorifico di un combustibile è la quantità di calore che si ot-
tiene dalla combustione completa a pressione costante di una massa 
unitaria di combustibile quando i prodotti della combustione siano ri-
portati dalla temperatura di fine combustione adiabatica 𝑇𝑇𝑝𝑝 alla tem-
peratura iniziale 𝑇𝑇0 di riferimento del comburente e del combustibile. 

Se l’acqua prodotta dalla combustione (se il combustibile contiene 
idrogeno) si trova nei prodotti in fase vapore si parla di potere calori-
fico inferiore 𝐻𝐻𝑖𝑖, se invece essa si considera in fase liquida si parla di 
potere calorifico superiore 𝐻𝐻𝑠𝑠. La differenza (𝐻𝐻𝑠𝑠 − 𝐻𝐻𝑖𝑖) corrisponde al 
calore di condensazione dell’acqua. 

Considerando il potere calorifico inferiore, a cui si fa usualmente 
riferimento quando si parla, in generale, del potere calorifico di un 
combustibile, traducendo in forma analitica la precedente definizione 
si ha: 
 

𝐻𝐻𝑖𝑖 =
𝑚𝑚𝑝𝑝
𝑚𝑚𝑐𝑐

∙ ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇𝑝𝑝

𝑇𝑇0
= (1 + 𝛼𝛼) ∙ ℎ𝑝𝑝 (2.1.30) 

 
pertanto, dalla (2.1.29): 
 

−∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 (2.1.31) 
 

Per definizione la (2.1.31) vale nel caso di combustione completa; nel 
caso di combustione incompleta, più in generale, sarà: 
 

−∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 (2.1.32) 
 
avendo indicato con 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 il calore di reazione degli incombusti, ovvero 
la quota di energia chimica che non viene resa disponibile in forma 
termica a causa della combustione incompleta. 

In conclusione, con riferimento all’equazione generale del bilancio 
energetico del volume di controllo (equazione (2.1.17)) è opportuno 
ribadire alcuni concetti fondamentali concernenti i termini 𝐻𝐻, 𝑄𝑄 ed 𝐿𝐿: 

 I termini indicati con 𝐻𝐻 (𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2) rappresentano energia termica 
(sotto forma di entalpia) associata a flussi di materia (materia in 
transito attraverso il volume di controllo), quindi rappresentano 
l’energia termica “trasportata” dalla materia attraverso le superfici 
del volume di controllo permeabili al flusso (sezioni di ingresso e 
di uscita dei fluidi); 

 Il termine Q rappresenta invece il calore scambiato con l’esterno 
(per conduzione, convezione e irraggiamento) attraverso le super-
fici del volume di controllo impermeabili al flusso. 

 Il termine L rappresenta, analogamente, il lavoro scambiato con 
l’esterno attraverso superfici mobili del volume di controllo im-
permeabili al flusso. 

 
Esempi di applicazione 
Miscelatore 
Si consideri un miscelatore nel quale si hanno in ingresso due fluidi 
miscibili (liquidi o gassosi) e in uscita un unico fluido costituito dalla 
miscela omogenea dei due fluidi in ingresso, come rappresentato in 
figura 2.1.3. I due fluidi in ingresso siano caratterizzati da diversa 
temperatura e, in relazione alla loro temperatura, siano indicati ri-
spettivamente come fluido caldo e fluido freddo. 
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caso di combustione incompleta, più in generale, sarà: 
 

−∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 (2.1.32) 
 
avendo indicato con 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 il calore di reazione degli incombusti, ovvero 
la quota di energia chimica che non viene resa disponibile in forma 
termica a causa della combustione incompleta. 

In conclusione, con riferimento all’equazione generale del bilancio 
energetico del volume di controllo (equazione (2.1.17)) è opportuno 
ribadire alcuni concetti fondamentali concernenti i termini 𝐻𝐻, 𝑄𝑄 ed 𝐿𝐿: 

 I termini indicati con 𝐻𝐻 (𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2) rappresentano energia termica 
(sotto forma di entalpia) associata a flussi di materia (materia in 
transito attraverso il volume di controllo), quindi rappresentano 
l’energia termica “trasportata” dalla materia attraverso le superfici 
del volume di controllo permeabili al flusso (sezioni di ingresso e 
di uscita dei fluidi); 

 Il termine Q rappresenta invece il calore scambiato con l’esterno 
(per conduzione, convezione e irraggiamento) attraverso le super-
fici del volume di controllo impermeabili al flusso. 

 Il termine L rappresenta, analogamente, il lavoro scambiato con 
l’esterno attraverso superfici mobili del volume di controllo im-
permeabili al flusso. 

 
Esempi di applicazione 
Miscelatore 
Si consideri un miscelatore nel quale si hanno in ingresso due fluidi 
miscibili (liquidi o gassosi) e in uscita un unico fluido costituito dalla 
miscela omogenea dei due fluidi in ingresso, come rappresentato in 
figura 2.1.3. I due fluidi in ingresso siano caratterizzati da diversa 
temperatura e, in relazione alla loro temperatura, siano indicati ri-
spettivamente come fluido caldo e fluido freddo. 
 



 
 
Figura 2.1.3. Schematizzazione di un miscelatore ai fini del bilancio energeti-
co. 
 
Siano 𝑚𝑚𝐶𝐶, 𝑇𝑇𝐶𝐶, ℎ𝐶𝐶, 𝑚𝑚𝐹𝐹, 𝑇𝑇𝐹𝐹, ℎ𝐹𝐹 e 𝑚𝑚𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀, 𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀, ℎ𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀, la massa, la tempera-
tura e l’entalpia specifica del fluido caldo, del fluido freddo e della 
miscela in uscita rispettivamente. Il sistema sia termicamente isolato 
per cui 𝑄𝑄 = 0; inoltre è 𝐿𝐿 = 0 perché non ci sono organi mobili che 
consentano di scambiare lavoro con l’esterno. Il bilancio energetico 
del miscelatore, con riferimento al volume di controllo rappresentato 
dal suo contorno, può essere espresso mediante le seguenti relazioni: 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 
 

𝑄𝑄 = 0 
 

𝐿𝐿 = 0 
 

𝐻𝐻2 = 𝐻𝐻1 

(2.1.33) 

 
D’altra parte: 
 

𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 
 

𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹 
(2.1.34) 

 
pertanto: 
 

𝑚𝑚𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹 (2.1.35) 
 
da cui: 
 

ℎ𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹
𝑚𝑚𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹
𝑚𝑚𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹

 (2.1.36) 

 
L’entalpia della miscela è la media ponderale dell’entalpia dei singoli 
fluidi in ingresso (il sistema può essere ovviamente generalizzato a 
più di due fluidi in ingresso) essendo il peso la frazione massica dei 
fluidi in oggetto. Si supponga, a titolo di esempio, che il fluido da mi-
scelare sia acqua in fase liquida, per semplicità a pressione ambiente 
(o prossima a quella ambiente), per cui l’entalpia può essere espressa, 
con buona approssimazione, in funzione della temperatura e del suo 
calore specifico mediante la relazione: 
 

ℎ = 𝑐𝑐 ∙ (𝑇𝑇 − 𝑇𝑇0) (2.1.37) 
 
essendo 𝑇𝑇0 la temperatura di riferimento7. 

Sostituendo l’espressione di ℎ data dalla (2.1.37) nell’equazione 
(2.1.35), supposto costante il calore specifico 𝑐𝑐, si ottiene: 
 

(𝑚𝑚𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹) ∙ 𝑐𝑐 ∙ (𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 − 𝑇𝑇0)
= 𝑚𝑚𝐶𝐶 ∙ 𝑐𝑐 ∙ (𝑇𝑇𝐶𝐶 − 𝑇𝑇0) + 𝑚𝑚𝐹𝐹 ∙ 𝑐𝑐 ∙ (𝑇𝑇𝐹𝐹 − 𝑇𝑇0) (2.1.38) 

 
da cui: 
 

 
7 L’entalpia e l’entropia dell’acqua vengono generalmente assunte uguali a zero in 
condizioni di liquido saturo alla temperatura T0 = 0 °C, stato termodinamico adottato 
come condizione di riferimento per l’acqua. 
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7 L’entalpia e l’entropia dell’acqua vengono generalmente assunte uguali a zero in 
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come condizione di riferimento per l’acqua. 



(𝑚𝑚𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹) ∙ 𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 − (𝑚𝑚𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹) ∙ 𝑇𝑇0

= 𝑚𝑚𝐶𝐶 ∙ 𝑇𝑇𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹 ∙ 𝑇𝑇𝐹𝐹 − (𝑚𝑚𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹) ∙ 𝑇𝑇0 

 
(𝑚𝑚𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹) ∙ 𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑚𝑚𝐶𝐶 ∙ 𝑇𝑇𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹 ∙ 𝑇𝑇𝐹𝐹 

(2.1.39) 

 
e, infine: 
 

𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑚𝑚𝐶𝐶 ∙ 𝑇𝑇𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹 ∙ 𝑇𝑇𝐹𝐹
𝑚𝑚𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹

= 𝑚𝑚𝐶𝐶 ∙ 𝑇𝑇𝐶𝐶 + 𝑚𝑚𝐹𝐹 ∙ 𝑇𝑇𝐹𝐹
𝑚𝑚𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

 (2.1.40) 

 
Come si evince dall’equazione (2.1.40), la temperatura di riferimento 
𝑇𝑇0 non ha nessun effetto sul bilancio energetico e la temperatura della 
miscela, come l’entalpia, è la media ponderale della temperatura dei 
singoli fluidi in ingresso essendo sempre il peso la frazione massica 
dei fluidi in oggetto.  
 
Esempio 
Sia, per esempio: 
𝑇𝑇𝐶𝐶 = 60 °𝐶𝐶 
𝑇𝑇𝐹𝐹 = 20 °𝐶𝐶 
𝑚𝑚𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 1 
𝑚𝑚𝐶𝐶 = 𝑚𝑚𝐹𝐹 = 0,5 
 
Dall’equazione (2.1.40) risulta: 
 

𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 0,5 ∙ 60 + 0,5 ∙ 20
1 = 40 °𝐶𝐶 

 
L’equazione (2.1.40) può essere utilizzata in modo inverso per deter-
minare la ripartizione dei due flussi di acqua calda e fredda necessa-
ria per ottenere una data temperatura finale del miscelamento. In tal 
caso, posto per esempio 𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 36 °𝐶𝐶, si trova: 
 

𝑚𝑚𝐶𝐶
𝑚𝑚𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀

= 𝑇𝑇𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 − 𝑇𝑇𝐹𝐹
𝑇𝑇𝐶𝐶 − 𝑇𝑇𝐹𝐹

= 36 − 20
60 − 20 = 0,40 

 

Scambiatore di calore 
Si consideri uno scambiatore del tipo “tubi e mantello” di cui la figu-
ra 2.1.4 riporta uno schema semplificato con un solo tubo (elemento 
centrale).  
 

 
Figura 2.1.4. Schematizzazione di uno scambiatore di calore monotubo ai fi-
ni del bilancio energetico globale. 
 
All’interno del tubo scorre il fluido freddo, che si riscalda dalle con-
dizioni 𝐹𝐹1 alle condizioni 𝐹𝐹2 ricevendo dal fluido caldo la quantità di 
calore 𝑄𝑄𝑆𝑆, mentre all’esterno del tubo, lato mantello, scorre il fluido 
caldo che si raffredda dalle condizioni 𝐶𝐶1 alle condizioni 𝐶𝐶2 cedendo 
la medesima quantità di calore 𝑄𝑄𝑆𝑆 al fluido freddo attraverso la su-
perficie del tubo. Il bilancio energetico dello scambiatore di calore 
può essere espresso, con riferimento al volume di controllo indicato 
dalla linea tratteggiata, mediante le seguenti relazioni: 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 
 

𝑄𝑄 = 0 
 

𝐿𝐿 = 0 
 

𝐻𝐻2 = 𝐻𝐻1 

(2.1.41) 
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Si osservi che risulta 𝑄𝑄 = 0 perché non c’è scambio di calore con 
l’esterno (a meno delle inevitabili perdite per isolamento imperfetto, 
qui trascurate), in quanto lo scambio di calore 𝑄𝑄𝑆𝑆 tra i due fluidi av-
viene tra sottosistemi (fluido caldo e fluido freddo) interni al sistema. 
D’altra parte: 

 
𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹2 +𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶2 

 
𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹1 +𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶1 

(2.1.42) 

 
pertanto: 

𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹2 + 𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶2 = 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹1 + 𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶1 (2.1.43) 
 
da cui, riordinando i termini relativamente ai singoli fluidi caldo e 
freddo: 
 

𝑚𝑚𝐹𝐹(ℎ𝐹𝐹2 − ℎ𝐹𝐹1) = 𝑚𝑚𝐶𝐶(ℎ𝐶𝐶1−ℎ𝐶𝐶2) (2.1.44) 
 
L’equazione (2.1.44) descrive il bilancio energetico attraverso la rap-
presentazione esplicita dell’effetto utile, che consiste nel riscaldamen-
to del fluido freddo, espresso all’incremento di entalpia totale 𝐻𝐻𝐹𝐹2 −
𝐻𝐻𝐹𝐹1 = 𝑚𝑚𝐹𝐹(ℎ𝐹𝐹2 − ℎ𝐹𝐹1), a spese del calore rilasciato dal fluido caldo, 
espresso dalla diminuzione di entalpia totale 𝐻𝐻𝐶𝐶1 − 𝐻𝐻𝐶𝐶2 =
𝑚𝑚𝐶𝐶(ℎ𝐶𝐶1 − ℎ𝐶𝐶2). 

Si consideri ora, invece che il volume di controllo che racchiude 
l’intero scambiatore di calore di cui in figura 2.1.4, un volume di con-
trollo interno allo scambiatore racchiuso dall’intera superficie di con-
trollo lato mantello, costituita, in altri termini, dalla superficie interna 
del mantello e dalla superficie esterna del tubo, come mostrato in fi-
gura 2.1.5.  
 

 
Figura 2.1.5. Schematizzazione di uno scambiatore di calore monotubo ai fi-
ni del bilancio energetico interno sul lato mantello (all’esterno del tubo). 
 
L’osservatore posto all’interno del volume di controllo, ha ora riscon-
tro del flusso del fluido caldo e dello scambio di calore 𝑄𝑄𝑆𝑆 tra il fluido 
caldo e il fluido freddo attraverso la superficie esterna del tubo. In 
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𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝐶𝐶ℎ𝐶𝐶1 
 

𝑄𝑄 = −𝑄𝑄𝑆𝑆 
 

𝐿𝐿 = 0 

(2.1.45) 

 
Per quanto riguarda il calore scambiato con il fluido freddo è 𝑄𝑄𝑆𝑆 < 0 
perché si tratta di calore uscente dal sistema (in questo caso rappre-
sentato dal solo fluido caldo). Si ha pertanto: 
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Per quanto riguarda il calore scambiato con il fluido freddo è 𝑄𝑄𝑆𝑆 < 0 
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L’equazione (2.1.47) rappresenta il calore 𝑄𝑄𝑆𝑆 ceduto dal fluido caldo 
al fluido freddo, espresso in funzione della variazione dello stato 
termodinamico del fluido caldo. 

Si consideri, infine, il volume di controllo contenuto all’interno del 
tubo in cui scorre il fluido freddo, come mostrato in figura 2.1.6.  
 

 
Figura 2.1.6. Schematizzazione di uno scambiatore di calore monotubo ai fi-
ni del bilancio energetico all’interno del tubo. 
 
In questo caso, l’osservatore posto all’interno del volume di controllo 
ha riscontro del flusso del fluido freddo e, come nel caso precedente, 
dello scambio di calore 𝑄𝑄𝑆𝑆 tra il fluido caldo e il fluido freddo attra-
verso la superficie interna del tubo. Il bilancio energetico, analoga-
mente al caso precedente, si esplicita secondo le seguenti equazioni: 
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𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹1 
 

𝑄𝑄 = 𝑄𝑄𝑆𝑆 
 

𝐿𝐿 = 0 

(2.1.48) 

 

Per quanto riguarda il calore scambiato con il fluido caldo è 𝑄𝑄𝑆𝑆 > 0 
perché in questo caso si tratta di calore entrante nel sistema (in questo 
caso rappresentato dal solo fluido freddo). Si ha pertanto: 
 

𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹2 − 𝑚𝑚𝐹𝐹ℎ𝐹𝐹1 = 𝑄𝑄𝑆𝑆 (2.1.49) 
da cui: 

𝑄𝑄𝑆𝑆 = 𝑚𝑚𝐹𝐹(ℎ𝐹𝐹2 − ℎ𝐹𝐹1) (2.1.50) 
 
L’equazione (2.1.50) rappresenta il calore 𝑄𝑄𝑆𝑆 ceduto dal fluido caldo 
al fluido freddo, espresso in funzione della variazione dello stato 
termodinamico del fluido freddo. 

Combinando, infine, le equazioni (2.1.47) e (2.1.50) si ottiene 
l’equazione (2.1.44) che esprime il bilancio energetico generale. 

2.2 Note preliminari sulle caratteristiche costruttive 
e funzionali degli impianti motori termici 

 
In questo paragrafo vengono riportate alcune note preliminari sulle 
caratteristiche costruttive (configurazioni impiantistiche) e funzionali 
(cicli termodinamici) degli impianti motori termici. Gli impianti mo-
tori termici trasformano energia termica – resa disponibile, ad esem-
pio, dalla combustione di combustibili fossili o di biomasse, o di 
combustibili da biomassa più in generale, da reazioni nucleari, da ra-
diazione solare concentrata, ecc. – in energia meccanica mediante un 
ciclo termodinamico. Con specifico riferimento agli impianti motori 
termici a combustione si distingue tra: 

 Impianti motori termici a combustione esterna (IMTCE) 

 Impianti motori termici a combustione interna (IMTCI) 

Negli IMTCE il processo di combustione è separato dal ciclo termo-
dinamico, ossia è esterno ad esso, e i prodotti della combustione ad 
elevata temperatura trasferiscono calore al fluido termodinamico at-
traverso apposite apparecchiature di scambio termico. Sono impianti 
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a combustione esterna, ad esempio, gli impianti di turbine a vapore e 
gli impianti di turbine a gas a circuito chiuso8. 

Negli IMTCI il processo di combustione avviene in seno al fluido 
termodinamico che prima della combustione è costituito dal solo 
comburente, o da una miscela comburente-combustibile, e dopo la 
combustione dai prodotti della stessa. In questo caso si ha una varia-
zione della composizione del fluido operativo che deve essere conti-
nuamente rinnovato. Sono impianti, o semplicemente motori, a com-
bustione interna, ad esempio, gli impianti di turbine a gas (che ope-
rano a circuito aperto) e i motori alternativi a combustione interna ad 
accensione comandata e ad accensione per compressione9.  

Una differenza sostanziale tra impianti motori termici a combu-
stione esterna e a combustione interna è determinata dal tipo di com-
bustibile utilizzabile. Negli impianti a combustione esterna, infatti, è 
possibile utilizzare qualsiasi tipo di combustibile, solido, liquido e 
gassoso, senza particolari limitazioni sulla sua “qualità” e sulla “qua-
lità” dei prodotti di combustione, in quanto questi ultimi non vengo-
no a contatto con il fluido termodinamico che espande incontaminato 
in turbina. Negli impianti a combustione interna, viceversa, il fluido 
termodinamico è interessato alla combustione e per questo è necessa-

 
8 Sono a circuito chiuso anche gli impianti di turbine a vapore poiché il fluido opera-
tivo (l’acqua nelle diverse fasi liquida e vapore), a meno delle perdite e dei reintegri, 
viene continuamente ricircolato. Nelle antiche macchine motrici alternative a vapore 
(es. la locomotiva a vapore) il vapore evolvente nei cilindri veniva espulso in atmo-
sfera alla fine della sua espansione con un consumo continuo di acqua che doveva 
essere reintegrata. In questo caso si parla di motore a combustione esterna a circuito 
aperto. Nel primo caso (impianti a vapore a circuito chiuso) il fluido operativo evolve 
secondo un ciclo termodinamico in senso stretto, mentre nel secondo (impianti a va-
pore a circuito aperto) si ha un “pseudo-ciclo”, anche se ai fini dell’analisi termodi-
namica si considera un’evoluzione ciclica del fluido operativo con una trasformazio-
ne fittizia di “chiusura” realizzata dall’ambiente. 
9 Anche in questo caso si ha un “pseudo-ciclo”, anche se ai fini dell’analisi termodi-
namica si considera sempre un’evoluzione ciclica del fluido operativo con una tra-
sformazione fittizia di “chiusura” realizzata dall’ambiente. In questo caso, tuttavia, il 
rinnovo del fluido operativo avviene anche attraverso la variazione della sua compo-
sizione. 

rio utilizzare combustibili “facili” da bruciare (ad esempio idrocarbu-
ri leggeri, liquidi o gassosi) e “puliti” (ad esempio totalmente privi di 
zolfo e ceneri) per evitare che i prodotti della combustione possano 
causare danni all’espansore attraverso azioni di erosione, corrosione e 
incrostazione. 
 
Impianti motori termici a combustione esterna 
La figura 2.2.1 mostra lo schema semplificato di un impianto a vapore 
(impianto a combustione esterna), essenzialmente costituito da quat-
tro componenti fondamentali: 

1. Il generatore di vapore (GV); 
2. La turbina a vapore (TV); 
3. Il condensatore (CD); 
4. La pompa di alimento (PA). 
 
 

 
 

Figura 2.2.1. Schema semplificato di un impianto a vapore. 
 
Con riferimento al ciclo termodinamico, la generica massa 𝑚𝑚 d’acqua 
viene prelevata in condizioni di liquido saturo dal “pozzo caldo” del 
condensatore (CD) e inviata in pressione, mediante la pompa di ali-
mento (PA) che assorbe il lavoro 𝐿𝐿𝑃𝑃, al generatore di vapore (GV). 
Qui riceve il calore 𝑄𝑄1 dai prodotti della combustione (esterna) in se-
zioni di scambio termico distinte dove si ha il preriscaldamento fino a 
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viene prelevata in condizioni di liquido saturo dal “pozzo caldo” del 
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saturazione, quindi la vaporizzazione e infine il surriscaldamento del 
vapore. Il vapore ad alta pressione e ad alta temperatura viene invia-
to alla turbina a vapore (TV) dove espande producendo il lavoro 𝐿𝐿𝑇𝑇, 
quindi il vapore “esausto” viene inviato al condensatore dove con-
densa diventando nuovamente liquido saturo e cedendo il calore 𝑄𝑄2 
all’ambiente esterno. La condensa viene quindi rimessa in circolo dal-
la pompa di alimento. 

Un altro esempio di impianto a combustione esterna è riportato 
nella figura 2.2.2 che mostra lo schema semplificato di un impianto di 
turbina a gas a circuito chiuso. Anche questo impianto è essenzial-
mente costituito da quattro componenti fondamentali: 

1. Il compressore dell’aria (o del fluido operativo più in generale, 
CA); 

2. Lo scambiatore caldo (SC) (integrato con la camera di combustio-
ne CC); 

3. L’espansore (turbina a gas, TG); 
4. Lo scambiatore freddo (SF). 
 
 

 
 

Figura 2.2.2. Schema semplificato di un impianto di turbina a gas a combu-
stione esterna (a circuito chiuso). 
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bassa pressione e a bassa temperatura proveniente dallo scambiatore 
freddo (SF) viene compressa dal compressore (CA) che assorbe il la-
voro 𝐿𝐿𝐶𝐶 dall’asse con cui è meccanicamente connesso alla turbina. 
L’aria è quindi inviata allo “scambiatore caldo” (SC) dove riceve il ca-
lore 𝑄𝑄1 dai prodotti della combustione, che avviene in una camera di 
combustione esterna (CC). L’aria ad alta pressione e ad alta tempera-
tura espande nella turbina a gas (TG) producendo il lavoro 𝐿𝐿𝑇𝑇, quindi 
viene inviata allo “scambiatore freddo” dove cede il calore 𝑄𝑄2 
all’ambiente esterno per essere poi rimessa in circolo dal compresso-
re. 

Il calore 𝑄𝑄1 trasferito al fluido operativo nel generatore di vapore 
(nell’impianto a vapore) o nello scambiatore caldo (nell’impianto di 
turbina a gas) deriva dalla trasformazione, attraverso la combustione, 
dell’energia primaria 𝐸𝐸𝐶𝐶 del combustibile in energia termica (entalpia 
sensibile) dei prodotti della combustione. Si osserva che 𝑄𝑄1 < 𝐸𝐸𝐶𝐶  a 
causa delle perdite di varia natura caratteristiche del sistema e del 
processo di combustione che verranno esaminate più avanti.  
 
Bilancio energetico del ciclo termodinamico 
Con riferimento al ciclo termodinamico, ricordando che l’entalpia 𝐻𝐻 è 
una funzione di stato e che quindi il suo differenziale 𝑑𝑑𝑑𝑑 è un diffe-
renziale esatto, per entrambi i casi considerati si ha: 
 

∮𝑑𝑑𝑑𝑑 =∮𝛿𝛿𝛿𝛿 −∮𝛿𝛿𝛿𝛿 = Σ𝑄𝑄 − Σ𝐿𝐿 = 0 (2.2.1) 

 
Nel caso del ciclo a vapore si ha: 
 

Σ𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − |𝐿𝐿𝑃𝑃| = 𝐿𝐿𝑢𝑢 (2.2.2) 
 
mentre nel caso del ciclo a gas: 
 

Σ𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − |𝐿𝐿𝐶𝐶| = 𝐿𝐿𝑢𝑢 (2.2.3) 
 



saturazione, quindi la vaporizzazione e infine il surriscaldamento del 
vapore. Il vapore ad alta pressione e ad alta temperatura viene invia-
to alla turbina a vapore (TV) dove espande producendo il lavoro 𝐿𝐿𝑇𝑇, 
quindi il vapore “esausto” viene inviato al condensatore dove con-
densa diventando nuovamente liquido saturo e cedendo il calore 𝑄𝑄2 
all’ambiente esterno. La condensa viene quindi rimessa in circolo dal-
la pompa di alimento. 

Un altro esempio di impianto a combustione esterna è riportato 
nella figura 2.2.2 che mostra lo schema semplificato di un impianto di 
turbina a gas a circuito chiuso. Anche questo impianto è essenzial-
mente costituito da quattro componenti fondamentali: 

1. Il compressore dell’aria (o del fluido operativo più in generale, 
CA); 

2. Lo scambiatore caldo (SC) (integrato con la camera di combustio-
ne CC); 

3. L’espansore (turbina a gas, TG); 
4. Lo scambiatore freddo (SF). 
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bassa pressione e a bassa temperatura proveniente dallo scambiatore 
freddo (SF) viene compressa dal compressore (CA) che assorbe il la-
voro 𝐿𝐿𝐶𝐶 dall’asse con cui è meccanicamente connesso alla turbina. 
L’aria è quindi inviata allo “scambiatore caldo” (SC) dove riceve il ca-
lore 𝑄𝑄1 dai prodotti della combustione, che avviene in una camera di 
combustione esterna (CC). L’aria ad alta pressione e ad alta tempera-
tura espande nella turbina a gas (TG) producendo il lavoro 𝐿𝐿𝑇𝑇, quindi 
viene inviata allo “scambiatore freddo” dove cede il calore 𝑄𝑄2 
all’ambiente esterno per essere poi rimessa in circolo dal compresso-
re. 

Il calore 𝑄𝑄1 trasferito al fluido operativo nel generatore di vapore 
(nell’impianto a vapore) o nello scambiatore caldo (nell’impianto di 
turbina a gas) deriva dalla trasformazione, attraverso la combustione, 
dell’energia primaria 𝐸𝐸𝐶𝐶 del combustibile in energia termica (entalpia 
sensibile) dei prodotti della combustione. Si osserva che 𝑄𝑄1 < 𝐸𝐸𝐶𝐶  a 
causa delle perdite di varia natura caratteristiche del sistema e del 
processo di combustione che verranno esaminate più avanti.  
 
Bilancio energetico del ciclo termodinamico 
Con riferimento al ciclo termodinamico, ricordando che l’entalpia 𝐻𝐻 è 
una funzione di stato e che quindi il suo differenziale 𝑑𝑑𝑑𝑑 è un diffe-
renziale esatto, per entrambi i casi considerati si ha: 
 

∮𝑑𝑑𝑑𝑑 =∮𝛿𝛿𝛿𝛿 −∮𝛿𝛿𝛿𝛿 = Σ𝑄𝑄 − Σ𝐿𝐿 = 0 (2.2.1) 

 
Nel caso del ciclo a vapore si ha: 
 

Σ𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − |𝐿𝐿𝑃𝑃| = 𝐿𝐿𝑢𝑢 (2.2.2) 
 
mentre nel caso del ciclo a gas: 
 

Σ𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − |𝐿𝐿𝐶𝐶| = 𝐿𝐿𝑢𝑢 (2.2.3) 
 



È appena il caso di osservare che, con riferimento ai cicli termodina-
mici, i lavori 𝐿𝐿𝑇𝑇, 𝐿𝐿𝑃𝑃 e 𝐿𝐿𝐶𝐶 non rappresentano lavori effettivi delle ma-
chine (turbina, pompa e compressore), nonostante i pedici designino 
le machine in oggetto, ma rappresentano invece i lavori delle tra-
sformazioni di espansione e di compressione, realizzate, in sede di 
impianto, da turbine, pompe e compressori rispettivamente. Il lavoro 
𝐿𝐿𝑢𝑢 rappresenta il “lavoro utile” del ciclo (lavoro netto delle trasfor-
mazioni del ciclo). In entrambi i casi è poi: 
 

Σ𝑄𝑄 = 𝑄𝑄1 − |𝑄𝑄2| = Σ𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝑢𝑢 (2.2.4) 
 
Il rendimento del ciclo termodinamico, in termini generali, è dato in-
fine dalla relazione: 
 

η = 𝐿𝐿𝑢𝑢
𝑄𝑄1

= 𝑄𝑄1 − |𝑄𝑄2|
𝑄𝑄1

= 1 −
|𝑄𝑄2|
𝑄𝑄1

 (2.2.5) 

 
 
Impianti motori termici a combustione interna 
La figura 2.2.3 mostra lo schema semplificato di un impianto di tur-
bina a gas a combustione interna (soluzione comunemente adottata in 
pratica) necessariamente operante a circuito aperto.  
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stione interna (a circuito aperto). 
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L’impianto è essenzialmente costituito da tre componenti fondamen-
tali: 

1. Il compressore dell’aria (CA); 
2. La camera di combustione (CC); 
3. L’espansore (turbina a gas, TG); 
 
L’aria viene aspirata dall’ambiente e compressa dal compressore (CA) 
che assorbe il lavoro 𝐿𝐿𝐶𝐶 dall’asse con cui è meccanicamente connesso 
alla turbina. L’aria è quindi inviata alla camera di combustione (CC) 
dove avviene la combustione del combustibile con la trasformazione 
dell’energia potenziale chimica 𝐸𝐸𝐶𝐶 in energia termica (entalpia sensi-
bile) dei prodotti. I prodotti della combustione ad alta pressione e ad 
alta temperatura espandono nella turbina a gas (TG) producendo il 
lavoro 𝐿𝐿𝑇𝑇, quindi vengono espulsi in atmosfera dove raffreddandosi 
cedono il calore 𝑄𝑄2 all’ambiente esterno. 

In questo caso, come già osservato, si parla di “pseudo-ciclo”, poi-
ché dopo l’espansione in turbina il fluido operativo viene espulso 
nell’atmosfera e sostituito da “fluido fresco” (aria) prelevato 
dall’atmosfera stessa. Si può però ancora parlare di ciclo in termini 
fittizi in quanto il sistema realizza una sequenza ciclica di trasforma-
zioni, di cui tre effettive (le tre trasformazioni di compressione, com-
bustione ed espansione precedentemente citate) e una fittizia di chiu-
sura realizzata dall’atmosfera che provvede al “ripristino” della com-
posizione chimica e dello stato termodinamico (𝑝𝑝, 𝑇𝑇) del fluido 
all’aspirazione del compressore. 
 
Bilancio energetico del ciclo termodinamico fittizio 
Dall’equazione di conservazione dell’energia in questo caso si ha: 
 

∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = Σ𝑄𝑄 − Σ𝐿𝐿 (2.2.6) 
 
essendo sempre ∆𝐻𝐻 = 0 perché la sequenza delle trasformazioni è ci-
clica. Come per il ciclo chiuso si ha: 
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L’impianto è essenzialmente costituito da tre componenti fondamen-
tali: 

1. Il compressore dell’aria (CA); 
2. La camera di combustione (CC); 
3. L’espansore (turbina a gas, TG); 
 
L’aria viene aspirata dall’ambiente e compressa dal compressore (CA) 
che assorbe il lavoro 𝐿𝐿𝐶𝐶 dall’asse con cui è meccanicamente connesso 
alla turbina. L’aria è quindi inviata alla camera di combustione (CC) 
dove avviene la combustione del combustibile con la trasformazione 
dell’energia potenziale chimica 𝐸𝐸𝐶𝐶 in energia termica (entalpia sensi-
bile) dei prodotti. I prodotti della combustione ad alta pressione e ad 
alta temperatura espandono nella turbina a gas (TG) producendo il 
lavoro 𝐿𝐿𝑇𝑇, quindi vengono espulsi in atmosfera dove raffreddandosi 
cedono il calore 𝑄𝑄2 all’ambiente esterno. 

In questo caso, come già osservato, si parla di “pseudo-ciclo”, poi-
ché dopo l’espansione in turbina il fluido operativo viene espulso 
nell’atmosfera e sostituito da “fluido fresco” (aria) prelevato 
dall’atmosfera stessa. Si può però ancora parlare di ciclo in termini 
fittizi in quanto il sistema realizza una sequenza ciclica di trasforma-
zioni, di cui tre effettive (le tre trasformazioni di compressione, com-
bustione ed espansione precedentemente citate) e una fittizia di chiu-
sura realizzata dall’atmosfera che provvede al “ripristino” della com-
posizione chimica e dello stato termodinamico (𝑝𝑝, 𝑇𝑇) del fluido 
all’aspirazione del compressore. 
 
Bilancio energetico del ciclo termodinamico fittizio 
Dall’equazione di conservazione dell’energia in questo caso si ha: 
 

∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = Σ𝑄𝑄 − Σ𝐿𝐿 (2.2.6) 
 
essendo sempre ∆𝐻𝐻 = 0 perché la sequenza delle trasformazioni è ci-
clica. Come per il ciclo chiuso si ha: 
 



Σ𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − |𝐿𝐿𝐶𝐶| = 𝐿𝐿𝑢𝑢 (2.2.7) 
 
mentre per quanto riguarda il termine Σ𝑄𝑄 si osserva quanto segue: 

 Non esiste uno di scambio di calore positivo con l’esterno poiché il 
fluido operativo è portato ad alta temperatura per mezzo del calo-
re sviluppato internamente al sistema attraverso la combustione, 
quindi, il termine 𝑄𝑄1 con il quale si indica convenzionalmente il ca-
lore scambiato con l’esterno alla sorgente termica superiore è nul-
lo; 

 Esiste viceversa uno scambio termico negativo con l’esterno poiché 
i gas reflui scaricati dalla turbina si raffreddano nell’ambiente per 
miscelamento con l’aria, quindi, è presente il termine 𝑄𝑄2 con il 
quale si indica convenzionalmente il calore scambiato con l’esterno 
alla sorgente termica inferiore. 

Dalle relazioni (2.2.6) e (2.2.7) si ha pertanto: 
 

𝐿𝐿𝑢𝑢 = −Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 − |𝑄𝑄2| (2.2.8) 
 
Si noti che il termine (−Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖) è positivo essendo la combustione 
una reazione esotermica (Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 < 0) ed essendo −Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐸𝐸𝑐𝑐 =
𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 nel caso di combustione completa. La relazione (2.2.8) equivale 
perciò alla (2.2.4), valida per l’impianto di turbina a gas a circuito 
chiuso (a combustione esterna), se si assimila il calore sviluppato in-
ternamente al sistema per effetto della combustione del combustibile 
fornito dall’esterno al calore 𝑄𝑄1 scambiato con l’esterno. 

Il rendimento del ciclo termodinamico, in termini generali, è dato 
infine dalla relazione: 
 

η = 𝐿𝐿𝑢𝑢
|Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖|

=
|Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖| − |𝑄𝑄2|

|Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖|
= 1 −

|𝑄𝑄2|
|Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖|

= 1 −
|𝑄𝑄2|
𝐸𝐸𝑐𝑐

 (2.2.9) 

 
  

Sedi di analisi dei cicli termodinamici 
Lo studio dei cicli termodinamici viene solitamente affrontato in tre 
diverse sedi di indagine di crescente complessità, vale a dire: la sede 
ideale, la sede limite e la sede reale. 
 
Sede ideale  
In sede ideale si suppone che il fluido termodinamico e le trasforma-
zioni del ciclo termodinamico siano ideali. Più specificamente, per 
quanto riguarda il fluido termodinamico si suppone che il suo com-
portamento volumetrico soddisfi l’equazione di stato dei gas ideali 
𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑛𝑛ℛ𝑇𝑇 e che i calori specifici a pressione e a volume costante 𝑐𝑐𝑝𝑝 e 
𝑐𝑐𝑣𝑣 siano costanti e indipendenti non solo dalla pressione (condizione 
assicurata dal comportamento volumetrico ideale) ma anche dalla 
temperatura10. 

Per quanto riguarda il ciclo termodinamico si suppone che le tra-
sformazioni, essendo ideali, siano reversibili. 
 
Sede limite  
In sede limite si suppone che le trasformazioni siano reversibili come 
nella sede ideale, mentre il fluido termodinamico è considerato nel 
suo comportamento reale, nelle diverse fasi liquida e vapore o gas. 
Esso risponde pertanto ad una equazione di stato di fluido reale. Si 
assume tuttavia che la viscosità del fluido termodinamico sia nulla 
per coerenza con l’ipotesi di reversibilità delle trasformazioni. Infatti, 
l’assenza di perdite di carico nei condotti, necessaria per sostenere la 

 
10 In realtà questa assunzione è rigorosamente valida per gas a molecola monoatomi-
ca, per i quali non esistono interazioni armoniche e anarmoniche tra gli atomi costi-
tuenti la molecola. Nel caso di gas biatomici come l’ossigeno, l’azoto, nonché l'aria, 
che è una miscela costituita prevalentemente da gas biatomici (N2 e O2), il valore del-
la temperatura influisce sulle interazioni atomiche nella molecola, modificandone le 
proprietà termofisiche quali, ad esempio, calore specifico, conducibilità termica, vi-
scosità, ecc. L'ipotesi di calore specifico costante con la temperatura è quindi una for-
zatura nel caso di gas a molecola biatomica (o di più atomi), ma le ipotesi assunte per 
la sede ideale restano comunque valide ai fini di una analisi semplificata e se si fa ri-
ferimento a valori medi dei calori specifici. 
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portamento volumetrico soddisfi l’equazione di stato dei gas ideali 
𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑛𝑛ℛ𝑇𝑇 e che i calori specifici a pressione e a volume costante 𝑐𝑐𝑝𝑝 e 
𝑐𝑐𝑣𝑣 siano costanti e indipendenti non solo dalla pressione (condizione 
assicurata dal comportamento volumetrico ideale) ma anche dalla 
temperatura10. 

Per quanto riguarda il ciclo termodinamico si suppone che le tra-
sformazioni, essendo ideali, siano reversibili. 
 
Sede limite  
In sede limite si suppone che le trasformazioni siano reversibili come 
nella sede ideale, mentre il fluido termodinamico è considerato nel 
suo comportamento reale, nelle diverse fasi liquida e vapore o gas. 
Esso risponde pertanto ad una equazione di stato di fluido reale. Si 
assume tuttavia che la viscosità del fluido termodinamico sia nulla 
per coerenza con l’ipotesi di reversibilità delle trasformazioni. Infatti, 
l’assenza di perdite di carico nei condotti, necessaria per sostenere la 

 
10 In realtà questa assunzione è rigorosamente valida per gas a molecola monoatomi-
ca, per i quali non esistono interazioni armoniche e anarmoniche tra gli atomi costi-
tuenti la molecola. Nel caso di gas biatomici come l’ossigeno, l’azoto, nonché l'aria, 
che è una miscela costituita prevalentemente da gas biatomici (N2 e O2), il valore del-
la temperatura influisce sulle interazioni atomiche nella molecola, modificandone le 
proprietà termofisiche quali, ad esempio, calore specifico, conducibilità termica, vi-
scosità, ecc. L'ipotesi di calore specifico costante con la temperatura è quindi una for-
zatura nel caso di gas a molecola biatomica (o di più atomi), ma le ipotesi assunte per 
la sede ideale restano comunque valide ai fini di una analisi semplificata e se si fa ri-
ferimento a valori medi dei calori specifici. 



reversibilità delle trasformazioni, può essere giustificata solo con 
l’ipotesi di viscosità nulla. 
 
Sede reale 
In sede reale il fluido termodinamico e le trasformazioni del ciclo so-
no reali.  

La sede reale si avvicina tanto più alla sede limite quanto maggio-
re è la bontà delle trasformazioni ovvero quanto minori sono le ine-
renti irreversibilità. 

Nell'impianto a vapore il fluido operativo è acqua che evolve nelle 
diverse trasformazioni in fase liquida, vapore e in miscela bifase li-
quido-vapore. Non è quindi possibile assimilare l'acqua al gas ideale, 
per cui il ciclo termodinamico dell’impianto a vapore può essere ana-
lizzato solamente in sede limite e in sede reale. 

Nell'impianto di turbina a gas il fluido operativo è costituito ini-
zialmente da aria e successivamente da prodotti di combustione che, 
dati gli elevati eccessi d’aria che caratterizzano la combustione 
(dell’ordine del 200%), sono caratterizzati da proprietà termodinami-
che non molto dissimili da quelle dell'aria. Nei campi di temperature 
e pressioni (𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 fino a 1500 ÷ 1600 °𝐶𝐶, 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 fino a 30 ÷ 40 𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏) in 
cui operano le turbine a gas, il comportamento volumetrico del fluido 
termodinamico (prima e dopo la combustione) è assimilabile, con 
buona approssimazione, a quello del gas perfetto e quindi si può ri-
correre a questa ipotesi semplificativa 

 
 
Rendimento del ciclo termodinamico nelle diverse sedi di indagine 
Indicando con 𝑙𝑙𝑢𝑢 il lavoro specifico utile del ciclo termodinamico, con 
𝑞𝑞1 il calore entrante nel ciclo e con 𝜂𝜂 il suo rendimento, per le tre sedi 
di indagine si ha. 
 

𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑖𝑖𝑖𝑖
𝑞𝑞1,𝑖𝑖𝑖𝑖

 (2.2.10) 

 

𝜂𝜂𝑙𝑙 =
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙
𝑞𝑞1,𝑙𝑙

 (2.2.11) 

 

𝜂𝜂𝑟𝑟 =
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑞𝑞1,𝑟𝑟

 (2.2.12) 

 
Confrontando le sedi limite e ideale, limitatamente alle turbine a gas, 
si hanno uguali trasformazioni reversibili, mentre ciò che cambia so-
no le proprietà del fluido termodinamico. Poiché in entrambe le sedi 
il fluido termodinamico ha comportamento volumetrico di gas perfet-
to, i valori dei lavori e delle quantità di calore scambiati con l’esterno 
e, quindi, dei rendimenti, differiscono marginalmente solo per via 
delle differenze tra i calori specifici.  

Confrontando le sedi limite e reale, in entrambi i casi il fluido è 
reale, mentre le trasformazioni sono reversibili in sede limite e irre-
versibili in sede reale. Il rendimento reale è minore di quello limite 
perché in sede reale sono presenti le irreversibilità delle trasforma-
zioni del fluido. In tal senso, il rendimento limite rappresenta il ren-
dimento a cui tende il rendimento reale quando le irreversibilità ten-
dono a zero.  

La bontà delle trasformazioni del ciclo, per quanto riguarda il gra-
do di irreversibilità, può essere valutata in termini globali mediante 
un indice di merito, denominato rendimento interno del ciclo, defini-
to dal rapporto tra i rendimenti reale e limite: 
 

𝜂𝜂𝑖𝑖 =
𝜂𝜂𝑟𝑟
𝜂𝜂𝑙𝑙

 (2.2.13) 

 
Al diminuire delle irreversibilità il rendimento del ciclo reale aumen-
ta tendendo al rendimento del ciclo limite al tendere a zero delle irre-
versibilità. Di conseguenza, il rendimento interno tende all’unità al 
tendere a zero delle irreversibilità. 

A partire dalla definizione del rendimento espressa dalla relazione 
(2.2.13), il rendimento reale del ciclo può essere espresso mediante la 
relazione: 
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Al diminuire delle irreversibilità il rendimento del ciclo reale aumen-
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𝜂𝜂𝑟𝑟 = 𝜂𝜂𝑙𝑙 ∙ 𝜂𝜂𝑖𝑖 (2.2.14) 

 
L’equazione (2.2.14) non è una mera formulazione alternativa del 
rendimento interno ma contiene, nella sua espressione, un profondo 
significato concettuale sul piano termodinamico. Essa, infatti, eviden-
zia che il rendimento del ciclo reale è dato dal prodotto di due ren-
dimenti che tengono conto di due diverse categorie di perdite: 

 Le perdite cosiddette per “effetto Carnot”, dovute al fatto che non 
si può realizzare un ciclo “mono-termo-diabatico”, operante cioè 
con una sola sorgente di calore, per cui una quota del calore forni-
to dall’esterno al ciclo termodinamico deve essere necessariamente 
rigettata nell’ambiente. Non si tratta di un effetto dissipativo ma di 
una condizione dettata dal secondo principio della termodinamica. 

 Le perdite cosiddette per “effetto Clausius” sono invece legate agli 
effetti dissipativi e sono quindi determinate dalle irreversibilità in-
terne ed esterne, ossia dalle condizioni di non equilibrio termodi-
namico (di temperatura, pressione e concentrazione chimica) 
all’interno del sistema e tra il sistema e l’esterno, e dagli attriti 
meccanici. 

Entrambe le categorie di perdite sono ineluttabili in virtù del secondo 
principio della termodinamica11. 

2.3 Bilancio energetico e rendimento degli impianti 
motori termici 

 
La figura 2.3.1 schematizza il bilancio energetico globale di un generi-
co impianto motore termico (a combustione esterna o interna). 

 
11 Come si ricorderà dagli studi della termodinamica le due formulazioni del 2° prin-
cipio della termodinamica di Carnot e di Clausius, apparentemente molto diverse, 
sono concettualmente equivalenti. 

 
 

 
Figura 2.3.1. Schema di bilancio energetico di un impianto motore termico. 
 
I termini 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖, 𝐿𝐿𝑒𝑒 e 𝑄𝑄𝑅𝑅, essendo 𝑚𝑚𝑐𝑐 la massa di combustibile, rap-
presentano rispettivamente l’energia primaria (del combustibile) che 
alimenta l’impianto, il lavoro effettivamente disponibile alla flangia 
di accoppiamento con l’utilizzatore e l’energia complessivamente non 
utilizzata e rilasciata in varie forme all’ambiente esterno. I termini 
𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖, 𝑃𝑃𝑒𝑒 e 𝑄̇𝑄𝑅𝑅, essendo 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 la portata di combustibile, rappresentano 
le stesse voci in termini di potenza invece che di energia. I termini 
energetici sono rappresentativi di valori medi in un determinato in-
tervallo di tempo, i termini di potenza sono invece rappresentativi di 
valori istantanei. 

Il termine 𝑄𝑄𝑅𝑅 (𝑄̇𝑄𝑅𝑅) rappresenta, per brevità, tutta l’energia (poten-
za) termica non utilizzata dall’impianto e include sia energia (poten-
za) termica associata a flussi di materia (es. prodotti di combustione) 
sia il calore (in senso stretto) scambiato con l’esterno. 

Il termine 𝐿𝐿𝑒𝑒 (𝑃𝑃𝑒𝑒) rappresenta quello che si può definire effetto uti-
le dell’impianto, mentre il termine 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 (𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖) rappresenta ciò 
che è stato messo a disposizione dell’impianto per ottenere l’effetto 
utile. 

Il rendimento globale dell’impianto è dato dalla relazione: 
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oppure dalla relazione: 
 

𝜂𝜂𝑔𝑔 =
𝑃𝑃𝑒𝑒

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.3.2) 

 
La prima, essendo basata su grandezze valutate in un determinato in-
tervallo di tempo, rappresenta il rendimento medio dell’impianto 
nell’intervallo di tempo considerato, la seconda rappresenta invece il 
rendimento istantaneo. In regime di funzionamento stazionario le 
due relazioni sono equivalenti12.  

Il rendimento dell’impianto può essere quindi definito come “rap-
porto tra l’effetto utile e ciò che è stato messo a disposizione del sistema per 
ottenere l’effetto utile”. Questa definizione è di carattere piuttosto gene-
rale e può essere adottata anche per diversi componenti di impianto. 

Con riferimento allo schema di figura 2.3.1 si ha anche: 
 

𝜂𝜂𝑔𝑔 =
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄𝑄𝑅𝑅

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
= 1 − 𝑄𝑄𝑅𝑅

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.3.3) 

 

𝜂𝜂𝑔𝑔 =
𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄̇𝑄𝑅𝑅

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
= 1 − 𝑄̇𝑄𝑅𝑅

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.3.4) 

 
dove il termine 𝑄𝑄𝑅𝑅

𝑚𝑚𝑐𝑐∙𝐻𝐻𝑖𝑖
 ( 𝑄̇𝑄𝑅𝑅
𝑚̇𝑚𝑐𝑐∙𝐻𝐻𝑖𝑖

) rappresenta la “frazione di energia (poten-

za) primaria non utilizzata” o più brevemente, anche se impropriamen-
te, la “frazione di calore non utilizzata”. 

Le relazioni (2.3.1) e (2.3.2) esprimono il rendimento in forma di-
retta, mentre le relazioni (2.3.3) e (2.3.4) esprimono il rendimento in 
forma indiretta. 

Con specifico riferimento alle espressioni in termini di potenze, 
combinando le relazioni (2.3.2) e (2.3.4) si ottiene: 

 
12 In questa sede si fa sempre riferimento a condizioni di funzionamento nominali 
(ovvero di progetto) e stazionarie; pertanto, nel seguito si farà uso indifferente delle 
due espressioni a seconda delle esigenze di rappresentazione e del contesto. 

 
𝑄̇𝑄𝑅𝑅
𝑃𝑃𝑒𝑒

=
1 − 𝜂𝜂𝑔𝑔
𝜂𝜂𝑔𝑔

= 1
𝜂𝜂𝑔𝑔

− 1 (2.3.5) 

 
che fornisce una relazione tra la frazione di potenza primaria non uti-
lizzata e la potenza effettiva dell’impianto in funzione del rendimento 
di quest’ultimo. 

La (2.3.5) è l’equazione di un’iperbole equilatera che ha come asin-
toto verticale l’asse delle ordinate (𝑄̇𝑄𝑅𝑅𝑃𝑃𝑒𝑒 ) e come asintoto orizzontale la 

retta di equazione 𝑄̇𝑄𝑅𝑅𝑃𝑃𝑒𝑒 = −1, figura 2.3.2. 

 
 

 
 

Figura 2.3.2. Andamento del rapporto 𝑄̇𝑄𝑅𝑅 𝑃𝑃𝑒𝑒⁄  in funzione del rendimento 
globale 𝜂𝜂𝑔𝑔. 
 
Il solo ramo di interesse (avente significato fisico) è quello situato nel 
campo A, corrispondente a valori positivi della frazione 𝑄̇𝑄𝑅𝑅𝑃𝑃𝑒𝑒  per valori 

del rendimento 𝜂𝜂𝑔𝑔 compresi nell’intervallo (0, 1). Il campo B non ha 
significato fisico in quanto caratterizzato da valori di 𝜂𝜂𝑔𝑔 > 1. 
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𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
= 1 − 𝑄𝑄𝑅𝑅

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.3.3) 

 

𝜂𝜂𝑔𝑔 =
𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄̇𝑄𝑅𝑅

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
= 1 − 𝑄̇𝑄𝑅𝑅

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.3.4) 

 
dove il termine 𝑄𝑄𝑅𝑅

𝑚𝑚𝑐𝑐∙𝐻𝐻𝑖𝑖
 ( 𝑄̇𝑄𝑅𝑅
𝑚̇𝑚𝑐𝑐∙𝐻𝐻𝑖𝑖

) rappresenta la “frazione di energia (poten-

za) primaria non utilizzata” o più brevemente, anche se impropriamen-
te, la “frazione di calore non utilizzata”. 
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due espressioni a seconda delle esigenze di rappresentazione e del contesto. 
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A titolo di esempio, per un impianto con rendimento 𝜂𝜂𝑔𝑔 = 0,40, tipico 

di un impianto a vapore subcritico di grande potenza, risulta 𝑄̇𝑄𝑅𝑅𝑃𝑃𝑒𝑒 =
1,50. Ciò significa che un impianto di potenza pari a 300 MW riversa 
nell’ambiente esterno una potenza termica non utilizzata pari a 450 
MW. 

Se l’impianto ha un rendimento 𝜂𝜂𝑔𝑔 = 0,60, tipico di un impianto 

combinato di moderna concezione, risulta 𝑄̇𝑄𝑅𝑅𝑃𝑃𝑒𝑒 = 0,667, il 55,6% in me-

no rispetto all’impianto a vapore. Ciò significa che un impianto di po-
tenza pari a 300 MW riversa nell’ambiente esterno una potenza ter-
mica non utilizzata pari a 200 MW. 

Ancora, se l’impianto ha un rendimento 𝜂𝜂𝑔𝑔 = 0,30, tipico di un 

impianto di turbina a gas di vecchia generazione, risulta 𝑄̇𝑄𝑅𝑅𝑃𝑃𝑒𝑒 = 2,333, il 

55,6% in più rispetto all’impianto a vapore. Ciò significa che un im-
pianto di potenza pari a 300 MW, per usare lo stesso termine di para-
gone, riversa nell’ambiente esterno una potenza termica non utilizza-
ta pari a 700 MW. 

Dal confronto tra il secondo e il terzo caso si osserva infine che 
passando da 𝜂𝜂𝑔𝑔 = 0,60 a 𝜂𝜂𝑔𝑔 = 0,30 (il rendimento si dimezza) il valo-

re del rapporto 𝑄̇𝑄𝑅𝑅𝑃𝑃𝑒𝑒  aumenta di 3,5 volte, passando da 200 MW a 700 

MW. 
Si considerino, come ulteriore esempio, due impianti a vapore con 

rendimenti del 40% (caso A) e del 25% (caso B) rispettivamente, aven-
ti entrambi una potenza di 100 MW. Si deve osservare, al proposito, 
che i rendimenti dei due impianti corrispondono a tecnologie molto 
diverse: il caso A è tipico infatti di impianti di grande potenza (200-
300 MW e oltre) basati, come si vedrà nel seguito, su cicli termodina-
mici molto sofisticati e complessi; il caso B corrisponde invece a im-
pianti di piccola potenza (per esempio impianti di termo-
valorizzazione dei rifiuti o impianti a biomasse con potenze al più di 
qualche decina di MW) basati su cicli termodinamici molto più sem-
plici. La potenza di 100 MW qui considerata è perciò inadeguata per 
entrambi (troppo bassa per il caso A, troppo alta per il caso B) ed è 

stata scelta solo per poter effettuare un confronto significativo tra le 
due tecnologie. 

Per i due casi considerati la tabella 2.3.1 riporta i valori di 𝑄̇𝑄𝑅𝑅 e di 
𝑃𝑃𝑐𝑐 = 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖, rispettivamente determinati mediante la (2.3.5) e la 
(2.3.2). 
 
Tabella 2.3.1. Confronto tra le prestazioni di due impianti a vapore. 

Caso 𝑷𝑷𝒆𝒆 (MW) 𝜼𝜼𝒈𝒈 𝑸̇𝑸𝑹𝑹 (MW) 𝑷𝑷𝒄𝒄 (MW) 
A 100 0,40 150 250 

B 100 
0,25 

(-37,5%) 
300 

(+100%) 
400 

(+60%) 

 
Come si evince dalla tabella 2.3.1, a fronte di una diminuzione di 
rendimento del 37,5% rispetto al caso A, il caso B presenta un incre-
mento del 100% della frazione di calore (di energia primaria) non uti-
lizzata e un incremento del 60% del consumo di combustibile (di 
energia primaria). 

Di tutta la potenza 𝑃𝑃𝑐𝑐 entrante con il combustibile, come si vedrà 
nel seguito, circa il 10% si perde nel generatore di vapore, principal-
mente attraverso lo scarico dei prodotti della combustione al camino 
(perdite esterne al ciclo termodinamico)13, mentre le restanti perdite 
sono quelle tipiche del ciclo (perdite al condensatore, ovvero alla sor-
gente fredda). 

La figura 2.3.3 riporta una rappresentazione grafica del bilancio 
energetico sintetico dei due casi A e B considerati. 

Applicando l’equazione generale del bilancio energetico (Cfr. eq. 
(2.1.17) e (2.1.18)) espressa in termini di potenze si ha: 
 

𝐻̇𝐻2 + ∆𝐸̇𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝐻̇𝐻1 + 𝑄̇𝑄 − 𝑃𝑃𝑒𝑒 (2.3.6) 
 

 
13 Le perdite nel generatore di vapore, come si vedrà nel seguito, sono di varia natu-
ra; in questo esempio, per semplicità e per brevità, vengono nel complesso assimilate 
alle sole perdite per calore sensibile dei prodotti di combustione rilasciati al camino. 
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Figura 2.3.3. Bilancio energetico sintetico di impianto a vapore, casi A e B. 
 
Si sottolinea che le perdite del generatore di vapore qui considerate 
sono solo quelle relative al calore sensibile dei prodotti di combustio-
ne rilasciati al camino e quindi si tratta di perdite di entalpia associata 
a flussi di materia in uscita; le perdite al condensatore sono invece re-
lative al processo di rilascio di calore del ciclo e quindi si tratta di ca-
lore scambiato con l’esterno. Si ha pertanto: 
 

𝐻̇𝐻2 = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅′′ 
−∆𝐸̇𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 
𝐻̇𝐻1 = 0
𝑄̇𝑄 = −𝑄̇𝑄𝑅𝑅′

 
e quindi: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = −∆𝐸̇𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 − 𝐻̇𝐻2 + 𝑄̇𝑄 = 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖−(𝑄̇𝑄𝑅𝑅′′+𝑄̇𝑄𝑅𝑅′ ) (2.3.7) 
 
Il calore 𝑄̇𝑄𝑅𝑅′  scambiato al condensatore viene ceduto ad un fluido re-
frigerante, di norma acqua, ad esempio acqua di mare nelle centrali 
localizzate nelle coste. In questo caso il termine 𝑄̇𝑄𝑅𝑅′  può essere espres-
so mediante la relazione: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝑄̇𝑄𝑅𝑅′
𝑐𝑐𝑜𝑜𝑛𝑛𝑑𝑑𝑒𝑒𝑛𝑛𝑠𝑠𝑎𝑎𝑡𝑡𝑜𝑜𝑟𝑟𝑒𝑒

𝑄̇𝑄𝑅𝑅′′
𝑐𝑐𝑎𝑎𝑚𝑚𝑖𝑖𝑛𝑛𝑜𝑜

𝑄̇𝑄𝑅𝑅
′ = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ ∆ℎ𝑎𝑎 = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ 𝑐𝑐𝑎𝑎 ∙ ∆𝑇𝑇𝑎𝑎 (2.3.8) 

 
essendo 𝑚̇𝑚𝑎𝑎, 𝑐𝑐𝑎𝑎 e ∆𝑇𝑇𝑎𝑎 rispettivamente la portata massica, il calore spe-
cifico e la variazione di temperatura dell’acqua di raffreddamento. 
Per l’acqua di mare si può assumere 𝑐𝑐𝑎𝑎 = 4 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘∙𝐾𝐾 e ∆𝑇𝑇𝑎𝑎 = 10 𝐾𝐾, pertan-

to, per i due casi A e B risulta: 
 

(𝑚̇𝑚𝑎𝑎)𝐴𝐴 = 125.000
4 ∙ 10 = 3.125 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑠𝑠 = 3,125 𝑚𝑚3

𝑠𝑠  

 

(𝑚̇𝑚𝑎𝑎)𝐵𝐵 = 260.000
4 ∙ 10 = 6.500 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑠𝑠 = 6,500 𝑚𝑚3

𝑠𝑠  

 
L’entità di queste portate, specie se scalate alla taglia degli impianti di 
grande potenza tipici delle moderne centrali elettriche, fornisce 
un’efficace indicazione delle dimensioni della sezione di condensa-
zione (condensatore, pompe di circolazione, opere idrauliche di presa 
e di scarico, sistemi di filtrazione, ecc.).  

Si consideri ancora, più realisticamente, una centrale termoelettrica 
composta da due gruppi a vapore da 320 MW ciascuno (taglia carat-
teristica degli impianti realizzati in Italia negli anni 1980-90 e tuttora 
in esercizio), come quelli presenti, ad esempio, nella centrale termoe-
lettrica di Fiume Santo (SS). Per tali impianti, assunto convenzional-
mente un rendimento globale (nominale) del 40% si ha:  
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 640 𝑀𝑀𝑀𝑀 

𝑄̇𝑄𝑅𝑅 =
1 − 𝜂𝜂𝑔𝑔

𝜂𝜂𝑔𝑔
∙ 𝑃𝑃𝑒𝑒 = 960 𝑀𝑀𝑀𝑀 

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅 + 𝑃𝑃𝑒𝑒 = 1600 𝑀𝑀𝑀𝑀 
𝑄̇𝑄𝑅𝑅

′′ = 0,1 ∙ 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 160 𝑀𝑀𝑀𝑀 
𝑄̇𝑄𝑅𝑅

′ = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅 − 𝑄̇𝑄𝑅𝑅
′′ = 800 𝑀𝑀𝑀𝑀 

 
Dal valore di 𝑄̇𝑄𝑅𝑅

′  si trova la portata d’acqua di raffreddamento al con-
densatore che risulta: 
 



 

 
Figura 2.3.3. Bilancio energetico sintetico di impianto a vapore, casi A e B. 
 
Si sottolinea che le perdite del generatore di vapore qui considerate 
sono solo quelle relative al calore sensibile dei prodotti di combustio-
ne rilasciati al camino e quindi si tratta di perdite di entalpia associata 
a flussi di materia in uscita; le perdite al condensatore sono invece re-
lative al processo di rilascio di calore del ciclo e quindi si tratta di ca-
lore scambiato con l’esterno. Si ha pertanto: 
 

𝐻̇𝐻2 = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅′′ 
−∆𝐸̇𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 
𝐻̇𝐻1 = 0
𝑄̇𝑄 = −𝑄̇𝑄𝑅𝑅′

 
e quindi: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = −∆𝐸̇𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 − 𝐻̇𝐻2 + 𝑄̇𝑄 = 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖−(𝑄̇𝑄𝑅𝑅′′+𝑄̇𝑄𝑅𝑅′ ) (2.3.7) 
 
Il calore 𝑄̇𝑄𝑅𝑅′  scambiato al condensatore viene ceduto ad un fluido re-
frigerante, di norma acqua, ad esempio acqua di mare nelle centrali 
localizzate nelle coste. In questo caso il termine 𝑄̇𝑄𝑅𝑅′  può essere espres-
so mediante la relazione: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐴𝐴 𝑀𝑀𝑊𝑊
𝐶𝐶𝑎𝑎𝑠𝑠𝑜𝑜 𝐵𝐵 𝑀𝑀𝑊𝑊

𝑄̇𝑄𝑅𝑅′
𝑐𝑐𝑜𝑜𝑛𝑛𝑑𝑑𝑒𝑒𝑛𝑛𝑠𝑠𝑎𝑎𝑡𝑡𝑜𝑜𝑟𝑟𝑒𝑒

𝑄̇𝑄𝑅𝑅′′
𝑐𝑐𝑎𝑎𝑚𝑚𝑖𝑖𝑛𝑛𝑜𝑜

𝑄̇𝑄𝑅𝑅
′ = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ ∆ℎ𝑎𝑎 = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ 𝑐𝑐𝑎𝑎 ∙ ∆𝑇𝑇𝑎𝑎 (2.3.8) 

 
essendo 𝑚̇𝑚𝑎𝑎, 𝑐𝑐𝑎𝑎 e ∆𝑇𝑇𝑎𝑎 rispettivamente la portata massica, il calore spe-
cifico e la variazione di temperatura dell’acqua di raffreddamento. 
Per l’acqua di mare si può assumere 𝑐𝑐𝑎𝑎 = 4 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘∙𝐾𝐾 e ∆𝑇𝑇𝑎𝑎 = 10 𝐾𝐾, pertan-

to, per i due casi A e B risulta: 
 

(𝑚̇𝑚𝑎𝑎)𝐴𝐴 = 125.000
4 ∙ 10 = 3.125 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑠𝑠 = 3,125 𝑚𝑚3

𝑠𝑠  

 

(𝑚̇𝑚𝑎𝑎)𝐵𝐵 = 260.000
4 ∙ 10 = 6.500 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑠𝑠 = 6,500 𝑚𝑚3

𝑠𝑠  

 
L’entità di queste portate, specie se scalate alla taglia degli impianti di 
grande potenza tipici delle moderne centrali elettriche, fornisce 
un’efficace indicazione delle dimensioni della sezione di condensa-
zione (condensatore, pompe di circolazione, opere idrauliche di presa 
e di scarico, sistemi di filtrazione, ecc.).  

Si consideri ancora, più realisticamente, una centrale termoelettrica 
composta da due gruppi a vapore da 320 MW ciascuno (taglia carat-
teristica degli impianti realizzati in Italia negli anni 1980-90 e tuttora 
in esercizio), come quelli presenti, ad esempio, nella centrale termoe-
lettrica di Fiume Santo (SS). Per tali impianti, assunto convenzional-
mente un rendimento globale (nominale) del 40% si ha:  
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 640 𝑀𝑀𝑀𝑀 

𝑄̇𝑄𝑅𝑅 =
1 − 𝜂𝜂𝑔𝑔

𝜂𝜂𝑔𝑔
∙ 𝑃𝑃𝑒𝑒 = 960 𝑀𝑀𝑀𝑀 

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅 + 𝑃𝑃𝑒𝑒 = 1600 𝑀𝑀𝑀𝑀 
𝑄̇𝑄𝑅𝑅

′′ = 0,1 ∙ 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 160 𝑀𝑀𝑀𝑀 
𝑄̇𝑄𝑅𝑅

′ = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅 − 𝑄̇𝑄𝑅𝑅
′′ = 800 𝑀𝑀𝑀𝑀 

 
Dal valore di 𝑄̇𝑄𝑅𝑅

′  si trova la portata d’acqua di raffreddamento al con-
densatore che risulta: 
 



𝑚̇𝑚𝑎𝑎 = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅
′

𝑐𝑐𝑎𝑎 ∙ ∆𝑇𝑇𝑎𝑎
= 800.000

4 ∙ 10 = 20.000 𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑠𝑠 = 20 𝑚𝑚3

𝑠𝑠  

 
Si evidenzia, per curiosità e per confronto, che tale portata è parago-
nabile alla portata media dei tre maggiori fiumi della Sardegna (Tirso: 
16 𝑚𝑚3

𝑠𝑠 , Coghinas: 18 𝑚𝑚3

𝑠𝑠 , Flumendosa: 22 𝑚𝑚3

𝑠𝑠 ). 

2.4 Consumo specifico degli impianti motori termici 
 
In alternativa al rendimento, specie in ambito industriale, si fa spesso 
riferimento ad una prestazione correlata al rendimento globale 
dell’impianto rappresentata dal consumo specifico di combustibile 
(consumo specifico massico, 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠) o dal consumo specifico di energia 
del combustibile (consumo specifico energetico, 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠). 
 
Consumo specifico massico 
Si definisce consumo specifico massico il rapporto tra la massa di 
combustibile alimentata nell’impianto in un dato intervallo di tempo 
e il lavoro prodotto nello stesso intervallo di tempo (consumo specifi-
co medio nell’intervallo di tempo), ovvero il rapporto tra la portata 
massica di combustibile alimentata nell’impianto e la potenza prodot-
ta (consumo specifico istantaneo). In regime di funzionamento sta-
zionario le due definizioni coincidono, si ha pertanto: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 𝑚𝑚𝑐𝑐
𝐿𝐿𝑒𝑒

= 𝑚̇𝑚𝑐𝑐
𝑃𝑃𝑒𝑒

= 1
𝜂𝜂𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

 (2.4.1) 

 
La misura di 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 è espressa in [𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀] (ovvero in [ 𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘]) se 𝐻𝐻𝑖𝑖  è espresso in 

[𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑘𝑘𝑘𝑘]. 

Se l’impianto è preposto alla produzione di energia elettrica, il la-
voro effettivo 𝐿𝐿𝑒𝑒 è spesso preferibilmente espresso in 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ invece che 
in 𝐽𝐽 (o suoi multipli). Per esemplificare, l’energia pari a 1 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ è 
l’energia prodotta in un’ora da un generatore elettrico di potenza pari 

a 1 𝑘𝑘𝑘𝑘, ovvero l’energia elettrica assorbita in un’ora da una utenza 
elettrica di 1 𝑘𝑘𝑘𝑘 (ad esempio una stufa elettrica). Poiché in un’ora ci 
sono 3600 𝑠𝑠, risulta: 1 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 3600 𝑘𝑘𝑘𝑘 = 3,6 𝑀𝑀𝑀𝑀, e quindi: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
𝜂𝜂𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

   𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) (2.4.2) 

 
Consumo specifico energetico 
Si definisce consumo specifico energetico il rapporto tra l’energia 
primaria (del combustibile) alimentata nell’impianto in un dato inter-
vallo di tempo e il lavoro prodotto nello stesso intervallo di tempo 
(consumo specifico medio nell’intervallo di tempo considerato), ov-
vero il rapporto tra la potenza termica associata al combustibile ali-
mentato nell’impianto e la potenza prodotta (consumo specifico istan-
taneo). In regime di funzionamento stazionario le due definizioni 
coincidono, si ha pertanto: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
𝐿𝐿𝑒𝑒

= 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
𝑃𝑃𝑒𝑒

= 1
𝜂𝜂𝑔𝑔

 (2.4.3) 

 
Il consumo specifico energetico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 è dato quindi dall’inverso del 
rendimento ed è perciò una grandezza adimensionale. Esso può esse-
re però espresso in termini più pratici considerando la diversa qualità 
dell’energia (potenza) in ingresso e in uscita (a numeratore e a deno-
minatore dell’equazione (2.4.3)). Esprimendo il numeratore in termini 
di energia termica, ad esempio in [𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡], ovvero in [𝑀𝑀𝑀𝑀𝑡𝑡], e il denomi-
natore in termini di energia meccanica, ad esempio in [𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ], ovvero 
in [𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ], per quanto sopra risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
𝜂𝜂𝑔𝑔

   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑀𝑀𝑀𝑀𝑡𝑡

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) (2.4.4) 

 
Molto spesso, nella pratica, si incontrano ancora bilanci energetici 
formulati attraverso il “Sistema Tecnico” di unità di misura, dove 
l’energia termica viene espressa in [𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘]. Ricordando che 1 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 =



𝑚̇𝑚𝑎𝑎 = 𝑄̇𝑄𝑅𝑅
′

𝑐𝑐𝑎𝑎 ∙ ∆𝑇𝑇𝑎𝑎
= 800.000

4 ∙ 10 = 20.000 𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑠𝑠 = 20 𝑚𝑚3

𝑠𝑠  

 
Si evidenzia, per curiosità e per confronto, che tale portata è parago-
nabile alla portata media dei tre maggiori fiumi della Sardegna (Tirso: 
16 𝑚𝑚3

𝑠𝑠 , Coghinas: 18 𝑚𝑚3

𝑠𝑠 , Flumendosa: 22 𝑚𝑚3

𝑠𝑠 ). 

2.4 Consumo specifico degli impianti motori termici 
 
In alternativa al rendimento, specie in ambito industriale, si fa spesso 
riferimento ad una prestazione correlata al rendimento globale 
dell’impianto rappresentata dal consumo specifico di combustibile 
(consumo specifico massico, 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠) o dal consumo specifico di energia 
del combustibile (consumo specifico energetico, 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠). 
 
Consumo specifico massico 
Si definisce consumo specifico massico il rapporto tra la massa di 
combustibile alimentata nell’impianto in un dato intervallo di tempo 
e il lavoro prodotto nello stesso intervallo di tempo (consumo specifi-
co medio nell’intervallo di tempo), ovvero il rapporto tra la portata 
massica di combustibile alimentata nell’impianto e la potenza prodot-
ta (consumo specifico istantaneo). In regime di funzionamento sta-
zionario le due definizioni coincidono, si ha pertanto: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 𝑚𝑚𝑐𝑐
𝐿𝐿𝑒𝑒

= 𝑚̇𝑚𝑐𝑐
𝑃𝑃𝑒𝑒

= 1
𝜂𝜂𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

 (2.4.1) 

 
La misura di 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 è espressa in [𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀] (ovvero in [ 𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘]) se 𝐻𝐻𝑖𝑖  è espresso in 

[𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑘𝑘𝑘𝑘]. 

Se l’impianto è preposto alla produzione di energia elettrica, il la-
voro effettivo 𝐿𝐿𝑒𝑒 è spesso preferibilmente espresso in 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ invece che 
in 𝐽𝐽 (o suoi multipli). Per esemplificare, l’energia pari a 1 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ è 
l’energia prodotta in un’ora da un generatore elettrico di potenza pari 

a 1 𝑘𝑘𝑘𝑘, ovvero l’energia elettrica assorbita in un’ora da una utenza 
elettrica di 1 𝑘𝑘𝑘𝑘 (ad esempio una stufa elettrica). Poiché in un’ora ci 
sono 3600 𝑠𝑠, risulta: 1 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 3600 𝑘𝑘𝑘𝑘 = 3,6 𝑀𝑀𝑀𝑀, e quindi: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
𝜂𝜂𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

   𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) (2.4.2) 

 
Consumo specifico energetico 
Si definisce consumo specifico energetico il rapporto tra l’energia 
primaria (del combustibile) alimentata nell’impianto in un dato inter-
vallo di tempo e il lavoro prodotto nello stesso intervallo di tempo 
(consumo specifico medio nell’intervallo di tempo considerato), ov-
vero il rapporto tra la potenza termica associata al combustibile ali-
mentato nell’impianto e la potenza prodotta (consumo specifico istan-
taneo). In regime di funzionamento stazionario le due definizioni 
coincidono, si ha pertanto: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
𝐿𝐿𝑒𝑒

= 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
𝑃𝑃𝑒𝑒

= 1
𝜂𝜂𝑔𝑔

 (2.4.3) 

 
Il consumo specifico energetico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 è dato quindi dall’inverso del 
rendimento ed è perciò una grandezza adimensionale. Esso può esse-
re però espresso in termini più pratici considerando la diversa qualità 
dell’energia (potenza) in ingresso e in uscita (a numeratore e a deno-
minatore dell’equazione (2.4.3)). Esprimendo il numeratore in termini 
di energia termica, ad esempio in [𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡], ovvero in [𝑀𝑀𝑀𝑀𝑡𝑡], e il denomi-
natore in termini di energia meccanica, ad esempio in [𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ], ovvero 
in [𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ], per quanto sopra risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
𝜂𝜂𝑔𝑔

   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑀𝑀𝑀𝑀𝑡𝑡

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) (2.4.4) 

 
Molto spesso, nella pratica, si incontrano ancora bilanci energetici 
formulati attraverso il “Sistema Tecnico” di unità di misura, dove 
l’energia termica viene espressa in [𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘]. Ricordando che 1 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 =



4,1868 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡, introducendo questa equivalenza nell’equazione (2.4.4) si 
ottiene: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 860
𝜂𝜂𝑔𝑔

   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ (2.4.5) 

 
Esempio 1: Consumo specifico di un impianto a vapore 
Si consideri un impianto a vapore caratterizzato da un rendimento 
globale η𝑔𝑔 = 0,40, alimentato a carbone con 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 25 𝑀𝑀𝑀𝑀

𝑘𝑘𝑘𝑘.  

Il consumo specifico massico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

= 360  𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) 

 
Commento: la produzione di 1 kWh di energia elettrica (a meno del 
rendimento del generatore elettrico), ad esempio per l’alimentazione 
continua di una utenza da 1 kW per 1 ora, comporta un consumo di 
0,360 kg di carbone. 

Il consumo specifico energetico risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔

= 9000   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 860

η𝑔𝑔
= 2150   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ  

 
Esempio 2: Consumo specifico di un impianto di turbina a gas 
Si consideri una turbina a gas caratterizzata da un rendimento globa-
le η𝑔𝑔 = 0,40, alimentata a metano (gas naturale) con 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 50 MJ

𝑘𝑘𝑘𝑘. 

Il consumo specifico massico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔𝐻𝐻𝑖𝑖

= 180  𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) 

 
Commento: il consumo specifico massico risulta uguale alla metà di 
quello dell’impianto a vapore di cui all’esempio precedente perché il 

potere calorifico del metano è pari al doppio di quello assunto per il 
carbone. 

Il consumo specifico energetico risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔

= 9000   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 860

η𝑔𝑔
= 2150   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ  

 
Commento: il consumo specifico energetico risulta uguale a quello 
dell’impianto a vapore di cui all’esempio precedente perché il rendi-
mento dei due impianti è lo stesso. 
 
Altri indici caratteristici legati al consumo specifico 
A partire dal consumo specifico massico è possibile valutare, con rela-
tiva semplicità, altri indici caratteristici dell'impianto motore termico, 
quali ad esempio la quota combustibile del costo del kWh (incidenza 
del costo del combustibile sul costo del kWh prodotto) e le emissioni 
specifiche di CO2 (emissioni di CO2 per kWh prodotto) o di altre so-
stanze inquinanti.  
 
Incidenza del costo del combustibile per unità di energia prodotta 
Dato il costo unitario, per unità di massa, del combustibile 
𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘  [ €

𝑘𝑘𝑘𝑘], il costo del combustibile per kWh prodotto 

𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ  [ €
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ] è dato dalla relazione: 

 
𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 (2.4.6) 

 
dove 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 è espresso in [ 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ]. 
 
  



4,1868 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡, introducendo questa equivalenza nell’equazione (2.4.4) si 
ottiene: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 860
𝜂𝜂𝑔𝑔

   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ (2.4.5) 

 
Esempio 1: Consumo specifico di un impianto a vapore 
Si consideri un impianto a vapore caratterizzato da un rendimento 
globale η𝑔𝑔 = 0,40, alimentato a carbone con 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 25 𝑀𝑀𝑀𝑀

𝑘𝑘𝑘𝑘.  

Il consumo specifico massico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

= 360  𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) 

 
Commento: la produzione di 1 kWh di energia elettrica (a meno del 
rendimento del generatore elettrico), ad esempio per l’alimentazione 
continua di una utenza da 1 kW per 1 ora, comporta un consumo di 
0,360 kg di carbone. 

Il consumo specifico energetico risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔

= 9000   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 860

η𝑔𝑔
= 2150   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ  

 
Esempio 2: Consumo specifico di un impianto di turbina a gas 
Si consideri una turbina a gas caratterizzata da un rendimento globa-
le η𝑔𝑔 = 0,40, alimentata a metano (gas naturale) con 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 50 MJ

𝑘𝑘𝑘𝑘. 

Il consumo specifico massico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔𝐻𝐻𝑖𝑖

= 180  𝑔𝑔
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ   ( 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ) 

 
Commento: il consumo specifico massico risulta uguale alla metà di 
quello dell’impianto a vapore di cui all’esempio precedente perché il 

potere calorifico del metano è pari al doppio di quello assunto per il 
carbone. 

Il consumo specifico energetico risulta: 
 

𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 3600
η𝑔𝑔

= 9000   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑡𝑡
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 860

η𝑔𝑔
= 2150   𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ  

 
Commento: il consumo specifico energetico risulta uguale a quello 
dell’impianto a vapore di cui all’esempio precedente perché il rendi-
mento dei due impianti è lo stesso. 
 
Altri indici caratteristici legati al consumo specifico 
A partire dal consumo specifico massico è possibile valutare, con rela-
tiva semplicità, altri indici caratteristici dell'impianto motore termico, 
quali ad esempio la quota combustibile del costo del kWh (incidenza 
del costo del combustibile sul costo del kWh prodotto) e le emissioni 
specifiche di CO2 (emissioni di CO2 per kWh prodotto) o di altre so-
stanze inquinanti.  
 
Incidenza del costo del combustibile per unità di energia prodotta 
Dato il costo unitario, per unità di massa, del combustibile 
𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘  [ €

𝑘𝑘𝑘𝑘], il costo del combustibile per kWh prodotto 

𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ  [ €
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ] è dato dalla relazione: 

 
𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 (2.4.6) 

 
dove 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 è espresso in [ 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ]. 
 
  



Esempio 1: Impianto a vapore alimentato a carbone 
Si assume un costo unitario del carbone 𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘 = 65 ∙
10−3  €

𝑘𝑘𝑘𝑘 (65 €
𝑡𝑡)14. Il costo del carbone per produrre 1 kWh risulta: 

 

𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = (65 ∙ 10−3) ∙ (360 ∙ 10−3) = 0,0234 €
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ

= 2,34 𝑐𝑐€
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ 

 
Esempio 2: Turbina a gas alimentata a metano (gas naturale) 
Si assume un costo unitario del metano (in questo caso per unità di 
volume) 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶4,𝑆𝑆𝑚𝑚3 = 0,171 €

𝑆𝑆𝑆𝑆3  (171 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘3)15. 

Diversamente dai combustibili solidi e liquidi, il costo del metano 
è stabilito con riferimento all’unità di volume generalmente in condi-
zioni standard (15 °C, 1 atm); per determinarne il costo per unità di 
massa occorre determinare la sua densità. La densità del metano, 
supposto per semplicità come gas perfetto, nelle citate condizioni 
standard risulta: 
 

ρ𝐶𝐶𝐻𝐻4 = 𝑝𝑝 ∙ ℳ
ℛ ∙ 𝑇𝑇 = 101325 ∙ 16

8314,33 ∙ 288,15 = 0,677 𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑚𝑚3 

 
essendo: 
 

𝑝𝑝 = 1 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 = 101325 𝑃𝑃𝑃𝑃 la pressione in condizioni standard 
𝑇𝑇 = 15 °𝐶𝐶 = 288,15 𝐾𝐾 la temperatura in condizioni standard 
ℛ = 8314,33 𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘∙𝐾𝐾  la costante universale dei gas 

ℳ = 16 𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘   la massa molare del metano 

 
14 Dato al 01.02.2020 (90 €

𝑡𝑡  al 01.02.2019; 63 €
𝑡𝑡  al 01.01.2021; 179 €

𝑡𝑡  al 01.03.2022; 392 €𝑡𝑡  

al 01.03.2023; 237 €
𝑡𝑡  al 01.02.2024) 

15 Dato al 01.02.2020 (285 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.02 2019; 206 €

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.01.2021; 906 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 

01.03.2022; 700 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.03.2023; 380 €

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.02.2024) 

 
Il costo per unità di massa del metano risulta pertanto (arrotondato 
per difetto): 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶𝐻𝐻4,𝑘𝑘𝑘𝑘 = 0,171
0,677 ≅ 0,250 €

𝑘𝑘𝑘𝑘 (250 €
𝑡𝑡 ) 

 
Il costo del metano per produrre 1 kWh risulta: 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶𝐻𝐻4,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐻𝐻4,𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 0,250 ∙ 180 ∙ 10−3 = 0,0450 €
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ

= 4,50 𝑐𝑐€
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ 

 
Il costo del metano necessario per produrre 1 KWh è pari a 1,92 volte 
quello del carbone. 
 
Emissioni di CO2 per unità di energia prodotta 
La produzione di 𝐶𝐶𝑂𝑂2 per kWh prodotto può essere determinata me-
diante la relazione: 
 

𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 ∙ 𝐹𝐹𝑒𝑒,𝐶𝐶𝑂𝑂2 (2.4.7) 
 
dove 𝐹𝐹𝑒𝑒,𝐶𝐶𝑂𝑂2 è il “fattore di emissione” del combustibile relativo alla 
𝐶𝐶𝑂𝑂2. Esso esprime la massa di 𝐶𝐶𝑂𝑂2 prodotta dalla combustione 
dell’unità di massa di combustibile e dipende dalla frazione massica 
di carbonio presente nel combustibile attraverso la relazione: 
 

𝐹𝐹𝑒𝑒,𝐶𝐶𝑂𝑂2 =
𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2

𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐
=

𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2
𝑚𝑚𝐶𝐶

∙ 𝑚𝑚𝐶𝐶
𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐

 (2.4.8) 

 
In altri termini, il fattore di emissione può essere ricavato da un bi-
lancio di massa sulla reazione di combustione del combustibile come 
mostrato negli esempi che seguono. 
 
  



Esempio 1: Impianto a vapore alimentato a carbone 
Si assume un costo unitario del carbone 𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘 = 65 ∙
10−3  €

𝑘𝑘𝑘𝑘 (65 €
𝑡𝑡)14. Il costo del carbone per produrre 1 kWh risulta: 

 

𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = (65 ∙ 10−3) ∙ (360 ∙ 10−3) = 0,0234 €
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ

= 2,34 𝑐𝑐€
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ 

 
Esempio 2: Turbina a gas alimentata a metano (gas naturale) 
Si assume un costo unitario del metano (in questo caso per unità di 
volume) 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶𝐶4,𝑆𝑆𝑚𝑚3 = 0,171 €

𝑆𝑆𝑆𝑆3  (171 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘3)15. 

Diversamente dai combustibili solidi e liquidi, il costo del metano 
è stabilito con riferimento all’unità di volume generalmente in condi-
zioni standard (15 °C, 1 atm); per determinarne il costo per unità di 
massa occorre determinare la sua densità. La densità del metano, 
supposto per semplicità come gas perfetto, nelle citate condizioni 
standard risulta: 
 

ρ𝐶𝐶𝐻𝐻4 = 𝑝𝑝 ∙ ℳ
ℛ ∙ 𝑇𝑇 = 101325 ∙ 16

8314,33 ∙ 288,15 = 0,677 𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑚𝑚3 

 
essendo: 
 

𝑝𝑝 = 1 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 = 101325 𝑃𝑃𝑃𝑃 la pressione in condizioni standard 
𝑇𝑇 = 15 °𝐶𝐶 = 288,15 𝐾𝐾 la temperatura in condizioni standard 
ℛ = 8314,33 𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘∙𝐾𝐾  la costante universale dei gas 

ℳ = 16 𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘   la massa molare del metano 

 
14 Dato al 01.02.2020 (90 €

𝑡𝑡  al 01.02.2019; 63 €
𝑡𝑡  al 01.01.2021; 179 €

𝑡𝑡  al 01.03.2022; 392 €𝑡𝑡  

al 01.03.2023; 237 €
𝑡𝑡  al 01.02.2024) 

15 Dato al 01.02.2020 (285 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.02 2019; 206 €

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.01.2021; 906 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 

01.03.2022; 700 €
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.03.2023; 380 €

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑚𝑚3 al 01.02.2024) 

 
Il costo per unità di massa del metano risulta pertanto (arrotondato 
per difetto): 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶𝐻𝐻4,𝑘𝑘𝑘𝑘 = 0,171
0,677 ≅ 0,250 €

𝑘𝑘𝑘𝑘 (250 €
𝑡𝑡 ) 

 
Il costo del metano per produrre 1 kWh risulta: 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶𝐻𝐻4,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝐶𝐶𝐻𝐻4,𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 0,250 ∙ 180 ∙ 10−3 = 0,0450 €
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ

= 4,50 𝑐𝑐€
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ 

 
Il costo del metano necessario per produrre 1 KWh è pari a 1,92 volte 
quello del carbone. 
 
Emissioni di CO2 per unità di energia prodotta 
La produzione di 𝐶𝐶𝑂𝑂2 per kWh prodotto può essere determinata me-
diante la relazione: 
 

𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 ∙ 𝐹𝐹𝑒𝑒,𝐶𝐶𝑂𝑂2 (2.4.7) 
 
dove 𝐹𝐹𝑒𝑒,𝐶𝐶𝑂𝑂2 è il “fattore di emissione” del combustibile relativo alla 
𝐶𝐶𝑂𝑂2. Esso esprime la massa di 𝐶𝐶𝑂𝑂2 prodotta dalla combustione 
dell’unità di massa di combustibile e dipende dalla frazione massica 
di carbonio presente nel combustibile attraverso la relazione: 
 

𝐹𝐹𝑒𝑒,𝐶𝐶𝑂𝑂2 =
𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2

𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐
=

𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2
𝑚𝑚𝐶𝐶

∙ 𝑚𝑚𝐶𝐶
𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐

 (2.4.8) 

 
In altri termini, il fattore di emissione può essere ricavato da un bi-
lancio di massa sulla reazione di combustione del combustibile come 
mostrato negli esempi che seguono. 
 
  



Esempio 1: Fattore di emissione per carbone 
Dalla reazione di combustione del carbonio presente nel carbone con 
l'ossigeno presente nell'aria si avrà: 
 

𝐶𝐶 + 𝑂𝑂2 ⟶ 𝐶𝐶𝑂𝑂2 (2.4.9) 
 
Da una kmole di carbonio si ottiene una kmole di CO2, pertanto: 
 

𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2
𝑚𝑚𝐶𝐶

=
1 ∙ ℳ𝐶𝐶𝐶𝐶2
1 ∙ ℳ𝐶𝐶

= 44
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𝑘𝑘𝑘𝑘𝐶𝐶𝑂𝑂2
𝑘𝑘𝑘𝑘𝐶𝐶

 

 
essendo ℳ𝐶𝐶𝐶𝐶2 e ℳ𝐶𝐶 le masse molari della CO2 e del carbonio rispetti-
vamente. D’altra parte, il carbonio rappresenta solo una parte dei co-
stituenti del carbone, le cui caratteristiche chimico-fisiche dipendono 
essenzialmente dal periodo geologico di formazione, dalla carboge-
nesi (processo di formazione) e dalle caratteristiche del giacimento di 
provenienza. Oltre al carbonio, infatti, il carbone contiene altri com-
ponenti, tra cui materia volatile (idrocarburi e gas inerti), acqua, ma-
teriali inerti (ceneri). In sostanza, tanto più antico è il carbone, tanto 
più elevata è la percentuale di carbonio in esso contenuta. La tabella 
2.4.1 che segue riporta le caratteristiche costitutive, espresse attraver-
so le analisi approssimata ed elementare, di due carboni di diverse 
caratteristiche: il primo, un carbone sulcis, classificato come “sub-
bituminoso” (al limite delle “ligniti”), avente un’età di circa 50 milio-
ni di anni, il secondo un carbone sudafricano, classificato come “litan-
trace”, avente un’età di circa 500 milioni di anni. Come mostra la ta-
bella, la frazione massica di carbonio nei due carboni è molto diversa: 
circa il 53% per il carbone sulcis a fronte del 65,5% circa per il carbone 
sudafricano. 
 
  

Tabella 2.4.1. Caratteristiche costitutive di due carboni di diversa natura. 

Analisi approssimata (% in massa) Sulcis Sud Africa 

Carbonio fisso 34,14 54,00 

Volatili 37,36 23,00 

Ceneri 17,00 15,00 

Umidità 11,50 8,00 

Analisi elementare (% in massa)   

Carbonio 52,92 65,45 

Idrogeno 3,93 3,85 

Zolfo 6,00 0,54 

Azoto 1,50 1,62 

Ossigeno 7,15 5,54 

Ceneri 17,00 15,00 

Umidità 11,50 8,00 

Potere Calorifico Inferiore (MJ/kg) 20,00 25,00 

 
A fini esemplificativi, assumendo per semplicità un contenuto di car-
bonio nel carbone del 60%, si ha: 
 

𝑚𝑚𝐶𝐶
𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐

= 0,60 

 
per cui, dalla (2.4.8): 
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Con riferimento quindi alle caratteristiche dell’impianto a vapore 
considerato precedentemente (consumo specifico massico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 =
0,360 𝑘𝑘𝑔𝑔𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ , con rendimento globale η𝑔𝑔 = 0,40 e potere calorifico infe-

riore del combustibile 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 25 𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑘𝑘𝑘𝑘), la massa di CO2 derivante dalla 

produzione di 1 kWh, data dalla equazione (2.4.7), risulta: 
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Riepilogando, la produzione di 1 kWh (si pensi ad una utenza di 1 
kW in funzionamento continuo per 1 ora) mediante un impianto a 
vapore alimentato a carbone con rendimento globale η𝑔𝑔 = 0,40 e po-
tere calorifico inferiore del combustibile 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 25 𝑀𝑀𝑀𝑀

𝑘𝑘𝑘𝑘 determina un 

consumo di carbone pari 0,360 𝑘𝑘𝑘𝑘 e una produzione di CO2 pari a 
0,792 𝑘𝑘𝑘𝑘. 
 
Esempio 2: Fattore di emissione per metano. 
Dalla reazione di combustione del metano con l'ossigeno presente 
nell'aria si avrà: 
 

𝐶𝐶𝐻𝐻4 + 2𝑂𝑂2 ⟶ 𝐶𝐶𝑂𝑂2 + 2𝐻𝐻2𝑂𝑂 (2.4.10) 
 
Da una kmole di metano si ottiene una kmole di CO2, pertanto: 
 

𝑚𝑚𝐶𝐶𝑂𝑂2
𝑚𝑚𝐶𝐶𝐶𝐶4

=
1 ∙ ℳ𝐶𝐶𝐶𝐶2
1 ∙ ℳ𝐶𝐶𝐶𝐶4

= 44
16  

𝑘𝑘𝑘𝑘𝐶𝐶𝑂𝑂2
𝑘𝑘𝑘𝑘𝐶𝐶𝐶𝐶4

 

 
essendo ℳ𝐶𝐶𝐶𝐶2 e ℳ𝐶𝐶𝐶𝐶4 le masse molari della CO2 e del CH4 rispettiva-
mente. In questo caso il combustibile è composto esclusivamente da 
metano16, pertanto: 
 

𝑚𝑚𝐶𝐶
𝑚𝑚𝐶𝐶𝐶𝐶4

= 12
16 = 0,75 

 
16 In realtà, il gas naturale immesso nelle reti di distribuzione non è solo metano ma è 
costituito da una miscela di idrocarburi leggeri composta prevalentemente da meta-
no e, in frazioni minori, principalmente da etano, propano e butano. I gas naturali 
distribuiti in Italia, ad esempio, contengono una percentuale in volume di metano 
dell’83,3% per il metano algerino, del 91,0% per quello olandese, del 98,1% per quello 
russo e del 99,6% per quello nazionale, con percentuali di etano rispettivamente del 
7,7%, 3,7%, 0,6%, 0,06%, e di propano rispettivamente del 2,05%, 0,88%, 0,22%, 0,02%. 

 
e quindi: 
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Con riferimento quindi alle caratteristiche dell’impianto di turbina a 
gas considerato precedentemente (consumo specifico massico 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 =
0,180 𝑘𝑘𝑔𝑔𝐶𝐶𝐶𝐶4

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ , con rendimento globale η𝑔𝑔 = 0,40 e potere calorifico infe-

riore del combustibile 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 50 𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑘𝑘𝑘𝑘), la massa di CO2 derivante dalla 

produzione di 1 kWh, data dalla equazione (2.4.7), risulta: 
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Riepilogando, la produzione di 1 kWh mediante un impianto di tur-
bina a gas alimentato a metano con rendimento globale η𝑔𝑔 = 0,40 e 
potere calorifico inferiore del combustibile 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 50 𝑀𝑀𝑀𝑀

𝑘𝑘𝑘𝑘 determina un 

consumo di metano pari 0,180 𝑘𝑘𝑘𝑘 e una produzione di CO2 pari a 
0,495 𝑘𝑘𝑘𝑘.  

Dal confronto delle due soluzioni impiantistiche basate sulle di-
verse tecnologie degli impianti a vapore e delle turbine a gas, caratte-
rizzate nel caso specifico da pari rendimento, si evince che la turbina 
a gas alimentata a metano presenta emissioni specifiche (riferite al 
kWh prodotto) minori del 37,5% rispetto all’impianto a vapore ali-
mentato a carbone. 

Ove la stessa turbina a gas fosse il motore primo di un impianto 
combinato basato sulle migliori tecnologie disponibili, con un tipico 
rendimento globale del 60%, si avrebbero un consumo specifico di 
combustibile ed emissioni specifiche di CO2 pari a 4/6 dei valori carat-
teristici della sola turbina a gas (rapporto tra i rendimenti della turbi-
na a gas e dell’impianto combinato), vale a dire: 𝐶𝐶𝑠𝑠𝑠𝑠 = 0,120 𝑘𝑘𝑔𝑔𝐶𝐶𝐶𝐶4

𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ  e 

𝑀𝑀𝐶𝐶𝑂𝑂2,𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 0,330 𝑘𝑘𝑘𝑘𝐶𝐶𝑂𝑂2
𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ . In questo caso, le emissioni specifiche di CO2 
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sarebbero pari al 41,7% di quelle dell’impianto a vapore alimentato a 
carbone, il che giustifica l’attuale impulso, nel settore della produzio-
ne di energia elettrica, verso l’utilizzo del gas naturale (ovviamente 
con le migliori tecnologie di conversione disponibili) in luogo del 
carbone. 

2.5 Rendimento composto di un impianto motore 
termico 

 
Si consideri lo schema di bilancio energetico del generico impianto 
motore termico schematizzato in figura 2.5.1 in cui si ha in ingresso 
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ta, 𝐸𝐸𝑃𝑃 (𝑃𝑃𝑃𝑃). Rispetto alla precedente figura 2.3.1, nella figura 2.5.1 
l’energia (potenza) perduta, è stata indicata più propriamente con il 
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Figura 2.5.1. Schema di bilancio energetico di un impianto motore termico. 

 
Come già discusso, è possibile definire il rendimento globale medio 
del sistema, riferito alle quantità di energia messe in gioco in un de-

terminato intervallo di tempo, come rapporto fra effetto utile ( 𝐿𝐿𝑒𝑒) e 
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energia e potenza, ma non forniscono alcuna informazione sui vari 
stadi della trasformazione delle grandezze in ingresso e dei processi 
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mento globale dell’impianto motore termico sarà indicato generica-
mente con η𝑔𝑔, senza distinzione tra valore medio e valore istantaneo. 

Con riferimento a un generico impianto motore termico a combu-
stione (interna o esterna), la figura 2.5.2 fornisce una rappresentazio-
ne schematica della successione delle trasformazioni basilari che ca-
ratterizzano il processo globale di conversione dell’energia primaria 
del combustibile in lavoro meccanico disponibile all’utenza (lavoro 
effettivo). 
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che avviene in uno specifico sistema di combustione costituito dal 
generatore di vapore nel caso dell'impianto a vapore (impianto a 
combustione esterna) e dalla camera di combustione nel caso dell'im-
pianto di turbina a gas (impianto a combustione interna). Nel sistema 
di combustione si ha in ingresso il combustibile con la sua energia po-
tenziale chimica 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 e, attraverso le reazioni chimiche di combu-
stione, si ha in uscita il calore 𝑄𝑄1 che viene trasferito al ciclo termodi-
namico. Il processo è anche sede di perdite 𝑄𝑄𝑃𝑃 di varia natura, molto 
piccole nel caso delle turbine a gas, più rilevanti nel caso degli im-
pianti a vapore, come meglio specificato nel seguito. 

Il rendimento η𝑏𝑏 del sistema di combustione (si utilizza il pedice 
“b” con riferimento alla notazione inglese “burn”), è dato dalla rela-
zione: 
 

η𝑏𝑏 =
𝑄𝑄1

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.5.3) 

 
Il processo successivo è quello di conversione del calore 𝑄𝑄1 trasferito 
al fluido operativo nel sistema di combustione in lavoro utile 𝐿𝐿𝑢𝑢. Il 
processo è realizzato attraverso un ciclo termodinamico e pertanto, 
per il secondo principio della termodinamica, non tutto il calore 𝑄𝑄1 in 
ingresso (sorgente a temperatura superiore) può essere trasformato in 
lavoro utile, ma una parte 𝑄𝑄2 di esso deve essere ceduta all’ambiente 
esterno (sorgente a temperatura inferiore) ed è quindi perduta. 

Il rendimento η𝑟𝑟 del ciclo termodinamico (si utilizza il pedice “r” 
per designare il ciclo “reale”) è dato dalla relazione: 
 

η𝑟𝑟 =
𝐿𝐿𝑢𝑢
𝑄𝑄1

 (2.5.4) 

 
Il lavoro utile 𝐿𝐿𝑢𝑢 è, come detto, il lavoro del ciclo termodinamico, ov-
vero la sommatoria di tutti i lavori (positivi e negativi) delle trasfor-
mazioni costituenti il ciclo termodinamico. Il lavoro effettivo 𝐿𝐿𝑒𝑒, cioè 
il lavoro effettivamente disponibile all’utenza, risulterà minore del 
lavoro utile del ciclo 𝐿𝐿𝑢𝑢 perché una piccola parte di quest’ultimo vie-

ne dissipata a causa dei fenomeni di attrito negli organi meccanici in 
moto relativo quali, ad esempio, cuscinetti e supporti, organi di tra-
smissione, ecc. 

In relazione alle perdite per attrito si introduce un rendimento 
meccanico η𝑚𝑚 dato dalla relazione: 
 

η𝑚𝑚 = 𝐿𝐿𝑒𝑒
𝐿𝐿𝑢𝑢

 (2.5.5) 

 
Quindi, per quanto riguarda il rendimento globale si ha: 
 

η𝑔𝑔 =
𝐿𝐿𝑒𝑒

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
∙ 𝑄𝑄1𝑄𝑄1

∙ 𝐿𝐿𝑢𝑢𝐿𝐿𝑢𝑢
= η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟 ∙ η𝑚𝑚 = η𝑏𝑏 ∙ η𝑙𝑙 ∙ η𝑖𝑖 ∙ η𝑚𝑚 (2.5.6) 

 
essendo η𝑙𝑙 ed η𝑖𝑖 rispettivamente i rendimenti limite e interno del ciclo 
termodinamico17. 

La tabella 2.5.1 che segue riporta i valori indicativi dei vari rendi-
menti caratteristici degli impianti a vapore e a gas. 
 
Tabella 2.5.1. Valori indicativi dei rendimenti caratteristici degli impianti 
motori termici a vapore e a gas. 

Rendimento Impianto a vapore Turbina a gas 
η𝑏𝑏 0,88÷0,93 0,99÷0,995 
η𝑟𝑟 0,32÷0,48 0,29÷0,46 
η𝑚𝑚 0,98÷0,995 0,98÷0,995 
η𝑔𝑔 0,28÷0,42 0,28÷0,45 

 
  

 
17 Come già discusso nel paragrafo § 2.2, il rendimento limite del ciclo rappresenta il 
limite, appunto, a cui tende il rendimento reale del ciclo quando le irreversibilità del-
le trasformazioni tendono a zero, mentre il rendimento interno è un indice rappre-
sentativo della qualità delle trasformazioni, ovvero del grado di irreversibilità, che 
per definizione è dato proprio dal rapporto tra il rendimento reale e il rendimento 
limite del ciclo.  
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Rendimento del sistema di combustione 
Il rendimento del sistema di combustione è differente, sul piano con-
cettuale, per impianti a vapore e di turbina a gas. Nel generatore di 
vapore si hanno perdite di varia natura e tipologia, la più importante 
delle quali è quella per “calore sensibile” dei prodotti della combu-
stione (dei fumi per brevità).  

Perdite per calore sensibile nel generatore di vapore. La perdita per calore 
sensibile dei fumi è la più rilevante delle perdite del generatore di 
vapore ed ha un’incidenza del 5÷7% dell’energia primaria in ingresso. 
I fumi scambiano calore con l'acqua nelle sue diverse fasi liquida e 
vapore e poi vengono espulsi ad una temperatura di 140-180 °C. Si 
avrà quindi una perdita di energia termica per “calore sensibile” dei 
fumi scaricati dal generatore di vapore quantificabile mediante la re-
lazione: 
 

𝑚𝑚𝑓𝑓 ∙ ℎ𝑓𝑓 = 𝑚𝑚𝑓𝑓 ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑓𝑓(𝑇𝑇𝑓𝑓 − 𝑇𝑇0) (2.5.7) 
 
dove 𝑚𝑚𝑓𝑓, ℎ𝑓𝑓, 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑓𝑓, 𝑇𝑇𝑓𝑓, sono rispettivamente la massa, l’entalpia specifi-
ca, il calore specifico medio e la temperatura dei fumi. La perdita per 
calore sensibile dei fumi è, come detto, la più rilevante delle perdite 
del generatore di vapore. Per ridurre questa perdita si può agire ridu-
cendo, ove possibile, la temperatura dei fumi in uscita 𝑇𝑇𝑓𝑓 attraverso 
un recupero più efficiente dell’energia termica, oppure la massa dei 
fumi 𝑚𝑚𝑓𝑓, riducendo l’eccesso d’aria comburente con un migliore con-
trollo della combustione. 

In realtà i gas di scarico, dopo avere scambiato calore con l’acqua, 
escono dal generatore di vapore a circa 350-400 °C e scaricarli diret-
tamente in atmosfera a questa temperatura implicherebbe una perdi-
ta per calore sensibile dell’ordine del 20% e oltre, valore estremamen-
te elevato e inaccettabile. Per questo si effettua un ulteriore recupero 
di energia termica utilizzando i prodotti di combustione per preri-
scaldare l’aria comburente, processo che avviene per mezzo di un 
apposito preriscaldatore rigenerativo denominato “Ljungström”. In 
tal modo i gas di combustione possono essere ulteriormente raffred-

dati, fino ad una temperatura di circa 140-180 °C; i valori inferiori, a 
cui corrispondono i rendimenti più elevati, si hanno di norma quan-
do si utilizzano combustibili gassosi e privi di zolfo. La presenza di 
zolfo nel combustibile determina la produzione di SO2 (anidride sol-
forosa) in sede di combustione e un aumento della “temperatura di 
rugiada”18 del vapore acqueo presente nei fumi. Un eccessivo raf-
freddamento dei gas di combustione, al di sotto della temperatura di 
rugiada, causerebbe la condensazione del vapore in essi presente, con 
conseguente produzione di acido solforico, per la presenza 
dell’anidride solforosa e dell’ossigeno reso disponibile dall’aria com-
burente introdotta in eccesso, producendo in tal modo una condensa 
acida deleteria per i suoi effetti corrosivi sui componenti esposti. 

Il calore sensibile dei gas di combustione non è la sola perdita. So-
no infatti presenti altre perdite di minore entità, tra cui in particolare: 

Perdite per scambio termico con l’esterno. Queste perdite sono indicati-
vamente dell’ordine dello 0,5÷1% dell’energia primaria in ingresso. 
Esse sono dovute alle notevoli differenze di temperatura tra l’interno 
del generatore di vapore e l’ambiente esterno unitamente alle notevo-
li dimensioni del generatore di vapore e delle sue superfici esposte 
all’ambiente esterno. L’isolamento termico del generatore di vapore 
riduce efficacemente tali perdite ma non è ovviamente in grado di 
annullarle.  

Perdite per incombusti. Queste perdite sono dell’ordine dell’1÷3% 
dell’energia primaria in ingresso, ma possono essere anche maggiori 
a seconda del combustibile utilizzato. La combustione non è mai 
completa, specie se si utilizzano (come è nella norma) combustibili 
solidi come il carbone. L’efficienza di combustione può essere miglio-
rata agendo sulla tecnologia delle apparecchiature di combustione 
(bruciatori) e aumentando l’eccesso d’aria. Un aumento dell’eccesso 
d’aria determina però un aumento della portata dei fumi e, quindi, 
un aumento delle perdite per calore sensibile. La scelta dell’eccesso 

 
18 Temperatura alla quale il vapore inizia a condensare. 
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18 Temperatura alla quale il vapore inizia a condensare. 



d’aria ottimale deriva perciò da un compromesso tra le perdite per 
calore sensibile e per incombusti. 

Altre perdite. Sono inoltre presenti ulteriori perdite, dell’ordine dello 
0,5÷1% causate da flussi di materia uscenti dal generatore di vapore a 
temperatura maggiore di quella ambiente, quali ad esempio: spurghi, 
sfiati, ceneri ecc. 

In ultima analisi, le perdite complessive risultano dell’ordine del 
7÷12% dell’energia primaria in ingresso.  

Camera di combustione delle turbine a gas. Nel caso della turbina a gas le 
perdite complessive sono dell’ordine dello 0,5÷1% dell’energia prima-
ria in ingresso, di molto inferiori (un ordine di grandezza) rispetto a 
quelle che si hanno nel generatore di vapore. In questo caso, sono 
completamente assenti le perdite per calore sensibile poiché, trattan-
dosi di un impianto motore a combustione interna, l’energia termica 
dei gas di scarico uscenti dal sistema corrisponde, come si vedrà me-
glio nel seguito, al “calore 𝑄𝑄2” evacuato alla sorgente termica alla 
temperatura inferiore del ciclo. Di conseguenza, tale perdita è tenuta 
in conto dal rendimento del ciclo e non già dal rendimento del siste-
ma di combustione. 

Le uniche perdite presenti nella camera di combustione sono per-
ciò quelle per dissipazione termica verso l'esterno e per incombusti. 
D’altra parte, le camere di combustione delle turbine a gas sono ap-
parecchiature molto compatte e caratterizzate da flussi di materia ad 
alta velocità, con tempi di permanenza del fluido operativo estrema-
mente piccoli, per cui lo scambio di calore con l’esterno per unità di 
massa di fluido operativo risulta quasi trascurabile. Inoltre, le turbine 
a gas operano con eccessi d'aria molto elevati, dell’ordine del 200%, 
necessari per moderare la temperatura massima dei gas all’ingresso 
della turbina, pertanto, la combustione è da considerarsi praticamen-
te completa. 

In ultima analisi, le perdite complessive risultano dell’ordine dello 
0,5÷1% dell’energia primaria in ingresso, con valori inferiori per gli 
impianti di taglia maggiore. 

  

Rendimento del ciclo termodinamico 
Il rendimento reale η𝑟𝑟 dipende dai parametri di funzionamento del 
ciclo, vale a dire dalle temperature e pressioni massime e minime.  

Allo stato attuale della tecnologia, il rendimento dei cicli a vapore 
sub-critici (a cui si fa riferimento nella tabella 2.5.1) è indicativamente 
compreso nell’intervallo 32÷48%. I valori più bassi si riferiscono a im-
pianti a vapore di piccola potenza (10÷20 MW) alimentati a biomasse 
o a rifiuti, mentre i valori più elevati si riferiscono agli impianti a va-
pore di grande potenza (dell’ordine delle centinaia di MW). Valori 
sensibilmente maggiori, dell’ordine anche del 52÷53%, si hanno per i 
più moderni impianti a vapore “ultra-super-critici” (USC), che ope-
rano a temperature e pressioni molto più elevate. 

Di poco inferiori sono i valori del rendimento dei cicli di turbina a 
gas, indicativamente compresi nell’intervallo 29÷46%. I valori più 
bassi si riferiscono in questo caso, alle turbine a gas di piccola poten-
za, dell’ordine di qualche MW, e alle “micro-turbine” a gas, con po-
tenze da qualche decina di kW fino a qualche centinaio di kW. I valo-
ri più elevati di riferiscono alle più moderne turbine a gas aero-
derivate, mentre le turbine a gas industriali di grande potenza (anche 
oltre 500 MW) di più recente generazione presentano rendimenti del 
ciclo dell’ordine del 42÷44%.  
 
Rendimento meccanico 
Il rendimento meccanico è molto elevato perché in entrambi gli im-
pianti le perdite meccaniche sono molto basse con valori inferiori per 
gli impianti di taglia maggiore. Negli impianti di generazione elettri-
ca di maggiore potenza l’accoppiamento tra la macchina motrice e il 
generatore elettrico è generalmente diretto (la macchina motrice ruota 
alla stessa velocità del generatore elettrico19) per cui le perdite mecca-
niche sono causate esclusivamente dai cuscinetti. Negli impianti di 

 
19 La velocità dell’alternatore dipende dalla frequenza di rete e dal numero di coppie 
polari secondo la relazione: 𝑝𝑝 ∙ 𝑛𝑛 = 60 ∙ 𝑓𝑓, dove 𝑝𝑝 è il numero di coppie polari, 𝑛𝑛 la 
velocità di rotazione in 𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟, 𝑓𝑓 la frequenza di rete in hertz. Per 𝑝𝑝 = 1 (una coppia di 
poli) ed 𝑓𝑓 = 50 𝐻𝐻𝐻𝐻, 𝑛𝑛 = 3000 𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟. 
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19 La velocità dell’alternatore dipende dalla frequenza di rete e dal numero di coppie 
polari secondo la relazione: 𝑝𝑝 ∙ 𝑛𝑛 = 60 ∙ 𝑓𝑓, dove 𝑝𝑝 è il numero di coppie polari, 𝑛𝑛 la 
velocità di rotazione in 𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟, 𝑓𝑓 la frequenza di rete in hertz. Per 𝑝𝑝 = 1 (una coppia di 
poli) ed 𝑓𝑓 = 50 𝐻𝐻𝐻𝐻, 𝑛𝑛 = 3000 𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟. 



generazione elettrica di piccola taglia, o in applicazioni industriali di-
verse, la turbina (sia a vapore che a gas) ruota spesso a velocità più 
elevata rispetto a quella dell’alternatore, tanto maggiore quanto mi-
nore è la potenza. In questo caso è necessario interporre un riduttore 
di giri tra la turbina e l’alternatore che è ulteriore causa di perdite. 
Nelle applicazioni qui di interesse, il rendimento meccanico del solo 
riduttore di giri è generalmente compreso nell’intervallo 98÷98,5% 
per cui il rendimento meccanico complessivo assume valori compresi 
nell’intervallo 96%÷98%. I valori del rendimento meccanico riportati 
nella tabella 2.5.1 si riferiscono ai casi di accoppiamento diretto, ovve-
ro privo di riduttore di giri. 
 
Rendimento globale 
Il rendimento globale si deduce dal prodotto dei tre rendimenti di 
combustione, del ciclo e meccanico (eq. (2.5.6)) e, come mostrato nella 
tabella 2.5.1, si può considerare compreso nel campo 28%÷42% per gli 
impianti a vapore e nel campo 28÷45% per le turbine a gas, con le 
stesse considerazioni sugli estremi degli intervalli già formulate per il 
rendimento del ciclo. 
 
Rendimento globale corretto 
Il rendimento globale testé definito deve essere corretto per tener 
conto del fatto che in un impianto complesso, come in particolare 
quello a vapore, vi sono una serie di organi accessori e ausiliari che 
assorbono energia sottraendola a quella effettivamente disponibile 
all’utenza. Il rendimento globale definito come sopra, a meno di tali 
assorbimenti, è perciò un rendimento globale lordo mentre il rendi-
mento globale corretto, definito tenendo conto degli assorbimenti de-
gli organi ausiliari e accessori è un rendimento globale netto. 

Gli organi ausiliari sono apparecchiature fondamentali e impre-
scindibili per il funzionamento dell'impianto ma che non fanno parte 
del ciclo. Sono organi ausiliari, ad esempio, i ventilatori prementi e 
aspiranti (aria e fumi) del generatore di vapore, i mulini per macinare 

il carbone20, le pompe per la circolazione dell’acqua per la condensa-
zione del vapore, che prelevano l'acqua dal mare e la inviano al con-
densatore21, l’impianto di trattamento e demineralizzazione 
dell’acqua di reintegro del ciclo, la pompa dell’olio di lubrificazione 
della turbina, ecc. 

Gli organi accessori sono apparecchiature senza le quali l'impianto 
funzionerebbe ugualmente ma che sono comunque presenti 
nell’impianto per mantenerlo in efficienza e in sicurezza. Sono organi 
accessori, ad esempio, il preriscaldatore rigenerativo dell’aria combu-
rente (Ljungström)22, gli sgrigliatori per la pulizia delle opere di presa 
dell'acqua di mare per il condensatore, i soffiatori di vapore presenti 
all'interno del generatore di vapore per la rimozione periodica delle 
ceneri trascinate dai gas di combustione che si depositano sui fasci 
tubieri, pompe varie per il recupero e il ricircolo di spurghi e conden-
se, i dissalatori per la produzione di acqua demineralizzata di reinte-
gro del ciclo, impianti di produzione aria compressa per azionamenti 
vari, ecc. 

I sistemi di abbattimento dei macroinquinanti, specificamente i de-
solforatori (DeSOx), i denitrificatori (DeNOx) e i depolveratori (filtri 
elettrostatici o a manica) potrebbero essere considerati sistemi acces-
sori dal punto di vista esclusivamente tecnico, in quanto l’impianto 
funziona anche senza di essi, ma dal punto di vista normativo posso-
no essere considerati come sistemi ausiliari fondamentali perché in 
loro assenza l'impianto non è autorizzato all’esercizio.  

Per tenere conto degli assorbimenti di energia da parte degli orga-
ni ausiliari e accessori, ai fini della determinazione del rendimento 

 
20 I grandi impianti a vapore sono prevalentemente alimentati con polverino di car-
bone con una granulometria media di circa 90 𝜇𝜇𝜇𝜇. Il carbone deve essere pertanto 
macinato e ridotto a tali dimensioni a partire dalla pezzatura grossolana e irregolare 
tipica della fornitura. 
21 Ovvero le pompe di circolazione dell’acqua di raffreddamento nelle torri evapora-
tive in siti lontani dal mare. 
22 Ove il Ljungström non fosse presente e l’aria non venisse preriscaldata l’impianto 
funzionerebbe ugualmente ma con un rendimento del generatore di vapore sensi-
bilmente inferiore. 
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20 I grandi impianti a vapore sono prevalentemente alimentati con polverino di car-
bone con una granulometria media di circa 90 𝜇𝜇𝜇𝜇. Il carbone deve essere pertanto 
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globale corretto (ovvero del rendimento globale netto) si consideri lo 
schema di bilancio energetico mostrato in figura 2.5.3. 
 

 
Figura 2.5.3. Schema a blocchi dell’impianto motore termico con assorbimen-
ti energetici per organi ausiliari e accessori. 
 
La figura 2.5.3 mostra le diverse modalità in cui gli organi ausiliari e 
accessori possono essere azionati utilizzando energia meccanica pre-
levata direttamente dall’albero motore, a monte della flangia di ac-
coppiamento con l’alternatore (𝐿𝐿𝐴𝐴) e a valle di essa (𝐿𝐿𝐵𝐵), o energia 
elettrica prodotta dallo stesso impianto (𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒) e importata dalla rete 
esterna (𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′ ). 

L’assorbimento di energia meccanica a monte della flangia di ac-
coppiamento con l’utilizzatore (𝐿𝐿𝐴𝐴) riguarda quegli organi diretta-
mente asserviti al funzionamento della turbina, come per esempio la 
pompa dell’olio di lubrificazione, calettata direttamente sull'asse mo-
tore. In questo caso, poiché si preleva energia meccanica a monte del-
la flangia di accoppiamento il lavoro 𝐿𝐿𝐴𝐴 è già sottratto al lavoro effet-
tivo 𝐿𝐿𝑒𝑒 misurato alla flangia di accoppiamento con l'alternatore e non 
deve essere considerato ai fini della correzione del rendimento. 

L’assorbimento di energia meccanica a valle della flangia di ac-
coppiamento con l’alternatore (𝐿𝐿𝐵𝐵) riguarda invece l’azionamento di 
eventuali organi direttamente asserviti al funzionamento 
dell’alternatore, come per esempio i sistemi di eccitazione dell'alter-

natore basati su macchine elettriche rotanti23. In questo caso, trattan-
dosi di energia meccanica prelevata a valle della flangia, il lavoro 𝐿𝐿𝐵𝐵 
deve essere considerato ai fini della correzione del rendimento e 
quindi sottratto al lavoro 𝐿𝐿𝑒𝑒.  

La maggior parte degli organi ausiliari e accessori di impianto 
(pompe acqua mare del condensatore, ventilatori aria e fumi del ge-
neratore di vapore, mulini per la polverizzazione del carbone, preri-
scaldatore rotante dell’aria comburente, ecc.) sono azionati da motori 
elettrici in media e bassa tensione, utilizzando sia energia elettrica 
prodotta dallo stesso impianto (𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒), sia energia elettrica importata 
dalla rete esterna (𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′ ). Nella centrale sono inoltre presenti numerose 
altre apparecchiature funzionali all’esercizio dell’impianto che utiliz-
zano energia elettrica prodotta internamente o importata dall’esterno. 

Nel primo caso, l’energia elettrica 𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒 deve essere sottratta al lavo-
ro 𝐿𝐿𝑒𝑒 alla flangia di accoppiamento con l’alternatore. L’energia elettri-
ca 𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒, tuttavia, deve essere riportata ad energia meccanica equivalen-
te alla flangia mediante la relazione 𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒/η𝑒𝑒𝑒𝑒, essendo η𝑒𝑒𝑒𝑒 il rendimento 
elettrico globale della catena dei rendimenti delle macchine elettriche 
interposte tra la flangia e gli organi ausiliari e accessori in oggetto (al-
ternatore, trasformatore di macchina, ulteriori trasformatori a valle). 
Nel secondo caso, l’energia elettrica 𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′ , essendo fornita dalla rete 
esterna, deve essere considerata come entrante nel sistema e perciò 
deve essere ricondotta all’energia primaria equivalente utilizzata in 
altri impianti per la sua produzione mediante la relazione 𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′ /η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟, 
dove η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 è il rendimento globale medio della rete. 

A partire dall’espressione del rendimento globale lordo (Cfr. eq. 
(2.3.1)): 
 

 
23 Un tempo il sistema di eccitazione era costituito da una dinamo principale eccitata 
a sua volta da una dinamo secondaria e molti impianti tuttora in esercizio sono basati 
su tale sistema. Negli impianti moderni si utilizzano sistemi statici a tiristori, alimen-
tati dallo stesso alternatore (quindi da energia elettrica prodotta nello stesso impian-
to) o da energia elettrica prelevata dalla rete esterna, o generatori rotanti senza spaz-
zole (brushless) accoppiati coassialmente con l’alternatore. 



globale corretto (ovvero del rendimento globale netto) si consideri lo 
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η𝑔𝑔 =
𝐿𝐿𝑒𝑒

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.5.8) 

 
tenendo conto di tutti i summenzionati fattori, il rendimento globale 
corretto η𝑔𝑔,𝑐𝑐 sarà dato dalla relazione: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 =
𝐿𝐿𝑒𝑒 − 𝐿𝐿𝐵𝐵 −

𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒
η𝑒𝑒𝑒𝑒

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 +
𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′
η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟

 (2.5.9) 

 
Si osserva che per via degli assorbimenti degli organi ausiliari e ac-
cessori, l’espressione del rendimento corretto è caratterizzata da un 
numeratore minore e da un denominatore maggiore rispetto 
all’espressione del rendimento globale lordo di cui all’equazione 
(2.5.8) e quindi, come atteso: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 < η𝑔𝑔 (2.5.10) 
 
Si può pertanto introdurre un fattore correttivo 𝑓𝑓 < 1 tale che: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑔𝑔 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟 ∙ η𝑚𝑚 (2.5.11) 
 
definito, di conseguenza, dalla relazione: 
 

𝑓𝑓 =
η𝑔𝑔,𝑐𝑐
η𝑔𝑔

=
𝐿𝐿𝑒𝑒 − 𝐿𝐿𝐵𝐵 −

𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒
η𝑒𝑒𝑒𝑒

𝐿𝐿𝑒𝑒
∙ 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 +

𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′
η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟

 (2.5.12) 

 
Per tenere intrinsecamente conto degli assorbimenti degli ausiliari, si 
può introdurre un rendimento organico η𝑜𝑜, equivalente ad una sorta 
di rendimento meccanico corretto η𝑚𝑚,𝑐𝑐, definito mediante la relazio-
ne: 
 

η𝑜𝑜 = η𝑚𝑚,𝑐𝑐 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑚𝑚 (2.5.13) 

 
per cui: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 = η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟 ∙ η𝑜𝑜 (2.5.14) 
 
Come detto, il rendimento organico è una sorta di rendimento mec-
canico corretto che ingloba le perdite meccaniche e gli assorbimenti 
degli ausiliari, considerati in tal senso alla stessa stregua delle perdite 
meccaniche. Sebbene entrambi gli effetti determinino una riduzione 
di rendimento si deve fare una distinzione concettuale tra le perdite 
meccaniche, che costituiscono effetti dissipativi, e gli assorbimenti 
degli ausiliari, che costituiscono invece energia utile non disponibile 
all’utilizzatore finale. 

In ordine alla complessità degli impianti a vapore, gli assorbimenti 
di energia per l’alimentazione dei sistemi ausiliari e accessori sono si-
gnificativi e si traducono in valori del rendimento organico 
dell’ordine del 94÷96%.  

Nel caso delle turbine a gas, viceversa, la presenza di sistemi ausi-
liari e accessori è molto meno significativa. Oltre ai sistemi che, ana-
logamente alle turbine a vapore, prelevano energia meccanica diret-
tamente dall’albero motore, a monte e a valle della flangia di accop-
piamento, altri sistemi ausiliari e accessori possono riguardare, prin-
cipalmente, l’eventuale sistema di compressione del gas naturale ove 
la pressione di rete non sia adeguata alla pressione richiesta dalla ca-
mera di combustione, l’eventuale sistema di condizionamento ter-
moigrometrico dell’aria all’aspirazione del compressore, mediante 
iniezione di acqua nebulizzata o raffreddamento mediante macchine 
frigorifere ad assorbimento, attuatori elettrici, idraulici o pneumatici, 
ecc. Il rendimento organico delle turbine a gas è pertanto più elevato 
rispetto a quello degli impianti a vapore ed è al più inferiore di un 
punto rispetto al rendimento meccanico, vale a dire dell’ordine del 
97÷99%. 

Nel seguito, per semplicità, si farà generale riferimento 
all’equazione (2.5.8) per indicare il rendimento globale corretto, ossia 
il rendimento netto dell’impianto, assumendo, in tal modo, che il la-



η𝑔𝑔 =
𝐿𝐿𝑒𝑒

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.5.8) 

 
tenendo conto di tutti i summenzionati fattori, il rendimento globale 
corretto η𝑔𝑔,𝑐𝑐 sarà dato dalla relazione: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 =
𝐿𝐿𝑒𝑒 − 𝐿𝐿𝐵𝐵 −

𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒
η𝑒𝑒𝑒𝑒

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 +
𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′
η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟

 (2.5.9) 

 
Si osserva che per via degli assorbimenti degli organi ausiliari e ac-
cessori, l’espressione del rendimento corretto è caratterizzata da un 
numeratore minore e da un denominatore maggiore rispetto 
all’espressione del rendimento globale lordo di cui all’equazione 
(2.5.8) e quindi, come atteso: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 < η𝑔𝑔 (2.5.10) 
 
Si può pertanto introdurre un fattore correttivo 𝑓𝑓 < 1 tale che: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑔𝑔 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟 ∙ η𝑚𝑚 (2.5.11) 
 
definito, di conseguenza, dalla relazione: 
 

𝑓𝑓 =
η𝑔𝑔,𝑐𝑐
η𝑔𝑔

=
𝐿𝐿𝑒𝑒 − 𝐿𝐿𝐵𝐵 −

𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒
η𝑒𝑒𝑒𝑒

𝐿𝐿𝑒𝑒
∙ 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 +

𝐸𝐸𝑒𝑒𝑒𝑒′
η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟

 (2.5.12) 

 
Per tenere intrinsecamente conto degli assorbimenti degli ausiliari, si 
può introdurre un rendimento organico η𝑜𝑜, equivalente ad una sorta 
di rendimento meccanico corretto η𝑚𝑚,𝑐𝑐, definito mediante la relazio-
ne: 
 

η𝑜𝑜 = η𝑚𝑚,𝑐𝑐 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑚𝑚 (2.5.13) 

 
per cui: 
 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 = η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟 ∙ η𝑜𝑜 (2.5.14) 
 
Come detto, il rendimento organico è una sorta di rendimento mec-
canico corretto che ingloba le perdite meccaniche e gli assorbimenti 
degli ausiliari, considerati in tal senso alla stessa stregua delle perdite 
meccaniche. Sebbene entrambi gli effetti determinino una riduzione 
di rendimento si deve fare una distinzione concettuale tra le perdite 
meccaniche, che costituiscono effetti dissipativi, e gli assorbimenti 
degli ausiliari, che costituiscono invece energia utile non disponibile 
all’utilizzatore finale. 

In ordine alla complessità degli impianti a vapore, gli assorbimenti 
di energia per l’alimentazione dei sistemi ausiliari e accessori sono si-
gnificativi e si traducono in valori del rendimento organico 
dell’ordine del 94÷96%.  

Nel caso delle turbine a gas, viceversa, la presenza di sistemi ausi-
liari e accessori è molto meno significativa. Oltre ai sistemi che, ana-
logamente alle turbine a vapore, prelevano energia meccanica diret-
tamente dall’albero motore, a monte e a valle della flangia di accop-
piamento, altri sistemi ausiliari e accessori possono riguardare, prin-
cipalmente, l’eventuale sistema di compressione del gas naturale ove 
la pressione di rete non sia adeguata alla pressione richiesta dalla ca-
mera di combustione, l’eventuale sistema di condizionamento ter-
moigrometrico dell’aria all’aspirazione del compressore, mediante 
iniezione di acqua nebulizzata o raffreddamento mediante macchine 
frigorifere ad assorbimento, attuatori elettrici, idraulici o pneumatici, 
ecc. Il rendimento organico delle turbine a gas è pertanto più elevato 
rispetto a quello degli impianti a vapore ed è al più inferiore di un 
punto rispetto al rendimento meccanico, vale a dire dell’ordine del 
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voro effettivamente disponibile alla flangia di accoppiamento con 
l’alternatore sia intrinsecamente depurato di tutti gli assorbimenti 
degli organi ausiliari e accessori. 
 
Esempio 
Si consideri un impianto a vapore con i seguenti rendimenti caratteri-
stici: 
η𝑔𝑔 = 0,40 rendimento globale lordo 
η𝑟𝑟 = 0,45 rendimento del ciclo reale 
η𝑏𝑏 (η𝐺𝐺𝐺𝐺) = 0,90 rendimento del generatore di vapore 
η𝑒𝑒𝑒𝑒 = 0,98 rendimento dell’alternatore 
η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 0,46 rendimento medio della rete elettrica pubblica 
 
L’impianto presenta inoltre i seguenti assorbimenti di energia per 
l’alimentazione degli organi ausiliari e accessori, espressi in percen-
tuale della potenza effettiva lorda 𝑃𝑃𝑒𝑒: 
𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒 = 0,015 𝑃𝑃𝑒𝑒 potenza elettrica prelevata dalla produzione 

dell’alternatore 
𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒

′ = 0,012 𝑃𝑃𝑒𝑒 potenza elettrica prelevata dalla rete esterna 
𝑃𝑃𝑚𝑚𝑚𝑚 = 0,010 𝑃𝑃𝑒𝑒 potenza meccanica assorbita dalla dinamo ec-

citatrice dell’alternatore (potenza assorbita 
sull’albero motore a valle della flangia di ac-
coppiamento con l’alternatore) 

 
Dall’espressione del rendimento globale lordo: 
 

η𝑔𝑔 = 𝑃𝑃𝑒𝑒
𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

= η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟 ∙ η𝑚𝑚 

 
si trova preliminarmente: 
 

η𝑚𝑚 =
η𝑔𝑔

η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟
= 0,40

0,90 ∙ 0,45 = 0,988 

 
Dall’espressione del rendimento globale corretto si ha inoltre: 

 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 =
𝑃𝑃𝑒𝑒 − 𝑃𝑃𝑚𝑚𝑚𝑚 − 𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒

η𝑒𝑒𝑒𝑒

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 + 𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒
′

η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟

 

 
e sostituendo i valori corrispondenti dei vari assorbimenti, essendo 
𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 𝑃𝑃𝑒𝑒

η𝑔𝑔
, si ottiene: 

 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 =
𝑃𝑃𝑒𝑒 − 0,010 𝑃𝑃𝑒𝑒 − 0,015 𝑃𝑃𝑒𝑒

0,98
𝑃𝑃𝑒𝑒

0,40 + 0,012 𝑃𝑃𝑒𝑒
0,46

=
1 − 0,010 − 0,015 

0,98
1

0,40 + 0,012 
0,46

= 0,386 

 
da cui: 
 

𝑓𝑓 =
η𝑔𝑔,𝑐𝑐
η𝑔𝑔

= η𝑜𝑜
η𝑚𝑚

= 0,386
0,40 = 0,965 

 
e infine: 
 

η𝑜𝑜 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑚𝑚 = 0,965 ∙ 0,988 = 0,953 

2.6 Diagrammi di carico e fattore di utilizzo di un 
impianto motore termico di generazione elettrica 

 
Gli impianti motori termici preposti alla generazione elettrica opera-
no, di norma, a potenza diversa da quella di progetto, variabile in 
funzione di esigenze tecniche ed economiche stabilite dal gestore del-
la rete. L’evoluzione nel tempo della potenza prodotta da singolo im-
pianto e richiesta dalla rete nel suo complesso, sono rappresentate dai 
cosiddetti “diagrammi di carico”, generalmente riferiti ad un periodo 
di un anno, cioè di 8760 ore (diagramma di carico annuale) nel caso 
del singolo impianto, e alle 24 ore giornaliere nel caso della rete (dia-
gramma di carico giornaliero. 
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L’impianto presenta inoltre i seguenti assorbimenti di energia per 
l’alimentazione degli organi ausiliari e accessori, espressi in percen-
tuale della potenza effettiva lorda 𝑃𝑃𝑒𝑒: 
𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒 = 0,015 𝑃𝑃𝑒𝑒 potenza elettrica prelevata dalla produzione 

dell’alternatore 
𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒

′ = 0,012 𝑃𝑃𝑒𝑒 potenza elettrica prelevata dalla rete esterna 
𝑃𝑃𝑚𝑚𝑚𝑚 = 0,010 𝑃𝑃𝑒𝑒 potenza meccanica assorbita dalla dinamo ec-

citatrice dell’alternatore (potenza assorbita 
sull’albero motore a valle della flangia di ac-
coppiamento con l’alternatore) 

 
Dall’espressione del rendimento globale lordo: 
 

η𝑔𝑔 = 𝑃𝑃𝑒𝑒
𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

= η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟 ∙ η𝑚𝑚 

 
si trova preliminarmente: 
 

η𝑚𝑚 =
η𝑔𝑔

η𝑏𝑏 ∙ η𝑟𝑟
= 0,40

0,90 ∙ 0,45 = 0,988 

 
Dall’espressione del rendimento globale corretto si ha inoltre: 

 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 =
𝑃𝑃𝑒𝑒 − 𝑃𝑃𝑚𝑚𝑚𝑚 − 𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒

η𝑒𝑒𝑒𝑒

𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 + 𝑃𝑃𝑒𝑒𝑒𝑒
′

η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟

 

 
e sostituendo i valori corrispondenti dei vari assorbimenti, essendo 
𝑚̇𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 = 𝑃𝑃𝑒𝑒

η𝑔𝑔
, si ottiene: 

 

η𝑔𝑔,𝑐𝑐 =
𝑃𝑃𝑒𝑒 − 0,010 𝑃𝑃𝑒𝑒 − 0,015 𝑃𝑃𝑒𝑒

0,98
𝑃𝑃𝑒𝑒

0,40 + 0,012 𝑃𝑃𝑒𝑒
0,46

=
1 − 0,010 − 0,015 

0,98
1

0,40 + 0,012 
0,46

= 0,386 

 
da cui: 
 

𝑓𝑓 =
η𝑔𝑔,𝑐𝑐
η𝑔𝑔

= η𝑜𝑜
η𝑚𝑚

= 0,386
0,40 = 0,965 

 
e infine: 
 

η𝑜𝑜 = 𝑓𝑓 ∙ η𝑚𝑚 = 0,965 ∙ 0,988 = 0,953 

2.6 Diagrammi di carico e fattore di utilizzo di un 
impianto motore termico di generazione elettrica 

 
Gli impianti motori termici preposti alla generazione elettrica opera-
no, di norma, a potenza diversa da quella di progetto, variabile in 
funzione di esigenze tecniche ed economiche stabilite dal gestore del-
la rete. L’evoluzione nel tempo della potenza prodotta da singolo im-
pianto e richiesta dalla rete nel suo complesso, sono rappresentate dai 
cosiddetti “diagrammi di carico”, generalmente riferiti ad un periodo 
di un anno, cioè di 8760 ore (diagramma di carico annuale) nel caso 
del singolo impianto, e alle 24 ore giornaliere nel caso della rete (dia-
gramma di carico giornaliero. 



 
Diagramma di carico annuale (dell’impianto) 
La figura 2.6.1 schematizza un ipotetico diagramma di carico annuale 
riferito ad un singolo impianto termoelettrico caratterizzato da una 
potenza nominale 𝑃𝑃𝑁𝑁. 
 

 
Figura 2.6.1. Diagramma di carico annuale di un impianto motore termico. 
 
La potenza nominale solitamente non corrisponde alla massima po-
tenza erogabile dall'impianto. Tutti gli impianti, infatti, permettono 
di operare ad una potenza massima generalmente maggiore di circa il 
10% rispetto a quella nominale, per sopperire, per periodi limitati di 
tempo, a eventuali esigenze contingenti della rete. Questo è un asset-
to eccezionale e straordinario dell'impianto e comporta un rendimen-
to più basso rispetto a quello nominale. 

L'impianto termoelettrico, d’altra parte, opera generalmente a po-
tenza variabile inferiore rispetto alla potenza nominale, in conformità 
alle esigenze tecniche ed economiche di gestione ottimale della rete 
elettrica. L’equilibrio della rete è assicurato da TERNA, la società che 
svolge una missione di prevalente servizio pubblico gestendo la tra-
smissione dell’energia elettrica in alta e altissima tensione e il dispac-

ciamento dell’energia elettrica (programmazione della produzione di 
energia elettrica delle grandi centrali elettriche) attraverso il Paese.  

A titolo esemplificativo, nel diagramma di figura 2.6.1 è indicata la 
presenza di un fermo impianto; per una centrale termoelettrica di so-
lito ne vengono programmati diversi alla fine dell'anno precedente 
per il successivo, in modo tale che non vi siano sovrapposizioni non 
coordinate tra le fermate degli impianti connessi in rete. Queste fer-
mate sono necessarie per poter svolgere la regolare manutenzione dei 
vari componenti di impianto e sono caratterizzate da tempi più o me-
no lunghi in relazione alla rilevanza degli interventi da effettuare.  

Con riferimento alla figura 2.6.1, la massima quantità di energia 
elettrica 𝐸𝐸𝑛𝑛 teoricamente producibile dall'impianto in un anno, ope-
rando a potenza nominale costante, è data graficamente dall’area 
ABCD, ovvero, analiticamente, dalla relazione: 
 

𝐸𝐸𝑛𝑛 = ∫ 𝑃𝑃𝑛𝑛𝑑𝑑𝑑𝑑
8760

0
= 𝑃𝑃𝑛𝑛 ∙ 8760 (2.6.1) 

 
L'energia elettrica effettivamente prodotta dall’impianto durante 
l'anno, che in pratica opera a potenza inferiore a quella nominale va-
riabile nel tempo, è rappresentata graficamente dall'area sottesa dalla 
curva in figura, e cioè: 
 

𝐸𝐸𝑒𝑒 = ∫ 𝑃𝑃(𝑡𝑡)𝑑𝑑𝑑𝑑
8760

0
 (2.6.2) 

 
L'energia effettivamente prodotta 𝐸𝐸𝑒𝑒 dall'impianto viene misurata da 
un contatore fiscale ed è data dalla differenza tra le letture del conta-
tore effettuate alle ore 24:00 del 31 dicembre e alle ore 0:00 del 1° gen-
naio dell’anno in oggetto, quindi è nota. 

Per caratterizzare il grado di utilizzazione dell’impianto, da un 
punto di vista gestionale e in termini globali, si introduce un indice 
caratteristico denominato “fattore di utilizzazione” 𝑢𝑢 dell'impianto, 
espresso attraverso il rapporto tra l’energia effettivamente prodotta 
dall'impianto nell’intervallo di tempo considerato (un anno nella fat-
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tispecie) e la massima quantità di energia producibile in condizioni 
nominali: 
 

𝑢𝑢 = 𝐸𝐸𝑒𝑒
𝐸𝐸𝑛𝑛

=
∫ 𝑃𝑃(𝑡𝑡)𝑑𝑑𝑑𝑑8760
0
8760 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛

 (2.6.3) 

 
Il fattore di utilizzazione è noto a consuntivo, perché sono noti sia 𝐸𝐸𝑒𝑒 
che, come detto, è misurato da un contatore fiscale, sia 𝐸𝐸𝑛𝑛 = 8760 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛, 
essendo 𝑃𝑃𝑛𝑛 una caratteristica nota dell’impianto. 

Noto il fattore di utilizzazione 𝑢𝑢 dell’impianto, è possibile definire 
una potenza media 𝑃̅𝑃 (indicata con 𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 in figura 2.6.1) costante nel 
tempo, in modo tale che l’area sottesa dalla retta 𝑃̅𝑃 = 𝑃𝑃𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 
(Area AEFD) e l’area sottesa dalla curva effettiva di carico 𝑃𝑃(𝑡𝑡) siano 
uguali. In altri termini, 𝑃̅𝑃 rappresenta il valore costante della potenza 
a cui l’impianto dovrebbe operare con continuità tutto l’anno per 
produrre la quantità di energia effettivamente prodotta nel corso 
dell’anno. Si ha cioè: 
 

𝑢𝑢 =
∫ 𝑃𝑃(𝑡𝑡)𝑑𝑑𝑑𝑑8760
0
8760 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛

= 8760 ∙ 𝑃̅𝑃
8760 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛

= 𝑃̅𝑃
𝑃𝑃𝑛𝑛

 (2.6.4) 

 
per cui: 
 

𝑃̅𝑃 = 𝑢𝑢 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛 (2.6.5) 
 
L’equazione (2.6.5) prescinde, in realtà, dalla durata dell’intervallo di 
tempo considerato e consente di determinare la potenza media di 
funzionamento dell’impianto nel periodo di tempo di interesse, es-
sendo noti la potenza nominale 𝑃𝑃𝑛𝑛 dell’impianto e il suo fattore di uti-
lizzazione 𝑢𝑢 nello stesso periodo. 

È inoltre possibile esprimere il fattore di utilizzazione 𝑢𝑢 introdu-
cendo il numero di ore/anno 𝑛𝑛 necessarie per produrre la stessa ener-
gia 𝐸𝐸𝑒𝑒 data dall’equazione (2.6.2) operando a potenza nominale con-
tinua 𝑃𝑃𝑛𝑛. Questa condizione è espressa analiticamente dalla relazione: 

 

𝑢𝑢 =
∫ 𝑃𝑃𝑛𝑛𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑛𝑛
0

8760 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛
= 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛
8760 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛

= 𝑛𝑛
8760 (2.6.6) 

 
rappresentata graficamente, nella figura 2.6.1, dal rapporto tra l'area 
del rettangolo ABGH e l’area del rettangolo ABCD. Dalla (2.6.6) si ri-
cava infine il valore di 𝑛𝑛 noto 𝑢𝑢 dalla (2.6.4). 
 
Diagramma di carico giornaliero (della rete) 
La figura 2.6.2 schematizza indicativamente l’evoluzione temporale 
di un diagramma di carico giornaliero, che rappresenta la richiesta di 
energia elettrica della rete durante l'arco di una giornata.  
 

 
Figura 2.6.2. Diagramma di carico giornaliero della rete. 
 
Sebbene, con riferimento ad una rete elettrica sufficientemente estesa 
(ad es. la rete nazionale o anche regionale), il diagramma di carico 
non vari apprezzabilmente da un giorno all’altro, il suo andamento 
medio mensile varia di mese in mese in relazione alle diverse esigen-
ze di carico determinate, in particolare, dall’evoluzione delle condi-
zioni meteo-climatiche. 
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In generale, nell'arco della giornata si riscontrano 2 picchi di richiesta 
di carico: uno intorno alle 10-11 e l'altro intorno alle 17-18, che nei 
mesi estivi si sposta intorno alle 21. 

L’equilibrio della rete impone che la richiesta di energia elettrica 
debba essere soddisfatta istante per istante in ogni condizione di cari-
co, quindi il sistema di generazione elettrica, nel suo complesso, deve 
avere una potenza efficiente (disponibile) maggiore della massima 
potenza di picco richiesta durante l’intero arco dell’anno. Al fine di 
poter fare fronte a situazioni contingenti, in tal senso, il sistema di 
generazione elettrica deve essere provvisto di una adeguata riserva di 
potenza. In gergo tecnico, con riferimento agli impianti termoelettrici, 
si parla di “riserva rotante calda”, costituita dalla disponibilità di 
erogazione immediata di carico di impianti in esercizio che operano, 
in conformità alla programmazione del dispacciamento, a potenza in-
feriore a quella nominale, e di “riserva rotante fredda” ovvero da im-
pianti spenti che possono essere avviati in previsione di carenze di 
produzione da parte di altri impianti (per esempio dovute a fermate 
per manutenzione). Concorrono alla riserva rotante calda anche gli 
impianti di accumulo, principalmente l’idraulico pompato e, in pro-
spettiva, l’accumulo elettrochimico o altre forme di accumulo di 
energia in via di sviluppo. 

Nel diagramma di figura 2.6.2 si riconoscono tre zone di diverse 
caratteristiche, coperte da impianti di diversa tipologia in relazione a 
dette caratteristiche: la “base” del diagramma di carico, le “punte” e 
una zona intermedia che può essere indicata come “semibase”. 

BASE del diagramma di carico.  
La base del diagramma di carico rappresenta la soglia di richiesta mi-
nima fisiologica di potenza richiesta dalla rete. Idealmente, questa 
zona dovrebbe essere coperta da impianti caratterizzati da una limita-
ta dinamica, cioè da impianti a lenta modulazione della potenza pro-
dotta e, quindi, non in grado di fornire una risposta rapida alle varia-
zioni di carico, come per esempio gli impianti termoelettrici a vapore 
e gli impianti elettronucleari. In realtà, questa zona è coperta innanzi-
tutto da tutti gli impianti che hanno priorità di dispacciamento. In ba-

se alla normativa vigente, gli impianti con priorità di dispacciamento 
sono tutti gli impianti a fonti rinnovabili (geotermici, eolici, solari, 
idroelettrici ad acqua fluente, a biomassa) e gli impianti assimilabili a 
impianti a fonti rinnovabili, quali gli impianti di termovalorizzazione 
dei rifiuti e gli impianti di cogenerazione. Gli impianti di cogenera-
zione sono impianti in cui si ha la contemporanea produzione di 
energia elettrica e di energia termica. Nell’ordine, dopo gli impianti 
con priorità di dispacciamento, entrano a costituire la base del dia-
gramma di carico gli impianti che producono energia elettrica a mi-
nore costo che, di fatto, sono essenzialmente gli impianti termoelettri-
ci a vapore alimentati a carbone, seguiti dagli impianti combinati. I 
primi, come detto, devono operare con maggiore continuità poiché 
rispondono lentamente alle variazioni di carico a causa grande iner-
zia termica e dei lunghi transitori di avviamento e spegnimento24. 

  
 

24 L’avviamento a freddo di un impianto a vapore richiede tempi molto lunghi per 
via dell’inerzia termica dei componenti più sollecitati termicamente quali il generato-
re di vapore e la turbina. L’avviamento del generatore di vapore richiede tempi 
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SEMIBASE del diagramma di carico 
La semibase è una zona che può essere individuata artificiosamente 
nel diagramma di carico per indicare una fascia intermedia tra la base 
e le punte, caratterizzata da carichi complessivi sufficientemente con-
tinui per gran parte della giornata. La copertura di questa zona del 
diagramma di carico richiede il ricorso a impianti con migliori carat-
teristiche dinamiche di modulazione del carico, come per esempio gli 
impianti combinati. 

PICCHI o PUNTE del diagramma di carico 
I picchi, o punte, del diagramma di carico possono essere coperti solo 
in parte mediante la modulazione degli impianti termoelettrici di 
grande potenza (impianti a vapore e impianti combinati) e la loro 
completa copertura richiede l’intervento di impianti termoelettrici 
minori ad avviamento rapido e ad elevata dinamica di modulazione, 
come le turbine a gas, dedicate esclusivamente al servizio di copertu-
ra dei picchi, che nell'arco della giornata possono essere avviate e ar-
restate più volte25. Un contributo fondamentale per la copertura delle 
punte è poi fornito dagli impianti idroelettrici, che essendo caratteriz-
zati da una pronta risposta alle variazioni di carico consentono di far 
fronte non solo ai picchi ma anche alle fluttuazioni di carico repentine 
e casuali (e perciò non prevedibili), determinate anche dall’influenza 
delle fonti rinnovabili non programmabili, essendo quindi idonei ad 
una regolazione fine e istantanea della copertura dei carichi. 

Secondo ENEL, gli impianti idroelettrici vengono classificati in tre 
distinte categorie, a seconda della loro autonomia in condizioni di 
funzionamento a potenza nominale continua: 

 
25 Le turbine a gas sono idonee a questo servizio essendo macchine “leggere”, ope-
ranti a pressioni massime molto inferiori rispetto alle turbine a vapore. Per la loro 
limitata inerzia termica, sono perciò caratterizzate da tempi di avviamento estrema-
mente ridotti, dell’ordine di 30 minuti per l'avviamento a freddo in condizioni nor-
mali, o perfino dell’ordine di 15 minuti in condizioni più gravose di avviamento ra-
pido. Le turbine a gas preposte a questo servizio sono caratterizzate da un fattore di 
utilizzazione molto basso poiché entrano in esercizio per circa 1-2 ore al giorno, con 
tempi complessivi di funzionamento generalmente inferiori a 500 h/anno. 

 impianti a serbatoio, con autonomia di oltre 400 ore; 
 impianti a bacino, con autonomia di almeno 2 ore e fino a 400 ore; 
 impianti ad acqua fluente, con autonomia minore di 2 ore. 
 

Gli impianti a serbatoio e a bacino permettono l'accumulo idrico e 
lo sfruttamento in base alle necessità; tuttavia, essi sono soggetti a 
vincoli di utilizzo in quanto, generalmente, l’acqua viene accumulata 
come riserva idrica destinata prevalentemente agli usi civili e agricoli, 
prioritari rispetto agli usi energetici. Di norma, quindi, la produzione 
di energia elettrica da fonte idrica è subordinata all’utilizzo di tale ri-
sorsa per esigenze diverse da quella energetica. Gli impianti ad acqua 
fluente hanno potenza istantanea legata alle circostanze idrogeologi-
che. 

L'energia prodotta per il soddisfacimento dei carichi di punta e 
della semibase è quella più costosa, perché più pregiata e perché ge-
nerata, oltre che dagli impianti idroelettrici, da impianti termoelettrici 
basati sulle turbine a gas, alimentati con combustibili a loro volta più 
pregiati e costosi come gas naturale o gasolio. L'energia prodotta da 
impianti termoelettrici per servizio di base ha un minore costo perché 
generata utilizzando combustibili meno pregiati e meno costosi come 
il carbone. L’energia elettrica generata da impianti a fonti rinnovabili 
non programmabili, infine, ha comunque costi elevati in ordine al 
maggior costo delle inerenti tecnologie, anche se destinata, con priori-
tà di dispacciamento, alla parziale copertura del carico di base. 

Il diagramma di carico può essere livellato (“load leveling”) accu-
mulando energia nei momenti in cui il la domanda di energia elettrica 
nella rete diminuisce (ad esempio durante la notte), e restituendo 
l’energia accumulata nei periodi di maggiore richiesta (a copertura 
delle punte o anche della semibase). I sistemi di accumulo attualmen-
te, e da tempo, più utilizzati allo scopo sono gli impianti idraulici di 
pompaggio, che permettono l'accumulo di energia elettrica sotto for-
ma di energia potenziale geodetica nei momenti di bassa richiesta 
della rete, durante i quali il costo di acquisto dell'energia è basso, e la 
trasformazione dell'energia potenziale accumulata in energia elettrica 
nei periodi di maggiore richiesta, quando peraltro l'energia elettrica 
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ha un prezzo di vendita elevato. Questa soluzione consente di effet-
tuare un efficace livellamento del diagramma di carico giornaliero in-
crementando il fattore di utilizzazione degli impianti termoelettrici 
destinati al carico di base, che possono operare a potenza elevata an-
che durante la notte, quando la richiesta di carico delle utenze con-
venzionali è minima, grazie al carico non convenzionale originato 
dagli impianti di pompaggio. Gli impianti idroelettrici di pompaggio 
sono generalmente costituiti da un’unica macchina idraulica e da 
un’unica macchina elettrica, entrambe a funzionamento reversibile. 
La macchina idraulica, infatti, funziona come pompa durante la fase 
di accumulo e come turbina durante la fase di generazione; parimenti 
la macchina elettrica funziona come motore durante la fase di accu-
mulo e come alternatore durante la fase di generazione.  

La macchina idraulica, dovendo funzionare in modo duale, è rea-
lizzata secondo un compromesso progettuale e presenta, nelle due 
diverse modalità di funzionamento, rendimenti inferiori rispetto a 
macchine concepite singolarmente come pompe o come turbine. Indi-
cativamente, il rendimento della macchina idraulica nel funziona-
mento sia come turbina che come pompa è intorno all'80%, o perfino 
inferiore, pertanto, il rendimento totale dell’intero processo di accu-
mulo e generazione (cosiddetto di “round trip”), a meno del rendi-
mento della macchina elettrica, risulta: η𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡 = η𝑡𝑡 ∙ η𝑝𝑝 = 0,60 ÷ 0,65. 
Quindi, l’energia utile, al netto delle perdite di pompaggio, è 
dell’ordine del 60÷65% dell'energia consumata. Si deve tuttavia tenere 
presente il particolare servizio svolto dall’impianto di pompaggio e il 
diverso valore dell’energia elettrica utilizzata nelle diverse fasi di 
pompaggio e di generazione e quindi, in definitiva, l’aspetto econo-
mico e il contributo alla maggiore sicurezza della rete. 

In Sardegna esiste un importante impianto idroelettrico di pom-
paggio da 240 MW, costituito da tre gruppi da 80 MW ciascuno, che 
utilizza il dislivello presente tra i laghi di Gusana e Cucchinadorza 
(Gavoi) sul fiume Taloro. 

La figura 2.6.3 riporta la distribuzione oraria e per fonte della po-
tenza relativa al consumo interno lordo di energia elettrica in Italia 

nel 3° mercoledì del mese di dicembre 2022, tratto dal rapporto 
TERNA “Dati statistici sull’energia elettrica in Italia - Carichi, 2022”. 
 

 
 
Figura 2.6.3. Potenza oraria relativa al consumo interno lordo di energia elet-
trica in Italia nel 3° mercoledì del mese di dicembre 2022 (Fonte TERNA). 
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2.7 Costo di produzione dell’energia elettrica 
Costo di produzione dell’energia elettrica (kWh) 
Il costo di produzione dell'energia elettrica è dato dal rapporto fra il 
costo totale annuo 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 e l'energia prodotta in un anno 𝐸𝐸𝐴𝐴: 
 

𝐶𝐶𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐸𝐸𝐴𝐴

  
  €
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎  

  𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎  

 (2.7.1) 

 
L'energia prodotta in un anno, espressa in [ 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ

𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎], viene calcolata tra-
mite il prodotto fra il numero di ore/anno di funzionamento equiva-
lenti (numero di ore di funzionamento dell'impianto a potenza nomi-
nale continua, tali da produrre l'energia elettrica effettivamente ero-
gata durante l'anno) e la potenza nominale: 
 

𝐸𝐸𝐴𝐴 = 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛 = 8760 ∙ 𝑢𝑢 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛  ℎ
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 ∙ 𝑘𝑘𝑘𝑘 (2.7.2) 

 
Il costo totale annuo è la somma di costi fissi 𝐶𝐶𝐹𝐹 e dei costi variabili 
𝐶𝐶𝑉𝑉: 
 

𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐶𝐶𝐹𝐹 + 𝐶𝐶𝑉𝑉 (2.7.3) 
 
 
Costi fissi 
I costi fissi 𝐶𝐶𝐹𝐹 sono quei costi che vengono sostenuti a prescindere 
dall’entità della produzione di energia elettrica dell'impianto. I costi 
fissi possono essere espressi, in via semplificata, mediante la seguente 
somma delle principali voci di costo: 
 

𝐶𝐶𝐹𝐹 = 𝐶𝐶𝐴𝐴 + 𝐶𝐶𝑃𝑃 + 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 (2.7.4) 
 
dove: 
𝐶𝐶𝐴𝐴 è il costo di ammortamento dell'impianto (normalmente 25 anni 

per impianto a vapore), dato dagli oneri legati alla costruzione 

dell'impianto; rappresenta la quota maggiore dei costi fissi e in-
clude tutti i cosiddetti costi EPC (Engineering, Procurement & 
Construction) di gestione dell’appalto e, per semplicità, le tasse. 

𝐶𝐶𝑃𝑃 è il costo del personale, che ovviamente viene sostenuto in mi-
sura fissa indipendentemente dalla produzione. 

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 è il costo della manutenzione ordinaria, ovvero dei regolari in-
terventi di manutenzione dei vari componenti dell'impianto che 
si effettuano a prescindere dalla produzione. 

 
Essendo il costo di ammortamento il più rilevante, i costi del persona-
le 𝐶𝐶𝑃𝑃 e della manutenzione ordinaria 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 possono essere considerati, 
in prima approssimazione, come proporzionali al costo di ammorta-
mento, vale a dire: 
 

𝐶𝐶𝑃𝑃 = 𝑘𝑘𝑃𝑃 ∙ 𝐶𝐶𝐴𝐴 
 

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 ∙ 𝐶𝐶𝐴𝐴 
(2.7.5) 

 
Sostituendo nella equazione (2.7.4) e raggruppando i fattori 𝑘𝑘𝑃𝑃 e 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 
in una costante 𝑘𝑘𝐹𝐹, si ottiene: 
 

𝐶𝐶𝐹𝐹 = 𝐶𝐶𝐴𝐴 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝑃𝑃 + 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀) = 𝐶𝐶𝐴𝐴 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝐹𝐹) (2.7.6) 
 
Il costo annuo di ammortamento 𝐶𝐶𝐴𝐴 consiste in una rata che viene pa-
gata alla fine di ogni anno fino allo scadere del periodo dell'ammor-
tamento; quindi, esso è dato dal costo totale dell'impianto 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 per il 
fattore di ammortamento α che dipende dal periodo di ammortamen-
to in anni 𝑎𝑎  e dal tasso d'interesse 𝑖𝑖. Si ha quindi: 
  

 
26 Generalmente indicato con 𝑛𝑛, qui si indica con 𝑎𝑎 per distinguerlo dal termine 𝑛𝑛 già 
utilizzato per indicare il numero di ore annuo di funzionamento dell’impianto. 



2.7 Costo di produzione dell’energia elettrica 
Costo di produzione dell’energia elettrica (kWh) 
Il costo di produzione dell'energia elettrica è dato dal rapporto fra il 
costo totale annuo 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 e l'energia prodotta in un anno 𝐸𝐸𝐴𝐴: 
 

𝐶𝐶𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ = 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇
𝐸𝐸𝐴𝐴

  
  €
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎  

  𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎  

 (2.7.1) 

 
L'energia prodotta in un anno, espressa in [ 𝑘𝑘𝑘𝑘ℎ

𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎], viene calcolata tra-
mite il prodotto fra il numero di ore/anno di funzionamento equiva-
lenti (numero di ore di funzionamento dell'impianto a potenza nomi-
nale continua, tali da produrre l'energia elettrica effettivamente ero-
gata durante l'anno) e la potenza nominale: 
 

𝐸𝐸𝐴𝐴 = 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛 = 8760 ∙ 𝑢𝑢 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛  ℎ
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 ∙ 𝑘𝑘𝑘𝑘 (2.7.2) 

 
Il costo totale annuo è la somma di costi fissi 𝐶𝐶𝐹𝐹 e dei costi variabili 
𝐶𝐶𝑉𝑉: 
 

𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐶𝐶𝐹𝐹 + 𝐶𝐶𝑉𝑉 (2.7.3) 
 
 
Costi fissi 
I costi fissi 𝐶𝐶𝐹𝐹 sono quei costi che vengono sostenuti a prescindere 
dall’entità della produzione di energia elettrica dell'impianto. I costi 
fissi possono essere espressi, in via semplificata, mediante la seguente 
somma delle principali voci di costo: 
 

𝐶𝐶𝐹𝐹 = 𝐶𝐶𝐴𝐴 + 𝐶𝐶𝑃𝑃 + 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 (2.7.4) 
 
dove: 
𝐶𝐶𝐴𝐴 è il costo di ammortamento dell'impianto (normalmente 25 anni 

per impianto a vapore), dato dagli oneri legati alla costruzione 

dell'impianto; rappresenta la quota maggiore dei costi fissi e in-
clude tutti i cosiddetti costi EPC (Engineering, Procurement & 
Construction) di gestione dell’appalto e, per semplicità, le tasse. 

𝐶𝐶𝑃𝑃 è il costo del personale, che ovviamente viene sostenuto in mi-
sura fissa indipendentemente dalla produzione. 

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 è il costo della manutenzione ordinaria, ovvero dei regolari in-
terventi di manutenzione dei vari componenti dell'impianto che 
si effettuano a prescindere dalla produzione. 

 
Essendo il costo di ammortamento il più rilevante, i costi del persona-
le 𝐶𝐶𝑃𝑃 e della manutenzione ordinaria 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 possono essere considerati, 
in prima approssimazione, come proporzionali al costo di ammorta-
mento, vale a dire: 
 

𝐶𝐶𝑃𝑃 = 𝑘𝑘𝑃𝑃 ∙ 𝐶𝐶𝐴𝐴 
 

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 ∙ 𝐶𝐶𝐴𝐴 
(2.7.5) 

 
Sostituendo nella equazione (2.7.4) e raggruppando i fattori 𝑘𝑘𝑃𝑃 e 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 
in una costante 𝑘𝑘𝐹𝐹, si ottiene: 
 

𝐶𝐶𝐹𝐹 = 𝐶𝐶𝐴𝐴 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝑃𝑃 + 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀) = 𝐶𝐶𝐴𝐴 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝐹𝐹) (2.7.6) 
 
Il costo annuo di ammortamento 𝐶𝐶𝐴𝐴 consiste in una rata che viene pa-
gata alla fine di ogni anno fino allo scadere del periodo dell'ammor-
tamento; quindi, esso è dato dal costo totale dell'impianto 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 per il 
fattore di ammortamento α che dipende dal periodo di ammortamen-
to in anni 𝑎𝑎  e dal tasso d'interesse 𝑖𝑖. Si ha quindi: 
  

 
26 Generalmente indicato con 𝑛𝑛, qui si indica con 𝑎𝑎 per distinguerlo dal termine 𝑛𝑛 già 
utilizzato per indicare il numero di ore annuo di funzionamento dell’impianto. 



 
𝐶𝐶𝐴𝐴 = 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 ∙ α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) (2.7.7) 

 
essendo: 
 

α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) =
(1 + 𝑖𝑖)𝑎𝑎 ∙ 𝑖𝑖
(1 + 𝑖𝑖)𝑎𝑎 − 1 (2.7.8) 

 
È appena il caso di osservare che esprimendo 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 in [€] e 𝐶𝐶𝐴𝐴 in [ €

𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎], 
𝛼𝛼 sarà espresso in [𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎−1], cioè il fattore di recupero del capitale 𝛼𝛼 
ha le dimensioni dell’inverso di un tempo, nella fattispecie espresso 
in anni27. 

Con altra notazione, l’equazione (2.7.7) può essere espressa nella 
forma: 
 

α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) = (𝐶𝐶𝐴𝐴/𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇, 𝑖𝑖, 𝑎𝑎) (2.7.9) 
 
corrispondente alla notazione: 
 

(𝐴𝐴/𝑃𝑃, 𝑖𝑖, 𝑛𝑛) (2.7.10) 
 
essendo 𝑃𝑃 il valore presente, 𝐴𝐴 il pagamento singolo (annualità), 𝑖𝑖 il 
tasso di interesse ed 𝑛𝑛 il periodo di ammortamento in anni. Il costo 
totale d'impianto 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 può essere espresso, per convenienza, come 
prodotto del costo per unità di potenza dell'impianto e della potenza 
nominale dello stesso: 
 

𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛 (2.7.11) 
 
La tabella 2.7.1 che segue riporta alcuni valori indicativi dei costi uni-
tari di impianto per le diverse tipologie di impianto di interesse. 
 

 
27 Si dimostra che lim

𝑖𝑖→0
α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) = 1

𝑎𝑎 

Tabella 2.7.1. Valori indicativi dei costi unitari di impianto per diverse tipo-
logie di impianto. 

Impianto 𝑪𝑪𝑼𝑼𝑼𝑼  ( €
𝒌𝒌𝒌𝒌)  

Impianto a vapore a carbone 1200-1600 
Impianto turbina a gas 300-600 
Impianto combinato 500-800 
Impianto di gassificazione (IGCC) 1800-2200 

 
In definitiva si ha: 
 

𝐶𝐶𝐹𝐹 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛 ∙ α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) ∙ (1 + 𝑘𝑘𝐹𝐹) = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 = 𝐴𝐴 (2.7.12) 
 
È appena il caso di osservare che nella equazione (2.7.12), 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 e 𝑃𝑃𝑛𝑛 de-
vono essere espressi in unità di misura coerenti; pertanto, 𝑃𝑃𝑛𝑛 dovrà 
essere espresso in 𝑘𝑘𝑘𝑘 se 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 è espresso in €

𝑘𝑘𝑘𝑘, ovvero, 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 dovrà esse-

re espresso in €
𝑀𝑀𝑀𝑀 se 𝑃𝑃𝑛𝑛 è espresso in 𝑀𝑀𝑀𝑀. Come è facile verificare, in-

fine, il costo fisso 𝐶𝐶𝐹𝐹 risulterà espresso in €
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎. 

 
Costi variabili 
I costi variabili 𝐶𝐶𝑉𝑉 sono quei costi che dipendono dall'utilizzo 
dell’impianto e, quindi, dalla produzione dell'energia. I costi variabili 
possono essere espressi, in via semplificata, mediante la seguente 
somma delle principali voci di costo: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = 𝐶𝐶𝐶𝐶 + 𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 + 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 (2.7.13) 
 
dove: 
𝐶𝐶𝐶𝐶 è il costo del combustibile e rappresenta la voce di costo varia-

bile più rilevante. 
𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 è il costo degli additivi e dei lubrificanti. Su tale voce di costo 

incidono, in particolare, gli additivi utilizzati, ad esempio, per il 
trattamento dell'acqua di reintegro da demineralizzare prima di 
essere inserita nel ciclo, per il trattamento delle acque reflue, 
per il trattamento dei fumi prima dello scarico al camino, in 



 
𝐶𝐶𝐴𝐴 = 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 ∙ α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) (2.7.7) 

 
essendo: 
 

α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) =
(1 + 𝑖𝑖)𝑎𝑎 ∙ 𝑖𝑖
(1 + 𝑖𝑖)𝑎𝑎 − 1 (2.7.8) 

 
È appena il caso di osservare che esprimendo 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 in [€] e 𝐶𝐶𝐴𝐴 in [ €

𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎], 
𝛼𝛼 sarà espresso in [𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎−1], cioè il fattore di recupero del capitale 𝛼𝛼 
ha le dimensioni dell’inverso di un tempo, nella fattispecie espresso 
in anni27. 

Con altra notazione, l’equazione (2.7.7) può essere espressa nella 
forma: 
 

α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) = (𝐶𝐶𝐴𝐴/𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇, 𝑖𝑖, 𝑎𝑎) (2.7.9) 
 
corrispondente alla notazione: 
 

(𝐴𝐴/𝑃𝑃, 𝑖𝑖, 𝑛𝑛) (2.7.10) 
 
essendo 𝑃𝑃 il valore presente, 𝐴𝐴 il pagamento singolo (annualità), 𝑖𝑖 il 
tasso di interesse ed 𝑛𝑛 il periodo di ammortamento in anni. Il costo 
totale d'impianto 𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 può essere espresso, per convenienza, come 
prodotto del costo per unità di potenza dell'impianto e della potenza 
nominale dello stesso: 
 

𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛 (2.7.11) 
 
La tabella 2.7.1 che segue riporta alcuni valori indicativi dei costi uni-
tari di impianto per le diverse tipologie di impianto di interesse. 
 

 
27 Si dimostra che lim

𝑖𝑖→0
α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) = 1

𝑎𝑎 

Tabella 2.7.1. Valori indicativi dei costi unitari di impianto per diverse tipo-
logie di impianto. 

Impianto 𝑪𝑪𝑼𝑼𝑼𝑼  ( €
𝒌𝒌𝒌𝒌)  

Impianto a vapore a carbone 1200-1600 
Impianto turbina a gas 300-600 
Impianto combinato 500-800 
Impianto di gassificazione (IGCC) 1800-2200 

 
In definitiva si ha: 
 

𝐶𝐶𝐹𝐹 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛 ∙ α(𝑎𝑎, 𝑖𝑖) ∙ (1 + 𝑘𝑘𝐹𝐹) = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 = 𝐴𝐴 (2.7.12) 
 
È appena il caso di osservare che nella equazione (2.7.12), 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 e 𝑃𝑃𝑛𝑛 de-
vono essere espressi in unità di misura coerenti; pertanto, 𝑃𝑃𝑛𝑛 dovrà 
essere espresso in 𝑘𝑘𝑘𝑘 se 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 è espresso in €

𝑘𝑘𝑘𝑘, ovvero, 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 dovrà esse-

re espresso in €
𝑀𝑀𝑀𝑀 se 𝑃𝑃𝑛𝑛 è espresso in 𝑀𝑀𝑀𝑀. Come è facile verificare, in-

fine, il costo fisso 𝐶𝐶𝐹𝐹 risulterà espresso in €
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎. 

 
Costi variabili 
I costi variabili 𝐶𝐶𝑉𝑉 sono quei costi che dipendono dall'utilizzo 
dell’impianto e, quindi, dalla produzione dell'energia. I costi variabili 
possono essere espressi, in via semplificata, mediante la seguente 
somma delle principali voci di costo: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = 𝐶𝐶𝐶𝐶 + 𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 + 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 (2.7.13) 
 
dove: 
𝐶𝐶𝐶𝐶 è il costo del combustibile e rappresenta la voce di costo varia-

bile più rilevante. 
𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 è il costo degli additivi e dei lubrificanti. Su tale voce di costo 

incidono, in particolare, gli additivi utilizzati, ad esempio, per il 
trattamento dell'acqua di reintegro da demineralizzare prima di 
essere inserita nel ciclo, per il trattamento delle acque reflue, 
per il trattamento dei fumi prima dello scarico al camino, in 



particolare per la denitrificazione (ammoniaca, urea, ecc.) e per 
la desolforazione (solitamente calcare nei processi di desolfora-
zione a umido).  

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 è il costo della manutenzione straordinaria, considerato variabi-
le per la dipendenza di tale voce dall’esercizio dell’impianto, in 
relazione, ad esempio, all’usura e al degrado dei vari compo-
nenti.  

 
Come per i costi fissi, essendo il costo del combustibile il più rilevan-
te, i costi per additivi e lubrificanti 𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 e della manutenzione straor-
dinaria 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 possono essere considerati, in prima approssimazione, 
come proporzionali al costo del combustibile, vale a dire: 
 

𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 = 𝑘𝑘𝐴𝐴𝐴𝐴 ∙ 𝐶𝐶𝐶𝐶 
 

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 ∙ 𝐶𝐶𝐶𝐶 
(2.7.14) 

 
Sostituendo nella equazione (2.7.13) e raggruppando i fattori 𝑘𝑘𝐴𝐴𝐴𝐴 e 
𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 in una costante 𝑘𝑘𝑉𝑉, si ottiene: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = 𝐶𝐶𝐶𝐶 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝐴𝐴𝐴𝐴 + 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀) = 𝐶𝐶𝐶𝐶 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝑉𝑉) (2.7.15) 
 
Il costo del combustibile può essere espresso in funzione del costo 
unitario del combustibile 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 e della massa di combustibile utilizzata 
in un anno 𝑚𝑚𝐶𝐶; quest'ultima può essere espressa in funzione del ren-
dimento globale medio annuo η𝑔𝑔, dell'energia prodotta annualmente 
𝐸𝐸𝐴𝐴 e del potere calorifico del combustibile 𝐻𝐻𝑖𝑖. Specificamente: 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 ∙ 𝑚𝑚𝐶𝐶 (2.7.16) 
 

η𝑔𝑔 =
𝐸𝐸𝐴𝐴

𝑚𝑚𝐶𝐶 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.7.17) 

 

𝐶𝐶𝐶𝐶 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈
𝐸𝐸𝐴𝐴

η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.7.18) 

 
È inoltre possibile esprimere l’energia 𝐸𝐸𝐴𝐴 come prodotto del numero 
di ore/anno equivalenti di funzionamento dell’impianto 𝑛𝑛 e della po-
tenza nominale dell'impianto: 
 

𝐸𝐸𝐴𝐴 = 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛  𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎  (2.7.19) 

 
e, convertendo in unità di misura coerenti: 
 

𝐸𝐸𝐴𝐴 = 3600 ∙ 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛  𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 (2.7.20) 

 
Infine, combinando le equazioni (2.7.15), (2.7.18) e (2.7.20), si ottiene 
l'espressione per i costi variabili: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈
3600 ∙ 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛

η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
∙ (1 + 𝑘𝑘𝑉𝑉) (2.7.21) 

 
Per coerenza, nell’equazione (2.7.21) 𝑃𝑃𝑛𝑛 dovrà essere espresso in 𝑀𝑀𝑀𝑀 
se 𝐻𝐻𝑖𝑖 è espresso in 𝑀𝑀𝑀𝑀

𝑘𝑘𝑘𝑘; il costo unitario del combustibile 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈, inoltre, 

dovrà essere espresso in €
𝑘𝑘𝑘𝑘 affinché il costo variabile 𝐶𝐶𝑉𝑉 risulti espres-

so in €
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎. 

Introducendo il fattore di utilizzazione 𝑢𝑢 dell’impianto, ricordan-
do che 𝑛𝑛 = 8760 ∙ 𝑢𝑢, si ottiene: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = [𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈
𝑃𝑃𝑛𝑛

η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
∙ (1 + 𝑘𝑘𝑉𝑉) ∙ (3600 ∙ 8760)] ∙ 𝑢𝑢 = 𝐵𝐵 ∙ 𝑢𝑢 (2.7.22) 

 
Nell’equazione (2.7.22) il termine 𝐵𝐵, dato dall’espressione tra parente-
si quadre, può essere considerato costante, assumendo costanti 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 
ed η𝑔𝑔, oltre che, ovviamente, 𝐻𝐻𝑖𝑖, 𝑃𝑃𝑛𝑛 e 𝑘𝑘𝑉𝑉. Di conseguenza, l’equazione 
(2.7.22) rappresenta una retta senza termine noto con variabile indi-



particolare per la denitrificazione (ammoniaca, urea, ecc.) e per 
la desolforazione (solitamente calcare nei processi di desolfora-
zione a umido).  

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 è il costo della manutenzione straordinaria, considerato variabi-
le per la dipendenza di tale voce dall’esercizio dell’impianto, in 
relazione, ad esempio, all’usura e al degrado dei vari compo-
nenti.  

 
Come per i costi fissi, essendo il costo del combustibile il più rilevan-
te, i costi per additivi e lubrificanti 𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 e della manutenzione straor-
dinaria 𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 possono essere considerati, in prima approssimazione, 
come proporzionali al costo del combustibile, vale a dire: 
 

𝐶𝐶𝐴𝐴𝐴𝐴 = 𝑘𝑘𝐴𝐴𝐴𝐴 ∙ 𝐶𝐶𝐶𝐶 
 

𝐶𝐶𝑀𝑀𝑀𝑀 = 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 ∙ 𝐶𝐶𝐶𝐶 
(2.7.14) 

 
Sostituendo nella equazione (2.7.13) e raggruppando i fattori 𝑘𝑘𝐴𝐴𝐴𝐴 e 
𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀 in una costante 𝑘𝑘𝑉𝑉, si ottiene: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = 𝐶𝐶𝐶𝐶 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝐴𝐴𝐴𝐴 + 𝑘𝑘𝑀𝑀𝑀𝑀) = 𝐶𝐶𝐶𝐶 ∙ (1 + 𝑘𝑘𝑉𝑉) (2.7.15) 
 
Il costo del combustibile può essere espresso in funzione del costo 
unitario del combustibile 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 e della massa di combustibile utilizzata 
in un anno 𝑚𝑚𝐶𝐶; quest'ultima può essere espressa in funzione del ren-
dimento globale medio annuo η𝑔𝑔, dell'energia prodotta annualmente 
𝐸𝐸𝐴𝐴 e del potere calorifico del combustibile 𝐻𝐻𝑖𝑖. Specificamente: 
 

𝐶𝐶𝐶𝐶 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 ∙ 𝑚𝑚𝐶𝐶 (2.7.16) 
 

η𝑔𝑔 =
𝐸𝐸𝐴𝐴

𝑚𝑚𝐶𝐶 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.7.17) 

 

𝐶𝐶𝐶𝐶 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈
𝐸𝐸𝐴𝐴

η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
 (2.7.18) 

 
È inoltre possibile esprimere l’energia 𝐸𝐸𝐴𝐴 come prodotto del numero 
di ore/anno equivalenti di funzionamento dell’impianto 𝑛𝑛 e della po-
tenza nominale dell'impianto: 
 

𝐸𝐸𝐴𝐴 = 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛  𝑀𝑀𝑀𝑀ℎ
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎  (2.7.19) 

 
e, convertendo in unità di misura coerenti: 
 

𝐸𝐸𝐴𝐴 = 3600 ∙ 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛  𝑀𝑀𝑀𝑀
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 (2.7.20) 

 
Infine, combinando le equazioni (2.7.15), (2.7.18) e (2.7.20), si ottiene 
l'espressione per i costi variabili: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈
3600 ∙ 𝑛𝑛 ∙ 𝑃𝑃𝑛𝑛

η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
∙ (1 + 𝑘𝑘𝑉𝑉) (2.7.21) 

 
Per coerenza, nell’equazione (2.7.21) 𝑃𝑃𝑛𝑛 dovrà essere espresso in 𝑀𝑀𝑀𝑀 
se 𝐻𝐻𝑖𝑖 è espresso in 𝑀𝑀𝑀𝑀

𝑘𝑘𝑘𝑘; il costo unitario del combustibile 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈, inoltre, 

dovrà essere espresso in €
𝑘𝑘𝑘𝑘 affinché il costo variabile 𝐶𝐶𝑉𝑉 risulti espres-

so in €
𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎. 

Introducendo il fattore di utilizzazione 𝑢𝑢 dell’impianto, ricordan-
do che 𝑛𝑛 = 8760 ∙ 𝑢𝑢, si ottiene: 
 

𝐶𝐶𝑉𝑉 = [𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈
𝑃𝑃𝑛𝑛

η𝑔𝑔 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
∙ (1 + 𝑘𝑘𝑉𝑉) ∙ (3600 ∙ 8760)] ∙ 𝑢𝑢 = 𝐵𝐵 ∙ 𝑢𝑢 (2.7.22) 

 
Nell’equazione (2.7.22) il termine 𝐵𝐵, dato dall’espressione tra parente-
si quadre, può essere considerato costante, assumendo costanti 𝐶𝐶𝑈𝑈𝑈𝑈 
ed η𝑔𝑔, oltre che, ovviamente, 𝐻𝐻𝑖𝑖, 𝑃𝑃𝑛𝑛 e 𝑘𝑘𝑉𝑉. Di conseguenza, l’equazione 
(2.7.22) rappresenta una retta senza termine noto con variabile indi-



pendente 𝑢𝑢 e coefficiente angolare 𝐵𝐵, esprimendo così un legame li-
neare tra i costi variabili e il fattore di utilizzazione dell’impianto. 

Nel complesso, quindi, il costo totale annuo espresso 
dall’equazione (2.7.3), essendo 𝐶𝐶𝐹𝐹 e 𝐶𝐶𝑉𝑉 dati dalle equazioni (2.7.12) e 
(2.7.22), può essere espresso secondo la relazione lineare rispetto al 
fattore di utilizzazione 𝑢𝑢: 
 

𝐶𝐶𝑇𝑇𝑇𝑇 = 𝐶𝐶𝐹𝐹 + 𝐶𝐶𝑉𝑉 = 𝐴𝐴 + 𝐵𝐵 ∙ 𝑢𝑢 (2.7.23) 
 
Nella figura 2.7.1 che segue si riporta una rappresentazione indicativa 
dei costi totali (somma dei costi fissi e variabili) su un diagramma dei 
costi annuali in funzione del fattore di utilizzazione riferiti, per con-
fronto, a due diversi impianti con turbina a vapore e con turbina a 
gas.  
 

 
Figura 2.7.1. Confronto qualitativo tra i costi fissi, variabili e totali di 
due impianti con turbina a vapore e a gas. 
 
Dall’esame della figura si possono trarre le seguenti considerazioni: 
 Il costo fisso totale dell’impianto a vapore è dell’ordine di 3÷4 vol-

te quello dell'impianto turbina a gas (Cfr. tabella 2.7.1). Tale costo 
è molto elevato rispetto alle turbine a gas poiché l'impianto a va-
pore è molto esteso e complesso quindi i costi dei componenti, dei 

materiali costruttivi, delle manutenzioni ordinarie e del personale, 
in relazione alla numerosità del personale richiesto, dell’ordine di 
diverse centinaia a fronte delle poche persone necessarie per gesti-
re un impianto di turbina a gas, peraltro generalmente operante in 
telecontrollo. 

 I costi variabili sono invece maggiori per l'impianto turbina a gas 
poiché il costo unitario del combustibile per turbine a gas e 
dell’ordine di 3÷4 volte (e anche oltre a seconda delle contingenze) 
quello per gli impianti a vapore28; per cui la retta dei costi variabili 
(e totale) della turbina a gas è più ripida rispetto a quella 
dell’impianto a vapore, essendo caratterizzata da un coefficiente 
angolare maggiore (Cfr. equazioni (2.7.22) e (2.7.23)). 

 Le due rette di costo dell’impianto a vapore e della turbina a gas si 
intersecano in corrispondenza del valore del fattore di utilizzazio-
ne 𝑢𝑢∗ per il quale il costo per produzione di energia elettrica da 
impianto turbina a gas o da impianto a vapore è il medesimo, ma è 
diversa la ripartizione fra costi fissi e costi variabili. 

 A seconda dell'utilizzo dell'impianto sarà perciò più conveniente 
produrre energia elettrica tramite impianto a vapore o impianto di 
turbina a gas. Più specificamente:  
 𝒖𝒖 < 𝒖𝒖∗ è più conveniente la turbina a gas  

Per un basso fattore di utilizzazione dell’impianto il combusti-
bile, per quanto costoso, ha una minore incidenza e quindi con-
viene produrre energia elettrica con la turbina a gas che presen-
ta costi fissi (di impianto e di personale in particolare) molto in-
feriori rispetto all’impianto a vapore. Questo favorisce oltremo-
do l’impiego della turbina gas per coprire i picchi del dia-
gramma di carico della rete, anche considerando che durante le 
poche ore di funzionamento giornaliero (1÷2) per lo svolgimen-
to di questo servizio, l'energia elettrica immessa in rete viene 
remunerata con prezzi alti. 

 
28 Si fa specifico riferimento al gas naturale per le turbine a gas e al carbone per gli 
impianti a vapore. 



pendente 𝑢𝑢 e coefficiente angolare 𝐵𝐵, esprimendo così un legame li-
neare tra i costi variabili e il fattore di utilizzazione dell’impianto. 
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te quello dell'impianto turbina a gas (Cfr. tabella 2.7.1). Tale costo 
è molto elevato rispetto alle turbine a gas poiché l'impianto a va-
pore è molto esteso e complesso quindi i costi dei componenti, dei 

materiali costruttivi, delle manutenzioni ordinarie e del personale, 
in relazione alla numerosità del personale richiesto, dell’ordine di 
diverse centinaia a fronte delle poche persone necessarie per gesti-
re un impianto di turbina a gas, peraltro generalmente operante in 
telecontrollo. 

 I costi variabili sono invece maggiori per l'impianto turbina a gas 
poiché il costo unitario del combustibile per turbine a gas e 
dell’ordine di 3÷4 volte (e anche oltre a seconda delle contingenze) 
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diversa la ripartizione fra costi fissi e costi variabili. 
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produrre energia elettrica tramite impianto a vapore o impianto di 
turbina a gas. Più specificamente:  
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Per un basso fattore di utilizzazione dell’impianto il combusti-
bile, per quanto costoso, ha una minore incidenza e quindi con-
viene produrre energia elettrica con la turbina a gas che presen-
ta costi fissi (di impianto e di personale in particolare) molto in-
feriori rispetto all’impianto a vapore. Questo favorisce oltremo-
do l’impiego della turbina gas per coprire i picchi del dia-
gramma di carico della rete, anche considerando che durante le 
poche ore di funzionamento giornaliero (1÷2) per lo svolgimen-
to di questo servizio, l'energia elettrica immessa in rete viene 
remunerata con prezzi alti. 

 
28 Si fa specifico riferimento al gas naturale per le turbine a gas e al carbone per gli 
impianti a vapore. 



 𝒖𝒖 > 𝒖𝒖∗ è più conveniente l’impianto a vapore  
Per un elevato fattore di utilizzazione dell’impianto conviene 
invece produrre energia elettrica con l’impianto a vapore, che 
pur presentando elevati costi fissi (di impianto e di personale in 
particolare) utilizza un combustibile molto meno costoso e 
quindi con una minore incidenza sugli utilizzi elevati. 

 
Costo livellato dell’energia (LCOE) 
Nella pratica, il costo unitario dell’energia elettrica prodotta (costo 
del kWh) viene universalmente determinato attraverso il cosiddetto 
LCOE (“Levelized Cost of Energy” o “Levelized Cost of Electricity”), 
espresso mediante la relazione: 
 

𝐿𝐿𝐿𝐿𝐿𝐿𝐿𝐿 =
∑  𝐼𝐼𝑡𝑡 + 𝑀𝑀𝑡𝑡 + 𝐹𝐹𝑡𝑡

(1 + 𝑟𝑟)𝑡𝑡
𝑛𝑛
𝑡𝑡=1

∑  𝐸𝐸𝑡𝑡
(1 + 𝑟𝑟)𝑡𝑡

𝑛𝑛
𝑡𝑡=1

 (2.7.24) 

 
dove i termini 𝐼𝐼, 𝑀𝑀, 𝐹𝐹, 𝐸𝐸, sono definiti, con riferimento all’anno 𝑡𝑡, co-
me di seguito specificato: 

𝐼𝐼𝑡𝑡 spese relative ai costi di investimento (inclusi i costi finanziari). 
Il termine 𝐼𝐼 tiene pertanto della voce di costo annuo (fisso) di 
ammortamento dell’impianto; 

𝑀𝑀𝑡𝑡 spese per costi di gestione e manutenzione; la quota parte delle 
spese per costi di gestione include le spese annue (fisse) per il 
personale e per additivi e lubrificanti, mentre la quota parte 
delle spese per costi di manutenzione include le spese annue 
(fisse e variabili) per manutenzione ordinaria e straordinaria nel 
complesso; 

𝐹𝐹𝑡𝑡 voce di costo annuo dovuto alle spese per il combustibile; 
𝐸𝐸𝑡𝑡 energia elettrica prodotta nel corso dell’anno; 
 
essendo inoltre: 
𝑟𝑟 tasso di sconto; 
𝑛𝑛 vita dell’impianto. 

 
Il LCOE è una misura del costo medio unitario attuale netto 
dell’energia elettrica prodotta da un impianto di generazione (di qua-
lunque tipo) nel corso della sua vita. Diversamente da quanto prece-
dentemente esposto, il LCOE, rappresentando un valore attuale risul-
tante da costi futuri, è determinato sulla base del tasso di sconto inve-
ce che del tasso di interesse29. 

2.8 Richiami sui fluidi operativi e loro proprietà 
 
I fluidi operativi che vengono utilizzati nell'impianto a vapore e 
nell’impianto di turbina a gas sono rispettivamente acqua e aria (gas 
di combustione). 

Ad ogni impianto è associato un ciclo termodinamico composto 
dall'insieme delle trasformazioni che vengono attuate dai componenti 
dell'impianto.  
 
Proprietà del gas ideale 
Nel caso del ciclo di turbina a gas, come già discusso, si assume che il 
fluido termodinamico (aria, gas) si comporti in tutte le sedi (ideale, 
limite e reale) come un gas perfetto e, quindi, risponda all’equazione 
di stato 𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑅𝑅𝑅𝑅 . Per la sede ideale si assume inoltre che i calori 
specifici a pressione e a volume costante 𝑐𝑐𝑝𝑝 e 𝑐𝑐𝑣𝑣 siano costanti.  

In sede ideale e in sede limite le trasformazioni sono reversibili; 
pertanto, esse possono essere rappresentate in un piano termodina-

 
29 Il tasso di sconto permette di calcolare il valore attuale di un capitale futuro, men-
tre il tasso di interesse permette di calcolare il valore futuro di un capitale attuale. 
 
30 Questa formulazione dell’equazione di stato dei gas perfetti differisce da quella ri-
portata nel paragrafo § 2.2 nell’ambito della definizione della sede ideale, essendo 
espressa, in una forma più conveniente per i sistemi aperti, in funzione del volume 
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universale dei gas ℛ e la massa molecolare ℳ del gas in esame. 
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mico come funzioni continue, poiché le trasformazioni reversibili so-
no caratterizzate da una successione continua di stati di equilibrio 
(trasformazioni quasi statiche). In sede reale, al contrario, le trasfor-
mazioni sono irreversibili, e per questo di esse è dato conoscere gli 
stati iniziale e finale ma non quelli intermedi, perché il fluido non 
può essere considerato in equilibrio durante la trasformazione. Per 
questo, le trasformazioni reali verranno rappresentate con linee trat-
teggiate in quanto il loro effettivo andamento non è noto. 
 
Trasformazioni nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 
Con riferimento alla sede ideale, la figura 2.8.1 mostra l’andamento 
delle trasformazioni di maggiore interesse (isoterma, isoentropica e 
isobara) sul piano termodinamico 𝑇𝑇 𝑠𝑠 (temperatura assoluta-entropia 
specifica). 
 

 
 

Figura 2.8.1. Rappresentazione delle trasformazioni isoterma, isoentropica e 
isobara nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 
Le trasformazioni isoterme e isoentropiche sono rappresentate da ret-
te orizzontali e verticali rispettivamente, mentre le trasformazioni 
isobare sono rappresentate da curve esponenziali che assumono la 
stessa pendenza 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑 alla stessa temperatura 𝑇𝑇, essendo 𝑐𝑐𝑝𝑝 costante; 

quindi, se traslate orizzontalmente si sovrappongono. Per la seconda 
equazione di Gibbs si ha infatti: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 + 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 (2.8.1) 
 
ed essendo per il gas ideale 𝑑𝑑ℎ = 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑, per una trasformazione isoba-
ra (𝑑𝑑𝑑𝑑 = 0) risulta: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 =

𝑇𝑇
𝑐𝑐𝑝𝑝

 (2.8.2) 

 
Considerata una generica isobara, la sua pendenza 𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑑𝑑𝑑𝑑 aumenta 
all'aumentare della temperatura ma, come detto, non varia al variare 
della pressione se la temperatura rimane costante, essendo 𝑐𝑐𝑝𝑝 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. 

L’equazione (2.8.2) è un’equazione differenziale a variabili separa-
bili e da essa è possibile ricavare l’equazione della trasformazione 
isobara sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. Si ha infatti: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇 = 𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑐𝑐𝑝𝑝
 (2.8.3) 

 
e integrando: 
 

𝑙𝑙𝑙𝑙(𝑇𝑇) = 𝑠𝑠
𝑐𝑐𝑝𝑝
+ 𝑘𝑘𝑝𝑝′  (2.8.4) 

 
essendo 𝑘𝑘𝑝𝑝′  una costante di integrazione. Risolvendo il logaritmo si 
ha: 
 

𝑇𝑇 = 𝑒𝑒(
𝑠𝑠
𝑐𝑐𝑝𝑝+𝑘𝑘𝑝𝑝

′ ) = 𝑘𝑘𝑝𝑝𝑒𝑒
𝑠𝑠
𝑐𝑐𝑝𝑝 (2.8.5) 

 
essendo 𝑘𝑘𝑝𝑝 = 𝑒𝑒𝑘𝑘𝑝𝑝′ = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐. La costante di integrazione 𝑘𝑘𝑝𝑝′  è una costan-
te che dipende dalla pressione e quindi, come tale, la costante 𝑘𝑘𝑝𝑝: due 
isobare diverse sono caratterizzate da un diverso valore di 𝑘𝑘𝑝𝑝. 
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Dall’equazione (2.8.1), per una la trasformazione isoentropica 
(𝑑𝑑𝑑𝑑 = 0) risulta: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑣𝑣

𝑐𝑐𝑝𝑝
 (2.8.6) 

 
per cui, essendo 𝑣𝑣 e 𝑐𝑐𝑝𝑝 entrambi positivi, ad un aumento della pres-
sione corrisponde un aumento di temperatura, dovendo essere  𝑑𝑑𝑑𝑑

𝑑𝑑𝑑𝑑 >
0. Quindi, come mostrato in figura 2.8.1, la pressione aumenta muo-
vendo l’isobara dal basso verso l’alto (es. trasformazione A-C), ovve-
ro da destra verso sinistra (es. trasformazione B-C). 

Se la generica trasformazione è reversibile il calore scambiato con 
l’esterno è rappresentato nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 dall’area sottesa dalla trasfor-
mazione, qualunque sia la sostanza e la fase, purché il piano riporti in 
ordinate la temperatura assoluta. Per il teorema di Clausius (2° prin-
cipio della termodinamica) si ha infatti: 
 

𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇 (2.8.7) 
 
e quindi, per una generica trasformazione tra due stati A e B iniziale e 
finale, risulta: 
 

𝑞𝑞𝐴𝐴𝐴𝐴 = ∫ 𝑇𝑇
𝐵𝐵

𝐴𝐴
𝑑𝑑𝑑𝑑 (2.8.8) 

 
che nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠, come mostra la figura 2.8.2, è rappresentato, ap-
punto, dall’area sottesa dalla curva A-B. 
 

 
Figura 2.8.2. Rappresentazione del calore scambiato nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 
Trasformazioni nel piano ℎ 𝑠𝑠 
Se invece si fa riferimento al piano termodinamico ℎ 𝑠𝑠 (entalpia speci-
fica-entropia specifica), mostrato in figura 2.8.3, si possono fare con-
siderazioni analoghe al piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 in quanto, essendo per il gas ideale 
𝑑𝑑ℎ = 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑, le variazioni di entalpia sono proporzionali alle variazioni 
di temperatura. Anche in questo caso, pertanto, le trasformazioni iso-
terme del gas ideale sono rappresentate da rette orizzontali, essendo 
le isoterme anche isoentalpiche, e le trasformazioni isobare, per lo 
stesso motivo, sono rappresentate anch’esse da curve esponenziali. 

Per una trasformazione isobara, come mostrato in figura 2.8.3, 
all'aumentare della temperatura aumenta la pendenza, essendo, per 
l’equazione (2.8.1) di Gibbs: 
 

𝑑𝑑ℎ
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇 (2.8.9) 

 
Parimenti, essendo per una trasformazione isoentropica:  
 

𝑑𝑑ℎ
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑣𝑣 (2.8.10) 

 
ad un aumento della pressione corrisponde un aumento di entalpia 
specifica essendo 𝑣𝑣 > 0. Anche nel piano ℎ 𝑠𝑠, quindi, la pressione 
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aumenta muovendo l’isobara dal basso verso l’alto (ovvero da destra 
verso sinistra) come nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 

 
Figura 2.8.3. Rappresentazione delle trasformazioni isoentalpica, iso-
terma, isoentropica e isobara nel piano ℎ 𝑠𝑠. 
 
Nell'asse delle ordinate si leggono gli scambi di energia (lavoro o ca-
lore) essendo, per il primo principio della termodinamica: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝛿𝛿 −  𝛿𝛿𝛿𝛿 (2.8.11) 
 
Nei cicli qui di interesse, infatti, le singole trasformazioni sono carat-
terizzate da scambi di solo calore (trasformazioni isobare di riscalda-
mento e raffreddamento del fluido) o di solo lavoro (trasformazioni 
adiabatiche di compressione e di espansione). Con riferimento 
all’equazione (2.8.11), infatti, in assenza di scambio di lavoro (tra-
sformazioni isobare)31, 𝛿𝛿𝛿𝛿 = 0, per cui: 

 
31 Si ricorda che per una trasformazione reversibile δ𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = −𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣, per cui se la tra-
sformazione è a pressione costante (𝑑𝑑𝑑𝑑 = 0) sarà δ𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 0. Se la trasformazione non 
è reversibile si avrà 𝛿𝛿𝛿𝛿 = δ𝑙𝑙𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 − 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 essendo 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑝𝑝 il lavoro perduto (dissipato) e in 
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In ogni caso, quindi, l’energia scambiata sotto forma di lavoro o di ca-
lore dalla generica trasformazione è sempre data da una differenza di 
entalpia. 
 
Richiami sull’equazione di stato dei gas ideali 
Nella sua formulazione più generale, l’equazione di stato dei gas 
ideali si esprime nella forma: 
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ℛ costante universale dei gas, [ 𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘∙𝐾𝐾] 
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aumenta muovendo l’isobara dal basso verso l’alto (ovvero da destra 
verso sinistra) come nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 

 
Figura 2.8.3. Rappresentazione delle trasformazioni isoentalpica, iso-
terma, isoentropica e isobara nel piano ℎ 𝑠𝑠. 
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relazione che esprime l’equazione di stato riferita ad una mole di gas. 
Da questa espressione si evince più chiaramente che la costante ℛ 
non dipende dal gas in quanto, fissati i valori di 𝑝𝑝 e di 𝑇𝑇, il volume 𝒱𝒱 
occupato da una kmole di gas ideale è sempre lo stesso indipenden-
temente dalla natura del gas. In particolare, posto 𝑝𝑝 = 1 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 =
101325 𝑃𝑃𝑃𝑃 e 𝑇𝑇 = 0 °𝐶𝐶 = 273,15 𝐾𝐾, per qualunque gas ideale risulta 
𝒱𝒱 = 22,4136 𝑚𝑚3

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘. Si ha quindi: 
 

ℛ = 101325 ∙ 22,4136
273,15 = 8314,33 𝐽𝐽

 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾 (2.8.16) 

 
Altri valori di ℛ spesso riscontrabili in letteratura, espressi secondo 
desuete unità di misura, sono i seguenti: 
 

ℛ = 0,082056 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 ∙ 𝑚𝑚3

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾  

 

ℛ = 1,985843 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘
𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾 

(2.8.17) 

 
Nelle applicazioni allo studio delle macchine e dei sistemi energetici 
si ha generalmente a che fare con un numero ristretto di sostanze gas-
sose e con sistemi aperti, per cui risulta scomodo l’utilizzo delle 
equazioni (2.8.14) e 2.8.15), nelle quali figurano il volume totale e il 
volume molare. In queste applicazioni, infatti, si preferisce esprimere 
l’equazione di stato dei gas ideali attraverso una formulazione parti-
colarizzata con riferimento alla specifica sostanza, introducendo il vo-
lume specifico (riferito all’unità di massa) al posto del volume totale o 
del volume molare. In tal senso, dividendo per 𝑚𝑚 ambo i membri del-
la (2.8.14) si può scrivere: 
 

𝑝𝑝 𝑉𝑉
𝑚𝑚 = 𝑛𝑛

𝑚𝑚 ℛ𝑇𝑇 (2.8.18) 

 

essendo 𝑉𝑉𝑚𝑚 = 𝑣𝑣 il volume specifico massico, 𝑚𝑚𝑛𝑛 = ℳ la massa molare 
del gas. L’equazione (2.8.18) può essere quindi scritta nella forma: 
 

𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑝𝑝
𝜌𝜌 = 𝑅𝑅𝑅𝑅 (2.8.19) 

 
essendo: 
 

𝑅𝑅 = ℛ
ℳ (2.8.20) 

 
La costante 𝑅𝑅 che compare nella (2.8.20) è una costante particolare del 
gas poiché essa dipende dalla massa molare ℳe, quindi, dalla speci-
fica sostanza. 

Come già ricordato (Cfr. § 2.1), per il gas ideale valgono le relazio-
ni: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑐𝑐𝑣𝑣𝑑𝑑𝑑𝑑 
(2.8.21) 

 
Essendo per definizione ℎ = 𝑢𝑢 + 𝑝𝑝𝑝𝑝, sottraendo membro a membro le 
(2.8.21) si ottiene: 
 

𝑑𝑑ℎ − 𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑑𝑑(ℎ − 𝑢𝑢) = 𝑑𝑑(𝑝𝑝𝑝𝑝) = 𝑑𝑑(𝑅𝑅𝑅𝑅) = 𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅𝑅
= (𝑐𝑐𝑝𝑝 − 𝑐𝑐𝑣𝑣)𝑑𝑑𝑑𝑑 (2.8.22) 

 
da cui l’equazione di Mayer: 
 

𝑅𝑅 = 𝑐𝑐𝑝𝑝 − 𝑐𝑐𝑣𝑣 (2.8.23) 
 
Nel caso di gas ideali monoatomici, i calori specifici a pressione e a 
volume costante 𝑐𝑐𝑝𝑝 e 𝑐𝑐𝑣𝑣 sono costanti, mentre nel caso di gas a mole-
cola con due o più atomi dipendono dalla temperatura, ma non dalla 
pressione. La formulazione della dipendenza del calore specifico dal-
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la temperatura, che discende dalla teoria cinetica dei gas, è piuttosto 
complessa, per cui, nella pratica, si fa generalmente ricorso a formu-
lazioni semplificate, derivate dalla precedente, basate su relazioni po-
linomiali valide in specificati intervalli di temperatura. I calori speci-
fici, in tal senso, possono essere espressi mediante relazioni del tipo: 
 

𝑐𝑐𝑝𝑝 = 𝑐𝑐0 + 𝑐𝑐1𝑇𝑇 + 𝑐𝑐2𝑇𝑇2 + ⋯ 
 

𝑐𝑐𝑣𝑣 = 𝑐𝑐0
′ + 𝑐𝑐1𝑇𝑇 + 𝑐𝑐2𝑇𝑇2 + ⋯ 

(2.8.24) 

 
essendo, per l’equazione di Mayer, 𝑐𝑐0

′ = 𝑐𝑐0 − 𝑅𝑅. 
Di norma, dato che l’equazione polinomiale è una equazione em-

pirica ricavata attraverso una regressione basata sui valori teorici del 
calore specifico che derivano dalla teoria cinetica dei gas, il grado del 
polinomio non va oltre il terzo o il quarto, ma talvolta, per campi di 
temperatura non molto estesi, ci si limita al primo o al secondo. 
 
Proprietà medie delle miscele di gas ideali 
Negli impianti motori termici a combustione, sia interna che esterna, 
è spesso necessario valutare le proprietà termodinamiche dei prodotti 
della combustione, che non sono gas puri ma miscele di gas di diver-
sa natura, composte principalmente da N2, O2, CO2, H2O, ecc., o di 
combustibili gassosi non convenzionali come i gas di sintesi derivan-
ti, ad esempio, da processi di gassificazione del carbone (o altri com-
bustibili solidi e liquidi) o di reforming di idrocarburi, composti ad 
esempio da H2, CO, CO2, H2O, ecc. In questi casi, la miscela di gas 
può essere trattata come un gas puro di opportune caratteristiche 
medie per quanto riguarda, e per quanto qui interessa, i valori medi 
della massa molare, della costante specifica dell’equazione di stato e 
dei calori specifici. 
 
Massa molare media di una miscela di gas 
Con riferimento ad una miscela costituita, per semplicità, da due soli 
gas, di massa 𝑚𝑚1 e 𝑚𝑚2, numero di moli 𝑛𝑛1 e 𝑛𝑛2 e massa molare ℳ1 e 
ℳ2, la massa totale della miscela 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 sarà data dalla relazione: 

 
𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑚𝑚1 + 𝑚𝑚2 = 𝑛𝑛1  ℳ1 + 𝑛𝑛2 ℳ2 = 𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

= (𝑛𝑛1  + 𝑛𝑛2 ) ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (2.8.25) 

 
essendo: 

𝑚𝑚1 = 𝑛𝑛1  ℳ1 
𝑚𝑚2 = 𝑛𝑛2 ℳ2 
𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑛𝑛1 +  𝑛𝑛2 
 
Dalla (2.8.25) si ha pertanto: 
 

ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑛𝑛1  ℳ1 + 𝑛𝑛2 ℳ2
𝑛𝑛1 +  𝑛𝑛2

= 𝑥𝑥1  ℳ1 + 𝑥𝑥2 ℳ2 (2.8.26) 

 
essendo 𝑥𝑥1 = 𝑛𝑛1

𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
 e 𝑥𝑥2 = 𝑛𝑛2

𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
 le frazioni molari delle singole specie 

costituenti la miscela di gas. 
Più in generale, per una miscela costituita da 𝑠𝑠 specie componenti, 

si avrà: 
 

ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =
∑ (𝑛𝑛𝑖𝑖 ℳ𝑖𝑖)𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
∑ 𝑛𝑛𝑖𝑖

𝑠𝑠
𝑖𝑖=1

= ∑ (𝑥𝑥𝑖𝑖  ℳ𝑖𝑖)
𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
 (2.8.27) 

 
La relazione (2.8.27) mostra che la massa molare media ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 di una 
miscela di gas è data dalla media ponderale delle masse molari ℳ𝑖𝑖 
delle singole specie costituenti la miscela essendo i “pesi” le frazioni 
molari 𝑥𝑥𝑖𝑖  delle specie medesime nella miscela.  

Si osserva, inoltre, che la relazione (2.8.27) discende da semplici bi-
lanci di materia (massico e molare) senza nessuna ipotesi sul compor-
tamento volumetrico della miscela di gas e dei suoi costituenti; per-
tanto, essa è valida per qualunque miscela di gas, a comportamento 
ideale o reale. 
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Di norma, dato che l’equazione polinomiale è una equazione em-

pirica ricavata attraverso una regressione basata sui valori teorici del 
calore specifico che derivano dalla teoria cinetica dei gas, il grado del 
polinomio non va oltre il terzo o il quarto, ma talvolta, per campi di 
temperatura non molto estesi, ci si limita al primo o al secondo. 
 
Proprietà medie delle miscele di gas ideali 
Negli impianti motori termici a combustione, sia interna che esterna, 
è spesso necessario valutare le proprietà termodinamiche dei prodotti 
della combustione, che non sono gas puri ma miscele di gas di diver-
sa natura, composte principalmente da N2, O2, CO2, H2O, ecc., o di 
combustibili gassosi non convenzionali come i gas di sintesi derivan-
ti, ad esempio, da processi di gassificazione del carbone (o altri com-
bustibili solidi e liquidi) o di reforming di idrocarburi, composti ad 
esempio da H2, CO, CO2, H2O, ecc. In questi casi, la miscela di gas 
può essere trattata come un gas puro di opportune caratteristiche 
medie per quanto riguarda, e per quanto qui interessa, i valori medi 
della massa molare, della costante specifica dell’equazione di stato e 
dei calori specifici. 
 
Massa molare media di una miscela di gas 
Con riferimento ad una miscela costituita, per semplicità, da due soli 
gas, di massa 𝑚𝑚1 e 𝑚𝑚2, numero di moli 𝑛𝑛1 e 𝑛𝑛2 e massa molare ℳ1 e 
ℳ2, la massa totale della miscela 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 sarà data dalla relazione: 

 
𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑚𝑚1 + 𝑚𝑚2 = 𝑛𝑛1  ℳ1 + 𝑛𝑛2 ℳ2 = 𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

= (𝑛𝑛1  + 𝑛𝑛2 ) ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (2.8.25) 

 
essendo: 

𝑚𝑚1 = 𝑛𝑛1  ℳ1 
𝑚𝑚2 = 𝑛𝑛2 ℳ2 
𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑛𝑛1 +  𝑛𝑛2 
 
Dalla (2.8.25) si ha pertanto: 
 

ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑛𝑛1  ℳ1 + 𝑛𝑛2 ℳ2
𝑛𝑛1 +  𝑛𝑛2

= 𝑥𝑥1  ℳ1 + 𝑥𝑥2 ℳ2 (2.8.26) 

 
essendo 𝑥𝑥1 = 𝑛𝑛1

𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
 e 𝑥𝑥2 = 𝑛𝑛2

𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
 le frazioni molari delle singole specie 

costituenti la miscela di gas. 
Più in generale, per una miscela costituita da 𝑠𝑠 specie componenti, 

si avrà: 
 

ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =
∑ (𝑛𝑛𝑖𝑖 ℳ𝑖𝑖)𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
∑ 𝑛𝑛𝑖𝑖

𝑠𝑠
𝑖𝑖=1

= ∑ (𝑥𝑥𝑖𝑖  ℳ𝑖𝑖)
𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
 (2.8.27) 

 
La relazione (2.8.27) mostra che la massa molare media ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 di una 
miscela di gas è data dalla media ponderale delle masse molari ℳ𝑖𝑖 
delle singole specie costituenti la miscela essendo i “pesi” le frazioni 
molari 𝑥𝑥𝑖𝑖  delle specie medesime nella miscela.  

Si osserva, inoltre, che la relazione (2.8.27) discende da semplici bi-
lanci di materia (massico e molare) senza nessuna ipotesi sul compor-
tamento volumetrico della miscela di gas e dei suoi costituenti; per-
tanto, essa è valida per qualunque miscela di gas, a comportamento 
ideale o reale. 
 
  



Costante 𝑅𝑅 media di una miscela di gas 
La costante particolare 𝑅𝑅 di un gas è data, per definizione, dal rappor-
to tra la costante universale ℛ dei gas e la massa molecolare ℳ del 
gas in oggetto. Con riferimento ad una miscela di gas di massa mole-
colare media ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 determinata mediante la relazione (2.8.27) a parti-
re dalla sua composizione, la costante particolare 𝑅𝑅𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 della miscela 
sarà data semplicemente dalla relazione: 
 

𝑅𝑅𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = ℛ
ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (2.8.28) 

 
Anche l’equazione (2.8.28), che discende dall’equazione (2.8.27) attra-
verso ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, è valida per qualunque miscela di gas, a comportamento 
ideale o reale. 
 
Calore specifico medio di una miscela di gas  
La determinazione del calore specifico medio di una miscela di gas 
può essere effettuata operando con un procedimento simile.  

Con riferimento ad una miscela costituita, per semplicità, da due 
soli gas, di massa 𝑚𝑚1 e 𝑚𝑚2, numero di moli 𝑛𝑛1 e 𝑛𝑛2 e calore specifico a 
pressione costante 𝑐𝑐𝑝𝑝,1 e 𝑐𝑐𝑝𝑝,2, evolvente secondo una generica tra-
sformazione non isoterma tra gli stati iniziale e finale 1 e 2 rispetti-
vamente, le variazioni di entalpia totale di ciascuna specie costituente 
e dell’intera miscela saranno date dalle relazioni: 
 

∆𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚1  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,1𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
 

 

∆𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚2  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,2𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
 

 

∆𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
= (𝑚𝑚1 + 𝑚𝑚2) ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑

2

1
 

(2.8.29) 

 
D’altra parte, essendo l’entalpia una grandezza additiva, sarà: 
 

∆𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
= ∆𝐻𝐻1 + ∆𝐻𝐻2

= 𝑚𝑚1  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,1𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
+ 𝑚𝑚2  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,2𝑑𝑑𝑑𝑑

2

1
 

(2.8.30) 

 
Inoltre, per la proprietà additiva degli integrali si ha anche: 
 

∆𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =  ∫ 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
=  ∫(𝑚𝑚1 𝑐𝑐𝑝𝑝,1+𝑚𝑚2 𝑐𝑐𝑝𝑝,2)𝑑𝑑𝑑𝑑

2

1
 (2.8.31) 

 
da cui, per l’uguaglianza gli argomenti dei due integrali, risulta: 
 

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =  
𝑚𝑚1 𝑐𝑐𝑝𝑝,1+𝑚𝑚2 𝑐𝑐𝑝𝑝,2

𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
=

𝑚𝑚1 𝑐𝑐𝑝𝑝,1+𝑚𝑚2 𝑐𝑐𝑝𝑝,2
𝑚𝑚1 + 𝑚𝑚2

 (2.8.32) 

 
Più in generale, per una miscela costituita da 𝑠𝑠 specie componenti, si 
avrà: 
 

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =
∑ (𝑚𝑚𝑖𝑖 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑖𝑖)𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
∑ 𝑚𝑚𝑖𝑖

𝑠𝑠
𝑖𝑖=1

 (2.8.33) 

 
La relazione (2.8.33) mostra che il calore specifico medio 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 di una 
miscela di gas è dato dalla media ponderale dei calori specifici 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑖𝑖 
delle singole specie costituenti la miscela essendo i pesi le frazioni 
massiche delle specie medesime nella miscela.  

Se invece che al calore specifico massico 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑖𝑖 si fa riferimento al ca-
lore molare 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑖𝑖, riferito cioè alla kmole invece che al kg, allora le 
equazioni (2.8.29) diventano: 
 



Costante 𝑅𝑅 media di una miscela di gas 
La costante particolare 𝑅𝑅 di un gas è data, per definizione, dal rappor-
to tra la costante universale ℛ dei gas e la massa molecolare ℳ del 
gas in oggetto. Con riferimento ad una miscela di gas di massa mole-
colare media ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 determinata mediante la relazione (2.8.27) a parti-
re dalla sua composizione, la costante particolare 𝑅𝑅𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 della miscela 
sarà data semplicemente dalla relazione: 
 

𝑅𝑅𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = ℛ
ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (2.8.28) 

 
Anche l’equazione (2.8.28), che discende dall’equazione (2.8.27) attra-
verso ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, è valida per qualunque miscela di gas, a comportamento 
ideale o reale. 
 
Calore specifico medio di una miscela di gas  
La determinazione del calore specifico medio di una miscela di gas 
può essere effettuata operando con un procedimento simile.  

Con riferimento ad una miscela costituita, per semplicità, da due 
soli gas, di massa 𝑚𝑚1 e 𝑚𝑚2, numero di moli 𝑛𝑛1 e 𝑛𝑛2 e calore specifico a 
pressione costante 𝑐𝑐𝑝𝑝,1 e 𝑐𝑐𝑝𝑝,2, evolvente secondo una generica tra-
sformazione non isoterma tra gli stati iniziale e finale 1 e 2 rispetti-
vamente, le variazioni di entalpia totale di ciascuna specie costituente 
e dell’intera miscela saranno date dalle relazioni: 
 

∆𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚1  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,1𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
 

 

∆𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚2  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,2𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
 

 

∆𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
= (𝑚𝑚1 + 𝑚𝑚2) ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑

2

1
 

(2.8.29) 

 
D’altra parte, essendo l’entalpia una grandezza additiva, sarà: 
 

∆𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
= ∆𝐻𝐻1 + ∆𝐻𝐻2

= 𝑚𝑚1  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,1𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
+ 𝑚𝑚2  ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,2𝑑𝑑𝑑𝑑

2

1
 

(2.8.30) 

 
Inoltre, per la proprietà additiva degli integrali si ha anche: 
 

∆𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =  ∫ 𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
=  ∫(𝑚𝑚1 𝑐𝑐𝑝𝑝,1+𝑚𝑚2 𝑐𝑐𝑝𝑝,2)𝑑𝑑𝑑𝑑

2

1
 (2.8.31) 

 
da cui, per l’uguaglianza gli argomenti dei due integrali, risulta: 
 

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =  
𝑚𝑚1 𝑐𝑐𝑝𝑝,1+𝑚𝑚2 𝑐𝑐𝑝𝑝,2

𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
=

𝑚𝑚1 𝑐𝑐𝑝𝑝,1+𝑚𝑚2 𝑐𝑐𝑝𝑝,2
𝑚𝑚1 + 𝑚𝑚2

 (2.8.32) 

 
Più in generale, per una miscela costituita da 𝑠𝑠 specie componenti, si 
avrà: 
 

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =
∑ (𝑚𝑚𝑖𝑖 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑖𝑖)𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
∑ 𝑚𝑚𝑖𝑖

𝑠𝑠
𝑖𝑖=1

 (2.8.33) 

 
La relazione (2.8.33) mostra che il calore specifico medio 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 di una 
miscela di gas è dato dalla media ponderale dei calori specifici 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑖𝑖 
delle singole specie costituenti la miscela essendo i pesi le frazioni 
massiche delle specie medesime nella miscela.  

Se invece che al calore specifico massico 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑖𝑖 si fa riferimento al ca-
lore molare 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑖𝑖, riferito cioè alla kmole invece che al kg, allora le 
equazioni (2.8.29) diventano: 
 



∆𝐻𝐻1 = 𝑛𝑛1  ∫ 𝐶𝐶𝑝𝑝,1𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
 

 

∆𝐻𝐻2 = 𝑛𝑛2  ∫ 𝐶𝐶𝑝𝑝,2𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
 

 

∆𝐻𝐻𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑛𝑛𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  ∫ 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑
2

1
= (𝑛𝑛1 + 𝑛𝑛2) ∫ 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑑𝑑𝑑𝑑

2

1
 

(2.8.34) 

 
Il prodotto del calore specifico (massico) per la massa  𝑚𝑚 ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝, ovvero 
del calore molare per il numero di kmoli 𝑛𝑛 ∙ 𝐶𝐶𝑝𝑝, rappresenta la capaci-
tà termica del sistema ed è ovviamente indipendente dall’unità di mi-
sura della quantità di sostanza, per cui: 
 

𝑛𝑛 ∙ 𝐶𝐶𝑝𝑝 = 𝑚𝑚 ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝 
 

𝐶𝐶𝑝𝑝 = 𝑚𝑚
𝑛𝑛 ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝 = ℳ ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝 

(2.8.35) 

 
Procedendo analogamente ai calori specifici, per una miscela costitui-
ta da 𝑠𝑠 specie si trova: 
 

𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =
∑ (𝑛𝑛𝑖𝑖 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑖𝑖)𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
∑ 𝑛𝑛𝑖𝑖

𝑠𝑠
𝑖𝑖=1

= ∑ (𝑥𝑥𝑖𝑖  𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑖𝑖)
𝑠𝑠

𝑖𝑖=1
 (2.8.36) 

 
La relazione (2.8.36) mostra che il calore molare medio 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 di una 
miscela di gas è dato dalla media ponderale dei calori molari 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑖𝑖 del-
le singole specie costituenti la miscela essendo questa volta i pesi le 
frazioni molari delle specie medesime nella miscela.  

Si osserva che le relazioni (2.8.33) e (2.8.36) valgono per qualunque 
trasformazione solo se il gas è ideale, perché in tal caso il calore speci-
fico dipende solo dalla temperatura o è costante per gas monoatomi-
ci. 

Per i calori specifico e molare a volume costante, in virtù 
dell’equazione di Mayer si ha: 
 

𝑐𝑐𝑣𝑣,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 − 𝑅𝑅𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
 

𝐶𝐶𝑣𝑣,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = ℳ𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ 𝑐𝑐𝑣𝑣,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 − ℛ 
(2.8.37) 

 
Se i calori specifici vengono espressi in funzione della temperatura 
mediante equazioni polinomiali, le medie pesate di cui alle relazioni 
(2.8.33 e (2.8.36) valgono per ciascuno dei coefficienti del polinomio, 
in virtù della proprietà additiva degli integrali. 
 
Proprietà medie dell’aria 
L’aria è una miscela di gas costituita da numerose specie, tra cui le 
principali sono, in ordine di concentrazione, l’azoto, N2, l’ossigeno, 
O2, l’argon, Ar, e l’anidride carbonica CO2 (o, più correttamente, il 
biossido di carbonio). La tabella 2.8.1 riporta le caratteristiche volu-
metriche dei singoli componenti e quelle medie dell’aria determinate 
mediante le relazioni precedentemente discusse. 
 
Tabella 2.8.1. Caratteristiche volumetriche dell’aria e delle principali specie 
costituenti. 

Specie 
Frazione 
molare 

Massa molare 
[kg/kmol] 

Costante gas 
[J/(kg∙K] 

N2 0,7808 28,0134 296,798 
O2 0,2095 31,9988 259,833 
Ar 0,0093 39,9480 208,129 

CO2 0,0004 44,00995 188,919 
Aria 1,0000 28,9657 287,040 

 
 
Proprietà dell’acqua 
Nel seguito vengono descritte, con riferimento alla figura 2.8.4, le 
proprietà termodinamiche dell’acqua nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 nelle fasi liquida e 
vapore e nelle condizioni di equilibrio bifase liquido-vapore. 
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Il prodotto del calore specifico (massico) per la massa  𝑚𝑚 ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝, ovvero 
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Procedendo analogamente ai calori specifici, per una miscela costitui-
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= ∑ (𝑥𝑥𝑖𝑖  𝐶𝐶𝑝𝑝,𝑖𝑖)
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𝑖𝑖=1
 (2.8.36) 
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Figura 2.8.4. Rappresentazione delle proprietà dell’acqua nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 
Si osserva in figura che le due fasi liquida e vapore sono separate dal-
la curva di saturazione (curva A-C-B) caratterizzata da una forma a 
campana. La curva di saturazione interseca l'asse delle ordinate in 
corrispondenza della temperatura assoluta di 273,15 𝐾𝐾, assumendo 
che in condizioni di riferimento sia ℎ = 0 e 𝑠𝑠 = 0 in condizioni di li-
quido saturo alla temperatura 𝑇𝑇 = 0 °𝐶𝐶). 

Il massimo della curva, punto C, si ha in corrispondenza del punto 
critico (PC), che rappresenta il punto limite di massima temperatura e 
pressione per le condizioni di saturazione in cui non esistono più dif-
ferenze tra liquido e vapore. 

Il tratto della curva di saturazione compreso tra i punti A e C è 
chiamato “curva limite inferiore” e rappresenta il luogo dei punti in 
condizione di liquido saturo, ovvero in incipiente vaporizzazione. 

Il tratto della curva di saturazione compreso tra i punti C e B è 
chiamato “curva limite superiore” e rappresenta il luogo dei punti in 
condizione di vapore saturo, ovvero in incipiente condensazione. 

Nel piano caratteristico dell’acqua è possibile individuare 4 regioni 
distinte: 

1. La regione del liquido compresso o sottoraffreddato, compresa 
tra l'isoterma critica e la curva limite inferiore; 

2. La regione del vapore surriscaldato, compresa tra l'isoterma criti-
ca e la curva limite superiore; 

3. La regione di equilibrio bifase liquido-vapore, situata al di sotto 
della curva di saturazione (regione sottesa dalla curva di satura-
zione); 

4. La regione del gas situata al di sopra dell’isoterma critica. 
 
Dal punto di vista dello stato fisico di aggregazione e del comporta-
mento volumetrico non c’è alcuna differenza tra vapore e gas, en-
trambi sono nella medesima fase gassosa. Si distinguono, tuttavia, 
per il fatto che il gas si trova sempre a temperatura maggiore di quel-
la critica e non può essere liquefatto per sola compressione, mentre il 
vapore si trova a temperatura minore di quella critica e può essere li-
quefatto per sola compressione. 

Nelle regioni del vapore surriscaldato e del gas le curve a pressio-
ne costante hanno un andamento pseudo-esponenziale e tendono alla 
forma esponenziale al diminuire della pressione, tendendo il fluido 
(vapore o gas), sempre più rarefatto, al comportamento volumetrico 
del gas perfetto. Nella regione del liquido sottoraffreddato, soprattut-
to alle basse pressioni, le isobare tendono ad essere tutte addossate 
l’una all’altra e alla curva limite inferiore perché la compressione del-
la fase liquida non determina un apprezzabile aumento della tempe-
ratura.  

Si può analizzare il comportamento all’equilibrio del sistema me-
diante la varianza, che rappresenta il numero di proprietà di stato in-
dipendenti, tra pressione, temperatura e composizione, che possono 
essere liberamente variate, entro un ampio intervallo, senza modifica-
re l’equilibrio, e che consentono, quindi di definire lo stato termodi-
namico in un punto. La varianza V è definita dalla relazione: 
 

𝑉𝑉 = 𝐶𝐶 − 𝐹𝐹 + 2 (2.8.38) 
 
dove 𝐶𝐶 è il numero dei componenti, 𝐹𝐹 il numero delle fasi.  
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Nel caso di liquido sottoraffreddato, di vapore o di gas, si ha una 
sola fase, il componente è uno solo (l’acqua), pertanto: 𝑉𝑉 = 1 − 1 +
2 = 2; sono cioè necessarie due proprietà di stato indipendenti (es. 
pressione-temperatura, ma anche pressione-entalpia, pressione-
entropia, ecc.). Nel caso di miscela bifase in equilibrio liquido-vapore 
di hanno due fasi distinte (liquido e vapore), pertanto: 𝑉𝑉 = 1 − 2 +
2 = 1; in tali condizioni pressione e temperatura non sono più indi-
pendenti ma sono intimamente correlate; ad un aumento della pres-
sione di saturazione corrisponde un aumento della temperatura di 
ebollizione e viceversa. 

Nel piano ℎ 𝑠𝑠 la curva di saturazione presenta l’andamento mo-
strato in figura 2.8.5; essa passa per l’origine degli assi poiché, come 
detto, l’entalpia e l’entropia dell’acqua vengono assunte pari a zero 
(valori di riferimento) in condizioni di liquido saturo alla temperatura 
𝑇𝑇0 = 0 °𝐶𝐶. La curva di saturazione presenta un flesso in corrispon-
denza del punto critico (PC). 
 

 
Figura 2.8.5. Rappresentazione delle proprietà dell’acqua nel piano ℎ 𝑠𝑠. 
 
La trasformazione isotermobarica di passaggio di stato liquido-
vapore è rappresentata da un segmento di retta con pendenza positi-

va crescente al crescere della temperatura. Per la seconda equazione 
di Gibbs si ha infatti: 
 

𝑑𝑑ℎ
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇 + 𝑣𝑣 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑 (2.8.39) 

 
equazione che sul piano ℎ 𝑠𝑠 rappresenta il coefficiente angolare di 
una generica curva (trasformazione). Poiché a saturazione per 𝑝𝑝 =
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 è anche 𝑇𝑇 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 ed essendo per la trasformazione isobara: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 0 (2.8.40) 

 
ne segue: 
 

𝑑𝑑ℎ
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 (2.8.41) 

 
Quindi, come detto, sul piano ℎ 𝑠𝑠 la curva isotermobarica è rappre-
sentata da un segmento di retta essendo il suo coefficiente angolare 
costante e pari alla temperatura di saturazione. All’aumentare della 
pressione di saturazione, ovvero della temperatura di saturazione, il 
coefficiente angolare aumenta e quindi aumenta la pendenza dei 
segmenti di retta in parola. 

La curva di saturazione è rappresentata, in termini generici, dall'e-
quazione (2.8.39). A basse pressioni, per la fase liquida risulta: 
 

𝑣𝑣 𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑 ≪ 𝑇𝑇 (2.8.42) 

 
per cui: 
 

𝑑𝑑ℎ
𝑑𝑑𝑑𝑑 ≅ 𝑇𝑇 (2.8.43) 
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Ciò significa che in fase liquida e a pressioni non elevate, la curva di 
saturazione (curva limite inferiore) ha approssimativamente la stessa 
inclinazione della curva isotermobarica. Graficamente, quindi, in tali 
condizioni le curve isotermobariche sono pressoché tangenti alla cur-
va limite inferiore. Questa caratteristica decade avvicinandosi al pun-
to critico perché il volume specifico si avvicina sempre più a quello 
del vapore.  

Come nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠, nelle regioni del vapore surriscaldato e del 
gas le isobare hanno un andamento pseudo-esponenziale, mentre nel-
la regione del liquido sottoraffreddato tendono ad essere tutte addos-
sate l’una all’altra e alla curva limite inferiore.  

Nelle regioni del vapore surriscaldato e del gas, infine, le curve a 
temperatura costante tendono ad assumere un andamento orizzonta-
le al diminuire della pressione, quindi diventano anche isoentalpiche, 
poiché il fluido (vapore o gas), diventando sempre più rarefatto, ten-
de al comportamento volumetrico del gas perfetto. 
 
Esempio 
Si valuti la variazione di pressione rispetto alla variazione di entro-
pia, in termini discreti, lungo la curva di saturazione del liquido (cur-
va limite inferiore) tra le pressioni 1 e 1,1 bar. 

Dalle tabelle termodinamiche dell’acqua si ha: 
 

p (bar) v (m3/kg) T (°C) S (kJ/kg·K) 
1,0 0,001044 99,63 1,3022 
1,1 0,001046 102,32 1,3324 

 
La derivata della pressione rispetto all’entropia, in termini di diffe-
renze finite, risulta: 
 

∆𝑝𝑝
∆𝑠𝑠 =

(1,1 − 1,0) ∙ 105

(1,3324 − 1,3022) ∙ 103 = 331,13 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾
𝑚𝑚3  

 
da cui, posto 𝑣̅𝑣 = 0,001045 𝑚𝑚3

𝑘𝑘𝑘𝑘, si ottiene: 

 

𝑣𝑣 ∙ ∆𝑝𝑝
∆𝑠𝑠 = 0,001045 ∙ 331,13 = 0,346 𝐾𝐾 

 
Nelle condizioni considerate, la temperatura media risulta 𝑇̅𝑇 =
100,98 °𝐶𝐶 = 374,13 𝐾𝐾, per cui il termine (𝑣𝑣 ∙ ∆𝑝𝑝

∆𝑠𝑠) risulta minore dello 
0,1% della temperatura 𝑇̅𝑇 (assoluta), rispetto al quale è pertanto tra-
scurabile. 
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va limite inferiore. Questa caratteristica decade avvicinandosi al pun-
to critico perché il volume specifico si avvicina sempre più a quello 
del vapore.  

Come nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠, nelle regioni del vapore surriscaldato e del 
gas le isobare hanno un andamento pseudo-esponenziale, mentre nel-
la regione del liquido sottoraffreddato tendono ad essere tutte addos-
sate l’una all’altra e alla curva limite inferiore.  

Nelle regioni del vapore surriscaldato e del gas, infine, le curve a 
temperatura costante tendono ad assumere un andamento orizzonta-
le al diminuire della pressione, quindi diventano anche isoentalpiche, 
poiché il fluido (vapore o gas), diventando sempre più rarefatto, ten-
de al comportamento volumetrico del gas perfetto. 
 
Esempio 
Si valuti la variazione di pressione rispetto alla variazione di entro-
pia, in termini discreti, lungo la curva di saturazione del liquido (cur-
va limite inferiore) tra le pressioni 1 e 1,1 bar. 

Dalle tabelle termodinamiche dell’acqua si ha: 
 

p (bar) v (m3/kg) T (°C) S (kJ/kg·K) 
1,0 0,001044 99,63 1,3022 
1,1 0,001046 102,32 1,3324 

 
La derivata della pressione rispetto all’entropia, in termini di diffe-
renze finite, risulta: 
 

∆𝑝𝑝
∆𝑠𝑠 =

(1,1 − 1,0) ∙ 105

(1,3324 − 1,3022) ∙ 103 = 331,13 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾
𝑚𝑚3  

 
da cui, posto 𝑣̅𝑣 = 0,001045 𝑚𝑚3

𝑘𝑘𝑘𝑘, si ottiene: 

 

𝑣𝑣 ∙ ∆𝑝𝑝
∆𝑠𝑠 = 0,001045 ∙ 331,13 = 0,346 𝐾𝐾 

 
Nelle condizioni considerate, la temperatura media risulta 𝑇̅𝑇 =
100,98 °𝐶𝐶 = 374,13 𝐾𝐾, per cui il termine (𝑣𝑣 ∙ ∆𝑝𝑝

∆𝑠𝑠) risulta minore dello 
0,1% della temperatura 𝑇̅𝑇 (assoluta), rispetto al quale è pertanto tra-
scurabile. 
 
 



 
 
Capitolo 3 

Impianti motori a vapore 

3.1 Circuito elementare e cicli termodinamici  
 
Il ciclo di riferimento basilare per gli impianti a vapore è il ciclo ter-
modinamico a vapore saturo di Rankine. La figura 3.1.1 mostra la 
configurazione del ciclo di Rankine in sede limite nei piani 𝑇𝑇 𝑠𝑠 e ℎ 𝑠𝑠, 
mentre la figura 3.1.2 mostra il corrispondente schema elementare 
dell’impianto. 
 

 
Figura 3.1.1. Ciclo termodinamico di Rankine a vapore saturo nei piani 𝑇𝑇 𝑠𝑠 , 
a sinistra, e ℎ 𝑠𝑠, a destra. 
 
Con riferimento alle figure 3.1.1 e 3.1.2, il ciclo termodinamico è com-
posto da due trasformazioni adiabatiche reversibili, perciò isoentro-
piche, di compressione (0-1) e di espansione (3-4), realizzate dalla 
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pompa e dalla turbina, alternate a due trasformazioni isobare di ri-
scaldamento (1-2-3) e di raffreddamento (4-0) dall’esterno del fluido 
operativo, realizzate dal generatore di vapore e dal condensatore ri-
spettivamente.  
 
 

 
 

Figura 3.1.2. Schema elementare di impianto a vapore basato sul ciclo di 
Rankine. 
 
Analisi del ciclo di Rankine in sede limite 
In quanto segue vengono descritte in dettaglio le trasformazioni del 
ciclo di Rankine (figure 3.1.1 e 3.1.2) e i relativi scambi energetici con 
l’esterno con riferimento alla sede limite. 
 
Trasformazione 0-1 
Il liquido saturo alla pressione minima del ciclo (0) viene compresso 
fino alla pressione massima (1) mediante una trasformazione di com-
pressione adiabatica reversibile, perciò isoentropica, realizzata per 
mezzo di una pompa nell’impianto schematizzato nella figura 3.1.2. 
In realtà i punti 0 e 1 sono praticamente coincidenti perché la tempe-
ratura durante la compressione non varia apprezzabilmente. L’analisi 
energetica della trasformazione può essere effettuata con riferimento 
all’equazione del 1° principio della termodinamica: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝛿𝛿 −  𝛿𝛿𝛿𝛿 (3.1.1) 
 



Durante la trasformazione non si ha scambio di calore per cui δ𝑞𝑞 = 0; 
inoltre il lavoro è negativo in quanto compiuto dall’esterno sul siste-
ma, per cui integrando l’equazione (3.1.1) tra gli estremi della tra-
sformazione si ha: 
 

𝑙𝑙𝑃𝑃 = −𝑙𝑙01 = ∫ 𝑑𝑑ℎ
1

0
= ℎ1 − ℎ0 (3.1.2) 

 
essendo 𝑙𝑙𝑃𝑃 = −𝑙𝑙01 il lavoro della pompa valutato in termini positivi 
(ℎ1 > ℎ0). 
 
Trasformazione 1-2-3 
Il liquido compresso (ovvero sottoraffreddato, rispetto alla tempera-
tura di saturazione alla stessa pressione) (1) viene riscaldato a pres-
sione costante nel generatore di vapore fino a raggiungere la tempe-
ratura massima nella condizione di vapore saturo (3). In realtà, questa 
trasformazione avviene nel generatore di vapore in due fasi distinte, 
entrambe a pressione costante: la fase 1-2 di preriscaldamento, in cui 
il liquido compresso viene riscaldato fino a raggiungere la temperatu-
ra massima nella condizione di liquido saturo (2), e la fase 2-3 di va-
porizzazione, in cui il liquido saturo viene vaporizzato fino a rag-
giungere, a temperatura costante, la condizione di vapore saturo (3). 

Durante la trasformazione viene fornito calore dall'esterno, per cui 
δ𝑞𝑞 > 0, ma non vi sono organi mobili interni durante la trasforma-
zione, per cui  δ𝑙𝑙 = 0. Integrando l’equazione (3.1.1) tra gli estremi 
della trasformazione si ha pertanto: 
 

𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞13 = ∫ 𝑑𝑑ℎ
2

1
+ ∫ 𝑑𝑑ℎ

3

2
= (ℎ2 − ℎ1) + (ℎ3 − ℎ2)

= ℎ3 − ℎ1 
(3.1.3) 

 
essendo 𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞13 il calore complessivamente fornito dall’esterno, po-
sitivo perché entrante nel ciclo (ℎ3 > ℎ1). 
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Trasformazione 3-4 
Il vapore saturo (3) subisce una trasformazione isoentropica, realizza-
ta mediante una turbina nell’impianto schematizzato nella figura 
3.1.2, fino alla pressione minima del ciclo (4). 

Durante la trasformazione non si ha scambio di calore con 
l’esterno per cui δ𝑞𝑞 = 0; il lavoro è positivo in quanto compiuto dal 
sistema sull’esterno, per cui integrando l’equazione (3.1.1) tra gli 
estremi della trasformazione si ha: 
 

𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙34 = − ∫ 𝑑𝑑ℎ
4

3
= ℎ3 − ℎ4 (3.1.4) 

 
essendo 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙34 il lavoro della turbina che, come detto, è positivo 
(ℎ3 > ℎ4). 
 
Trasformazione 4-0 
Come si evince dalla rappresentazione del ciclo nei piani 𝑇𝑇 𝑠𝑠 e ℎ 𝑠𝑠, il 
fluido motore (acqua) a fine espansione si trova in condizioni bifase 
liquido-vapore e la fase vapore deve essere condensata per riportare 
l’acqua nelle condizioni iniziali di liquido saturo (0). Il processo di 
condensazione avviene a temperatura e pressione costanti (varianza 
uguale a 1) in uno scambiatore di calore denominato condensatore. 

La frazione di vapore nella miscela viene caratterizzata termodi-
namicamente attraverso il “titolo 𝑥𝑥” definito come rapporto tra la 
massa di vapore presente nella miscela e la massa d’acqua totale, 
somma delle masse del vapore e del liquido che costituiscono la mi-
scela. Per definizione è 𝑥𝑥 = 0 in fase liquida e 𝑥𝑥 = 1 in fase vapore o 
gas, mentre è 0 < 𝑥𝑥 < 1 in condizioni bifase.  

Durante la trasformazione viene sottratto calore ceduto all'esterno, 
per cui δ𝑞𝑞 < 0, ma non vi sono organi mobili interni durante la tra-
sformazione, per cui  δ𝑙𝑙 = 0. Integrando l’equazione (3.1.1) tra gli 
estremi della trasformazione si ha: 
 

𝑞𝑞2 = −𝑞𝑞40 = − ∫ 𝑑𝑑ℎ
0

4
= ℎ4 − ℎ0 (3.1.5) 

 
essendo 𝑞𝑞2 = −𝑞𝑞40 il calore ceduto all’esterno valutato in termini po-
sitivi (ℎ4 > ℎ0). 
 
Approfondimento sul titolo del vapore 
Le proprietà termodinamiche estensive di una miscela bifase liquido-
vapore sono funzione del titolo e delle medesime proprietà del liqui-
do e del vapore saturo. Data una miscela liquido-vapore costituita da 
una massa 𝑚𝑚𝑙𝑙 di liquido saturo e da una massa 𝑚𝑚𝑣𝑣 di vapore saturo, il 
titolo è dato dalla relazione: 
 

𝑥𝑥 = 𝑚𝑚𝑣𝑣
𝑚𝑚𝑚𝑚

= 𝑚𝑚𝑣𝑣
𝑚𝑚𝑙𝑙 + 𝑚𝑚𝑣𝑣

 (3.1.6) 

 
essendo 𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑚𝑚𝑙𝑙 +𝑚𝑚𝑣𝑣 la massa totale della miscela. Con riferimento 
al volume, proprietà fisicamente più tangibile, i volumi occupati dalle 
fasi liquida e vapore e dalla miscela complessivamente, possono esse-
re espressi in funzione del volume specifico mediante la relazione 
𝑉𝑉 = 𝑚𝑚 ∙ 𝑣𝑣, per cui: 
 

𝑉𝑉𝑣𝑣 = 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ 𝑣𝑣𝑣𝑣 
 

𝑉𝑉𝑙𝑙 = 𝑚𝑚𝑙𝑙 ∙ 𝑣𝑣𝑙𝑙 
 

𝑉𝑉𝑚𝑚 = 𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ 𝑣𝑣𝑚𝑚 = 𝑉𝑉𝑣𝑣 + 𝑉𝑉𝑙𝑙 = 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ 𝑣𝑣𝑣𝑣 + 𝑚𝑚𝑙𝑙 ∙ 𝑣𝑣𝑙𝑙 

(3.1.7) 

 
da cui: 
 

𝑣𝑣𝑚𝑚 = 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ 𝑣𝑣𝑣𝑣 +𝑚𝑚𝑙𝑙 ∙ 𝑣𝑣𝑙𝑙
𝑚𝑚𝑙𝑙 + 𝑚𝑚𝑣𝑣

= 𝑥𝑥 ∙ 𝑣𝑣𝑣𝑣 + (1 − 𝑥𝑥) ∙ 𝑣𝑣𝑙𝑙

= 𝑣𝑣𝑙𝑙 + 𝑥𝑥 ∙ (𝑣𝑣𝑣𝑣 − 𝑣𝑣𝑙𝑙) 
(3.1.8) 

 
o anche, risolvendo rispetto a 𝑥𝑥: 
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o anche, risolvendo rispetto a 𝑥𝑥: 
 



𝑥𝑥 = 𝑣𝑣𝑚𝑚 − 𝑣𝑣𝑙𝑙
𝑣𝑣𝑣𝑣 − 𝑣𝑣𝑙𝑙

 (3.1.9) 

 
Le relazioni espresse dalle equazioni (3.1.8) e (3.1.9) valgono, più in 
generale, per qualunque proprietà estensiva (energia interna, ental-
pia, entropia, ecc.). 
 
Prestazioni del ciclo di Rankine 
Il lavoro utile specifico (per unità di massa) prodotto dal ciclo è la dif-
ferenza fra il lavoro della trasformazione di espansione (prodotto dal-
la turbina) e della trasformazione di compressione (assorbito dalla 
pompa) valutato positivamente: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 − 𝑙𝑙𝑃𝑃 = (ℎ3 − ℎ4) − (ℎ1 − ℎ0)
= (ℎ3 − ℎ1) − (ℎ4 − ℎ0) = 𝑞𝑞1 − 𝑞𝑞2 (3.1.10) 

 
Per il ciclo è infatti: 
 

∑𝑙𝑙 =∑𝑞𝑞 (3.1.11) 

 
Il rendimento del ciclo limite è dato dal rapporto fra il lavoro utile e il 
calore fornito dall'esterno: 
 

η𝑙𝑙 =
𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

=
(ℎ3 − ℎ4) − (ℎ1 − ℎ0)

ℎ3 − ℎ1
=
(ℎ3 − ℎ1) − (ℎ4 − ℎ0)

ℎ3 − ℎ1

= 1 − 𝑞𝑞2
𝑞𝑞1

 
(3.1.12) 

 
Il calcolo delle principali prestazioni del ciclo, lavoro specifico e ren-
dimento, richiede essenzialmente la conoscenza dell’entalpia 
dell’acqua, nelle diverse fasi, nei punti estremi delle trasformazioni, 
ovvero nei punti cardinali del ciclo. Ai fini del dimensionamento dei 
componenti dell’impianto interessati alla trasformazione o al trasfe-
rimento del fluido termodinamico è altresì necessaria la conoscenza 

del suo volume specifico, in modo da poter correlare la portata mas-
sica alla portata volumetrica. 
 
Calcolo delle proprietà di stato nei punti cardinali del ciclo 
La valutazione delle prestazioni del ciclo, in termini di lavoro specifi-
co e di rendimento, richiede la conoscenza dell’entalpia del fluido 
operativo nei punti cardinali del ciclo, ossia nei punti estremi delle 
trasformazioni. Altre grandezze termodinamiche, come per esempio 
il volume specifico ovvero la sua densità, sono necessarie per il di-
mensionamento degli organi dell’impianto1. Ai fini del calcolo delle 
proprietà termodinamiche nei punti cardinali del ciclo è necessario 
stabilire preliminarmente i valori minimi e massimi di temperatura 
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, e di pressione 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, del ciclo, che rappresentano i 
valori di riferimento di progetto e di esercizio. A partire da tali dati di 
riferimento è quindi possibile caratterizzare completamente lo stato 
termodinamico dell’acqua (nelle diverse fasi) in tutti i punti del ciclo, 
procedendo come di seguito specificato. 
 
Punto 0 
Condizioni di liquido saturo - varianza=1. 

È assegnata la temperatura minima, ovvero la pressione minima. 
Le due grandezze sono interdipendenti per cui la conoscenza 
dell’una implica la conoscenza dell’altra. Preferibilmente si assegna il 
valore della temperatura poiché questa è stabilita dalle condizioni al 
condensatore (ad esempio dalla temperatura dell’acqua di mare uti-
lizzata come fluido refrigerante). La pressione risulta nota di conse-
guenza. Sono quindi noti due parametri: 

𝑇𝑇0 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure 𝑝𝑝0 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
 

1 In linea di massima si può affermare che le dimensioni dei vari componenti 
dell’impianto interessati al fluido operativo, dipendono dalla sua portata massica da-
ta dalla relazione 𝑚̇𝑚 = 𝜌𝜌Ω𝑐𝑐, essendo 𝜌𝜌 la densità del fluido (inverso del volume speci-
fico), Ω la sezione peculiare di un condotto, che può essere considerata come gran-
dezza di riferimento per caratterizzare le dimensioni del componente, 𝑐𝑐 la velocità 
del fluido nella sezione considerata. 



𝑥𝑥 = 𝑣𝑣𝑚𝑚 − 𝑣𝑣𝑙𝑙
𝑣𝑣𝑣𝑣 − 𝑣𝑣𝑙𝑙

 (3.1.9) 

 
Le relazioni espresse dalle equazioni (3.1.8) e (3.1.9) valgono, più in 
generale, per qualunque proprietà estensiva (energia interna, ental-
pia, entropia, ecc.). 
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𝑥𝑥0 = 0 (liquido saturo) 

La conoscenza della coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥 (ovvero della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥) consente di 
determinare, ad esempio mediante tabelle termodinamiche dell’acqua 
o mediante specifici codici di calcolo, tutte le altre proprietà di stato, 
in particolare: 

ℎ0 = ℎ0𝑙𝑙, 𝑠𝑠0 = 𝑠𝑠0𝑙𝑙, 𝑣𝑣0 = 𝑣𝑣0𝑙𝑙, 

dove il pedice 0𝑙𝑙 rappresenta lo stato di liquido saturo nel punto 0. 
 
Punto 1 
Condizioni di liquido compresso (sottoraffreddato) - varianza=2. 

È data la pressione massima, inoltre, essendo la trasformazione 0-1 
isoentropica, è nota l’entropia, uguale a quella del punto 0. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝1 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑠𝑠1 = 𝑠𝑠0 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑠𝑠 consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare ℎ1 e 𝑣𝑣1. 

In alternativa si può procedere al calcolo diretto dell’entalpia ℎ1 
determinando il lavoro della pompa mediante la relazione: 
 

𝑙𝑙𝑃𝑃 = ℎ1 − ℎ0 = ∫ 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣
1

0
≅ 𝑣𝑣 ∙ (𝑝𝑝1 − 𝑝𝑝0) (3.1.13) 

 
assumendo con buona approssimazione il volume specifico costante 
(𝑣𝑣1 = 𝑣𝑣0 = 𝑣𝑣), ipotesi che presuppone l’incomprimibilità del liquido. 
 
Punto 2 
Condizione di liquido saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 0, in questo caso è data la temperatu-
ra massima, ovvero la pressione massima. Sono quindi noti due pa-
rametri: 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure 𝑝𝑝2 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥2 = 0 (liquido saturo) 

La conoscenza della coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥 (ovvero della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥) consente 
perciò di determinare tutte le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ2 = ℎ2𝑙𝑙, 𝑠𝑠2 = 𝑠𝑠2𝑙𝑙, 𝑣𝑣2 = 𝑣𝑣2𝑙𝑙 

dove il pedice 2𝑙𝑙 rappresenta lo stato di liquido saturo nel punto 2. 
 
Punto 3 
Condizione di vapore saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 2 ma con riferimento allo stato di va-
pore saturo (𝑥𝑥3 = 1). Anche in questo caso è perciò data la temperatu-
ra massima, ovvero la pressione massima. Sono quindi noti due pa-
rametri: 

𝑇𝑇3 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure 𝑝𝑝3 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥3 = 1 (vapore saturo) 

Analogamente al punto precedente, la conoscenza della coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥 
(ovvero della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥) consente di determinare tutte le altre pro-
prietà di stato, in particolare: 

ℎ3 = ℎ3𝑣𝑣, 𝑠𝑠3 = 𝑠𝑠3𝑣𝑣, 𝑣𝑣3 = 𝑣𝑣3𝑣𝑣 

dove il pedice 3𝑣𝑣 rappresenta lo stato di vapore saturo nel punto 3. 
 
Punto 4 
Miscela satura liquido-vapore - varianza=1. 

È data la pressione minima, inoltre, essendo la trasformazione 3-4 
isoentropica, è nota l’entropia, uguale a quella del punto 3. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑠𝑠4 = 𝑠𝑠3 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑠𝑠 consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare ℎ4 e 𝑣𝑣4. 

Operativamente, si può procedere al calcolo di ℎ4 e di 𝑣𝑣4 determi-
nando preliminarmente il titolo 𝑥𝑥4 e procedendo come segue. 

 



𝑥𝑥0 = 0 (liquido saturo) 

La conoscenza della coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥 (ovvero della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥) consente di 
determinare, ad esempio mediante tabelle termodinamiche dell’acqua 
o mediante specifici codici di calcolo, tutte le altre proprietà di stato, 
in particolare: 

ℎ0 = ℎ0𝑙𝑙, 𝑠𝑠0 = 𝑠𝑠0𝑙𝑙, 𝑣𝑣0 = 𝑣𝑣0𝑙𝑙, 

dove il pedice 0𝑙𝑙 rappresenta lo stato di liquido saturo nel punto 0. 
 
Punto 1 
Condizioni di liquido compresso (sottoraffreddato) - varianza=2. 

È data la pressione massima, inoltre, essendo la trasformazione 0-1 
isoentropica, è nota l’entropia, uguale a quella del punto 0. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝1 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑠𝑠1 = 𝑠𝑠0 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑠𝑠 consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare ℎ1 e 𝑣𝑣1. 

In alternativa si può procedere al calcolo diretto dell’entalpia ℎ1 
determinando il lavoro della pompa mediante la relazione: 
 

𝑙𝑙𝑃𝑃 = ℎ1 − ℎ0 = ∫ 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣
1

0
≅ 𝑣𝑣 ∙ (𝑝𝑝1 − 𝑝𝑝0) (3.1.13) 

 
assumendo con buona approssimazione il volume specifico costante 
(𝑣𝑣1 = 𝑣𝑣0 = 𝑣𝑣), ipotesi che presuppone l’incomprimibilità del liquido. 
 
Punto 2 
Condizione di liquido saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 0, in questo caso è data la temperatu-
ra massima, ovvero la pressione massima. Sono quindi noti due pa-
rametri: 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure 𝑝𝑝2 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥2 = 0 (liquido saturo) 

La conoscenza della coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥 (ovvero della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥) consente 
perciò di determinare tutte le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ2 = ℎ2𝑙𝑙, 𝑠𝑠2 = 𝑠𝑠2𝑙𝑙, 𝑣𝑣2 = 𝑣𝑣2𝑙𝑙 

dove il pedice 2𝑙𝑙 rappresenta lo stato di liquido saturo nel punto 2. 
 
Punto 3 
Condizione di vapore saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 2 ma con riferimento allo stato di va-
pore saturo (𝑥𝑥3 = 1). Anche in questo caso è perciò data la temperatu-
ra massima, ovvero la pressione massima. Sono quindi noti due pa-
rametri: 

𝑇𝑇3 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure 𝑝𝑝3 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥3 = 1 (vapore saturo) 

Analogamente al punto precedente, la conoscenza della coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥 
(ovvero della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥) consente di determinare tutte le altre pro-
prietà di stato, in particolare: 

ℎ3 = ℎ3𝑣𝑣, 𝑠𝑠3 = 𝑠𝑠3𝑣𝑣, 𝑣𝑣3 = 𝑣𝑣3𝑣𝑣 

dove il pedice 3𝑣𝑣 rappresenta lo stato di vapore saturo nel punto 3. 
 
Punto 4 
Miscela satura liquido-vapore - varianza=1. 

È data la pressione minima, inoltre, essendo la trasformazione 3-4 
isoentropica, è nota l’entropia, uguale a quella del punto 3. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑠𝑠4 = 𝑠𝑠3 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑠𝑠 consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare ℎ4 e 𝑣𝑣4. 
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𝑥𝑥4 =
𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4
𝑠𝑠𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4

= 𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠0
𝑠𝑠5 − 𝑠𝑠0

 (3.1.14) 

 
Poiché la stessa relazione vale per l’entalpia e il volume specifico si 
ha: 
 

ℎ4 = ℎ0 + 𝑥𝑥4 ∙ (ℎ5 − ℎ0) (3.1.15) 
 

𝑣𝑣4 = 𝑣𝑣0 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑣𝑣5 − 𝑣𝑣0) (3.1.16) 
 
Nella pratica, il ciclo Rankine non si utilizza negli impianti a vapore 
per produzione di energia elettrica perché le sue prestazioni sono li-
mitate e inoltre, alimentando la turbina con vapore saturo si ottiene 
allo scarico una eccessiva quantità di fase liquida che, come si appro-
fondirà nel seguito, è causa di erosione meccanica delle palettature e 
di sensibili perdite fluidodinamiche che rendono inaccettabile il ren-
dimento della turbina.  

Per questo motivo, negli impianti reali il vapore viene surriscalda-
to aumentando la sua temperatura a valori sensibilmente maggiori 
della temperatura di saturazione. Il ciclo termodinamico a vapore 
surriscaldato è denominato ciclo di Hirn. 

 
Ciclo di Hirn a vapore surriscaldato 
La figura 3.1.3 mostra la configurazione in sede limite e in sede reale 
del ciclo di Hirn nei piani 𝑇𝑇 𝑠𝑠 e ℎ 𝑠𝑠, mentre la figura 3.1.4 mostra il 
corrispondente schema elementare dell’impianto. 

Nel ciclo Hirn, come detto, il vapore viene surriscaldato prima di 
essere inviato in turbina. Ciò produce effetti benefici sia per il rendi-
mento limite, perché aumenta la temperatura massima del ciclo, sia 
per il rendimento interno, perché a parità di pressioni massima e mi-
nima aumenta il titolo allo scarico della turbina rispetto al ciclo Ran-
kine.  
 

 
Figura 3.1.3. Ciclo termodinamico di Hirn a vapore surriscaldato in sede li-
mite e reale nei piani 𝑇𝑇 𝑠𝑠 , a sinistra, e ℎ 𝑠𝑠, a destra. 
 
 

 
 
Figura 3.1.4. Schema elementare di impianto a vapore basato sul ciclo di 
Hirn. 
 
Il surriscaldamento fa inoltre aumentare il lavoro utile rispetto al ciclo 
Rankine perché, a parità di pressioni massima e minima, il lavoro del-
la pompa rimane lo stesso ma aumenta il lavoro di espansione in tur-
bina (aumenta l'entalpia del punto 3). Ciò significa che parità di po-
tenza prodotta 𝑃𝑃𝑒𝑒, data dall’equazione (3.1.17): 

 
𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚𝑚𝑣𝑣̇ ∙ 𝑙𝑙𝑒𝑒 = 𝑚𝑚𝑣𝑣̇ ∙ 𝑙𝑙𝑢𝑢 ∙ η𝑜𝑜 (3.1.17) 

 
all'aumentare del lavoro utile diminuisce la portata di vapore richie-
sta per produrla, e quindi, diminuiscono le dimensioni di tutti i com-
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Ciclo di Hirn a vapore surriscaldato 
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per il rendimento interno, perché a parità di pressioni massima e mi-
nima aumenta il titolo allo scarico della turbina rispetto al ciclo Ran-
kine.  
 

 
Figura 3.1.3. Ciclo termodinamico di Hirn a vapore surriscaldato in sede li-
mite e reale nei piani 𝑇𝑇 𝑠𝑠 , a sinistra, e ℎ 𝑠𝑠, a destra. 
 
 

 
 
Figura 3.1.4. Schema elementare di impianto a vapore basato sul ciclo di 
Hirn. 
 
Il surriscaldamento fa inoltre aumentare il lavoro utile rispetto al ciclo 
Rankine perché, a parità di pressioni massima e minima, il lavoro del-
la pompa rimane lo stesso ma aumenta il lavoro di espansione in tur-
bina (aumenta l'entalpia del punto 3). Ciò significa che parità di po-
tenza prodotta 𝑃𝑃𝑒𝑒, data dall’equazione (3.1.17): 

 
𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚𝑚𝑣𝑣̇ ∙ 𝑙𝑙𝑒𝑒 = 𝑚𝑚𝑣𝑣̇ ∙ 𝑙𝑙𝑢𝑢 ∙ η𝑜𝑜 (3.1.17) 

 
all'aumentare del lavoro utile diminuisce la portata di vapore richie-
sta per produrla, e quindi, diminuiscono le dimensioni di tutti i com-
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ponenti dell’impianto la cui geometria dipende dalla portata volume-
trica (e quindi dalla portata massica) di fluido termodinamico. 

Nella figura 3.1.3, il ciclo di Hirn è rappresentato sia in sede limite 
che in sede reale. Passando dalla sede limite alla sede reale si suppo-
ne che le perdite siano concentrate nelle macchine, turbina e pompa, 
mentre si trascurano, per semplicità, le perdite di carico (cadute di 
pressione) nei condotti e le perdite di calore per scambio termico con 
l’esterno. Nella rappresentazione del ciclo le prime, se considerate, si 
tradurrebbero, in una deformazione delle trasformazioni isobare in 
pseudo-isobare, caratterizzate da pressioni decrescenti in modo coe-
rente con le cadute di pressione. Le seconde, invece non avrebbero 
nessuna influenza sulla configurazione del ciclo, essendo perdite di 
impianto alle quali si sopperisce semplicemente somministrando 
all’impianto una maggiore quantità di combustibile. Nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 in 
figura 3.1.3 è rappresentato un dettaglio della compressione che vale 
anche per la compressione nel piano ℎ 𝑠𝑠. 

Nella rappresentazione del ciclo in sede reale, coerentemente con 
lo schema di impianto illustrato in figura 3.1.4, i punti 1 e 4 rappre-
sentano rispettivamente lo stato termodinamico reale del liquido a fi-
ne compressione e del vapore a fine espansione. Queste trasforma-
zioni sono ancora adiabatiche ma non isoentropiche, poiché le irre-
versibilità determinano un aumento dell’entropia2. La condizione di 
adiabaticità delle trasformazioni reali di espansione e di compressio-
ne è giustificata con ottima approssimazione, in quanto nelle turbo-
macchine il flusso è molto veloce3, quindi con tempi di permanenza 
del fluido evolvente nelle macchine molto brevi4, tali da rendere pres-
soché trascurabile lo scambio termico con l’esterno. I corrispondenti 

 
2 Come si ricorderà, il teorema di Clausius viene espresso in termini differenziali me-
diante l’equazione 𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝛿𝛿𝛿𝛿

𝑇𝑇 + δσ. Nel caso di trasformazioni adiabatiche ma non re-
versibili, come l’espansione e la compressione reali, δq = 0 mentre δσ > 0 a causa 
delle irreversibilità, pertanto 𝑑𝑑𝑑𝑑 > 0. 
3 Nelle turbine, specie negli stadi di bassa pressione il flusso può essere perfino su-
personico. 
4 Dell’ordine dei centesimi o perfino dei millesimi di secondo per metro. 

punti di fine compressione e di fine espansione isoentropiche di rife-
rimento (relativi alle trasformazioni in sede limite) sono indicati ri-
spettivamente con la notazione 1’ e 4’. Pertanto, per le trasformazioni 
di espansione e di compressione sarà: 
 

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑟𝑟 = ℎ3 − ℎ4 < 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 = ℎ3 − ℎ4′ (3.1.18) 
 

𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑟𝑟 = ℎ1 − ℎ0 > 𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑙𝑙 = ℎ1′ − ℎ0 (3.1.19) 
 
essendo 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑟𝑟 ed 𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑟𝑟 i lavori reali della turbina e della pompa, 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 ed 𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑙𝑙 
i corrispondenti lavori limite. Si tiene conto delle irreversibilità delle 
trasformazioni di espansione e di compressione introducendo il ren-
dimento adiabatico (o rendimento isoentropico) della turbina e della 
pompa, definiti mediante la generica relazione: 
 

𝜂𝜂 = 𝑙𝑙𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝑙𝑙𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (3.1.20) 

 
Pertanto, per la turbina sarà: 
 

η𝑇𝑇 =
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑟𝑟
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙

= ℎ3 − ℎ4
ℎ3 − ℎ4′

 (3.1.21) 

 
mentre per la pompa sarà: 
 

η𝑃𝑃 =
𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑟𝑟

= ℎ1′ − ℎ0
ℎ1 − ℎ0

 (3.1.22) 

 
È appena il caso di osservare che le perdite di cui tengono conto i 
rendimenti delle macchine sono di natura termofluidodinamica, co-
me le perdite determinate dalla viscosità del fluido, le perdite per 
ventilazione, per trafilamenti tra i giochi e per ricircolo, per urto delle 
particelle in fase liquida nel caso di vapore umido, ecc. Esse non ri-
guardano, invece, le dissipazioni di energia meccanica per attrito de-
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gli organi in moto relativo, che non attengono al ciclo e di cui tiene 
conto il rendimento organico.  
 
Calcolo delle proprietà termodinamiche del ciclo reale 
Gran parte dei punti, specificamente quelli relativi alle condizioni di 
liquido e di vapore saturo e quelli relativi alle condizioni finali delle 
trasformazioni reversibili di riferimento di compressione e di espan-
sione si ricavano con le stesse modalità già discusse per il ciclo di 
Rankine. Di seguito viene riproposta l’intera sequenza di calcolo delle 
proprietà termodinamiche di tutti i punti cardinali del ciclo reale. 
 
Punto 0 
Condizioni di liquido saturo - varianza=1. 

È data temperatura minima, ovvero la pressione minima. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑇𝑇0 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure 𝑝𝑝0 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥0 = 0 (liquido saturo) 

La conoscenza della coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥 (ovvero della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥) consente di 
determinare, ad esempio mediante tabelle termodinamiche dell’acqua 
o mediante specifici codici di calcolo, tutte le altre proprietà di stato, 
in particolare: 

ℎ0 = ℎ0𝑙𝑙, 𝑠𝑠0 = 𝑠𝑠0𝑙𝑙, 𝑣𝑣0 = 𝑣𝑣0𝑙𝑙, 
dove il pedice 0𝑙𝑙 rappresenta lo stato di liquido saturo nel punto 0. 
 
Punto 1’ 
Condizioni di liquido compresso a fine compressione isoentropica - 
varianza=2. 

È data la pressione massima, inoltre, essendo la trasformazione 0-
1’ isoentropica, è nota l’entropia, uguale a quella del punto 0. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝1′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑠𝑠1′ = 𝑠𝑠0 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑠𝑠 consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare ℎ1′ e 𝑣𝑣1′. 

In alternativa, come nel caso del ciclo di Rankine, si può procedere 
al calcolo diretto dell’entalpia ℎ1′ determinando il lavoro limite della 
pompa mediante la relazione: 
 

𝑙𝑙𝑃𝑃 = ℎ1′ − ℎ0 = ∫ 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣
1′

0
≅ 𝑣𝑣 ∙ (𝑝𝑝1′ − 𝑝𝑝0) (3.1.23) 

 
avendo posto (𝑣𝑣1′ = 𝑣𝑣0 = 𝑣𝑣) sotto l’ipotesi di incomprimibilità del li-
quido. 
 
Punto 1 
Condizioni di liquido compresso a fine compressione reale - varian-
za=2. 

È data la pressione massima, inoltre, mediante l’equazione (3.1.22) 
si può determinare l’entalpia essendo noto il rendimento della pom-
pa. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝1 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 

ℎ1 = ℎ0 + ℎ1′ − ℎ0
η𝑃𝑃

 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 ℎ consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare 𝑣𝑣1. 

In alternativa, procedendo analogamente al punto 1’, si può pro-
cedere al calcolo diretto dell’entalpia ℎ1 determinando il lavoro reale 
della pompa mediante la relazione: 

 

𝑙𝑙𝑃𝑃 = ℎ1 − ℎ0 = 1
η𝑃𝑃

∙ ∫ 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣
1

0
≅ 1

η𝑃𝑃
∙ 𝑣𝑣 ∙ (𝑝𝑝1 − 𝑝𝑝0) (3.1.24) 

 
avendo posto (𝑣𝑣1 = 𝑣𝑣0 = 𝑣𝑣) sotto l’ipotesi di incomprimibilità del li-
quido. 
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Punto 2' 
Condizione di liquido saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 0, in questo caso è data la pressione 
massima. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝2′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure la corrispondente temperatura di saturazione 
𝑇𝑇𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥2′ = 0 (liquido saturo) 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥 (ovvero della corrispondente coppia 
𝑇𝑇 𝑥𝑥) consente perciò di determinare tutte le altre proprietà di stato, in 
particolare: 

ℎ2′ = ℎ2′𝑙𝑙, 𝑠𝑠2′ = 𝑠𝑠2′𝑙𝑙, 𝑣𝑣2′ = 𝑣𝑣2′𝑙𝑙 
dove il pedice 2′𝑙𝑙 rappresenta lo stato di liquido saturo nel punto 2’. 
 
Punto 2’’ 
Condizione di vapore saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 2’ ma con riferimento allo stato di 
vapore saturo (𝑥𝑥2′′ = 1). Anche in questo caso è perciò data la pres-
sione massima. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝2′′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure la corrispondente temperatura di saturazione 
𝑇𝑇𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥2′′ = 1 (vapore saturo) 

Analogamente al punto precedente, la conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥 
(ovvero della corrispondente coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥) consente di determinare tut-
te le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ2′′ = ℎ2′′𝑣𝑣, 𝑠𝑠2′′ = 𝑠𝑠2′′𝑣𝑣, 𝑣𝑣2′′ = 𝑣𝑣2′′𝑣𝑣 

dove il pedice 2′′𝑣𝑣 rappresenta lo stato di vapore saturo nel punto 2′′. 
 
Punto 3 
Condizione di vapore surriscaldato - varianza=2. 

Sono date la pressione e la temperatura massime del ciclo. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝3 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  
𝑇𝑇3 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑇𝑇 consente perciò di determinare tutte 
le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ3, 𝑠𝑠3, 𝑣𝑣3 
 
Punto 4’ 
Mentre nel caso del ciclo di Rankine il punto 4 si trova sicuramente al 
di sotto della curva di saturazione (Cfr. figura 3.1.1), nel caso del ciclo 
di Hirn non si può avere questa certezza a priori, in quanto la posi-
zione del punto 4’ di fine espansione isoentropica dipende dalla tem-
peratura 𝑇𝑇3. Sarà però sufficiente confrontare l’entropia 𝑠𝑠4′, nota es-
sendo 𝑠𝑠4′ = 𝑠𝑠3, con l’entropia del vapore saturo alla pressione minima 
𝑠𝑠𝑣𝑣,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑠𝑠5. Se risulta 𝑠𝑠4′ < 𝑠𝑠5 significa che il punto 4’ si trova 
all’interno della curva di saturazione e, quindi, a fine espansione si ha 
vapore umido. Viceversa, se risulta 𝑠𝑠4′ > 𝑠𝑠5 significa che il punto 4’ si 
trova all’esterno della curva di saturazione e, quindi, a fine espansio-
ne si ha vapore surriscaldato. Normalmente si verifica la prima con-
dizione per cui la determinazione dello stato termodinamico del va-
pore a fine espansione avviene come per il ciclo di Rankine, vale a di-
re: 
Miscela satura liquido-vapore - varianza=1. 

È data la pressione minima, inoltre, essendo la trasformazione 3-4’ 
isoentropica, è nota l’entropia, uguale a quella del punto 3. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑠𝑠4′ = 𝑠𝑠3 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑠𝑠 consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare ℎ4′ e 𝑣𝑣4′ . 

Operativamente, si può procedere al calcolo di ℎ4′ e di 𝑣𝑣4′  median-
te le relazioni: 

 
ℎ4′ = ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4′ ∙ (ℎ𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = ℎ0 + 𝑥𝑥4′ ∙ (ℎ5 − ℎ0) (3.1.25) 



Punto 2' 
Condizione di liquido saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 0, in questo caso è data la pressione 
massima. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝2′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure la corrispondente temperatura di saturazione 
𝑇𝑇𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥2′ = 0 (liquido saturo) 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥 (ovvero della corrispondente coppia 
𝑇𝑇 𝑥𝑥) consente perciò di determinare tutte le altre proprietà di stato, in 
particolare: 

ℎ2′ = ℎ2′𝑙𝑙, 𝑠𝑠2′ = 𝑠𝑠2′𝑙𝑙, 𝑣𝑣2′ = 𝑣𝑣2′𝑙𝑙 
dove il pedice 2′𝑙𝑙 rappresenta lo stato di liquido saturo nel punto 2’. 
 
Punto 2’’ 
Condizione di vapore saturo - varianza=1. 

Si procede come per il punto 2’ ma con riferimento allo stato di 
vapore saturo (𝑥𝑥2′′ = 1). Anche in questo caso è perciò data la pres-
sione massima. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝2′′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (oppure la corrispondente temperatura di saturazione 
𝑇𝑇𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) 
𝑥𝑥2′′ = 1 (vapore saturo) 

Analogamente al punto precedente, la conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑥𝑥 
(ovvero della corrispondente coppia 𝑇𝑇 𝑥𝑥) consente di determinare tut-
te le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ2′′ = ℎ2′′𝑣𝑣, 𝑠𝑠2′′ = 𝑠𝑠2′′𝑣𝑣, 𝑣𝑣2′′ = 𝑣𝑣2′′𝑣𝑣 

dove il pedice 2′′𝑣𝑣 rappresenta lo stato di vapore saturo nel punto 2′′. 
 
Punto 3 
Condizione di vapore surriscaldato - varianza=2. 

Sono date la pressione e la temperatura massime del ciclo. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝3 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  
𝑇𝑇3 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑇𝑇 consente perciò di determinare tutte 
le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ3, 𝑠𝑠3, 𝑣𝑣3 
 
Punto 4’ 
Mentre nel caso del ciclo di Rankine il punto 4 si trova sicuramente al 
di sotto della curva di saturazione (Cfr. figura 3.1.1), nel caso del ciclo 
di Hirn non si può avere questa certezza a priori, in quanto la posi-
zione del punto 4’ di fine espansione isoentropica dipende dalla tem-
peratura 𝑇𝑇3. Sarà però sufficiente confrontare l’entropia 𝑠𝑠4′, nota es-
sendo 𝑠𝑠4′ = 𝑠𝑠3, con l’entropia del vapore saturo alla pressione minima 
𝑠𝑠𝑣𝑣,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑠𝑠5. Se risulta 𝑠𝑠4′ < 𝑠𝑠5 significa che il punto 4’ si trova 
all’interno della curva di saturazione e, quindi, a fine espansione si ha 
vapore umido. Viceversa, se risulta 𝑠𝑠4′ > 𝑠𝑠5 significa che il punto 4’ si 
trova all’esterno della curva di saturazione e, quindi, a fine espansio-
ne si ha vapore surriscaldato. Normalmente si verifica la prima con-
dizione per cui la determinazione dello stato termodinamico del va-
pore a fine espansione avviene come per il ciclo di Rankine, vale a di-
re: 
Miscela satura liquido-vapore - varianza=1. 

È data la pressione minima, inoltre, essendo la trasformazione 3-4’ 
isoentropica, è nota l’entropia, uguale a quella del punto 3. Sono 
quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
𝑠𝑠4′ = 𝑠𝑠3 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 𝑠𝑠 consente di determinare, in termini 
concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare ℎ4′ e 𝑣𝑣4′ . 

Operativamente, si può procedere al calcolo di ℎ4′ e di 𝑣𝑣4′  median-
te le relazioni: 

 
ℎ4′ = ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4′ ∙ (ℎ𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = ℎ0 + 𝑥𝑥4′ ∙ (ℎ5 − ℎ0) (3.1.25) 



 
𝑣𝑣4′ = 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4′ ∙ (𝑣𝑣𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = 𝑣𝑣0 + 𝑥𝑥4′ ∙ (𝑣𝑣5 − 𝑣𝑣0) (3.1.26) 

 
dopo avere determinato il titolo 𝑥𝑥4′mediante la relazione: 
 

𝑥𝑥4′ =
𝑠𝑠4′ − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4
𝑠𝑠𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4

= 𝑠𝑠4′ − 𝑠𝑠0
𝑠𝑠5 − 𝑠𝑠0

 (3.1.27) 

 
Se il punto 4’ dovesse cadere all’esterno della curva di saturazione, 
nella regione del vapore surriscaldato il calcolo del corrispondente 
stato termodinamico sarebbe molto più semplice e immediato: 
Condizione di vapore surriscaldato - varianza=2. 

Sono date la pressione minima e l’entropia, uguale a quella del 
punto 3. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  
𝑠𝑠4′ = 𝑠𝑠3  

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 s consente perciò di determinare, in 
termini concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ4′, 𝑣𝑣4′  
 
Punto 4 
Come il punto 4’, il punto 4 può trovarsi in condizioni di vapore satu-
ro umido se ricade all’interno della curva di saturazione, o di vapore 
surriscaldato se ricade all’esterno. 

In ogni caso è data la pressione minima, inoltre, mediante 
l’equazione (3.1.21) si può determinare l’entalpia essendo noto il ren-
dimento della turbina. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
ℎ4 = ℎ3 − η𝑇𝑇 ∙ (ℎ3 − ℎ4′) 
Una volta determinata l’entalpia del punto 4 si può verificare se esso 
ricade all’interno o all’esterno della curva di saturazione. Procedendo 
come per il punto 4’ con il confronto sull’entropia, in questo caso sarà 
sufficiente confrontare l’entalpia ℎ4, testé determinata, con l’entalpia 

del vapore saturo alla pressione minima ℎ𝑣𝑣,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = ℎ5. Se risulta ℎ4 <
ℎ5 vuol dire che il punto 4 si trova all’interno della curva di satura-
zione e, quindi, a fine espansione si ha vapore umido. Viceversa, se 
risulta ℎ4 > ℎ5 vuol dire che il punto 4 si trova all’esterno della curva 
di saturazione e, quindi, a fine espansione si ha vapore surriscaldato.  

Nel primo caso, riepilogando, si ha: 

Miscela satura liquido-vapore - varianza=1. 
Nota l’entalpia si può determinare il titolo 𝑥𝑥4 mediante la relazio-

ne: 
 

𝑥𝑥4 =
ℎ4 − ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4
ℎ𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4

= ℎ4 − ℎ0
ℎ5 − ℎ0

 (3.1.28) 

 
e quindi il volume specifico 𝑣𝑣4 e l’entropia specifica 𝑠𝑠4 mediante le re-
lazioni: 
 

𝑣𝑣4 = 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑣𝑣𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = 𝑣𝑣0 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑣𝑣5 − 𝑣𝑣0) (3.1.29) 
 

𝑠𝑠4 = 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑠𝑠𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = 𝑠𝑠0 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑠𝑠5 − 𝑠𝑠0) (3.1.30) 
 
Nel secondo caso si ha: 
Condizione di vapore surriscaldato - varianza=2. 

Sono date la pressione minima e l’entalpia già determinata prece-
dentemente. Sono quindi noti due parametri. 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 ℎ consente perciò di determinare tut-
te le altre proprietà di stato, in particolare: 

𝑣𝑣4, 𝑠𝑠4 
 
Prestazioni del ciclo di Hirn in sede limite e reale 
Il lavoro utile specifico limite prodotto dal ciclo è la differenza fra il 
lavoro della trasformazione di espansione (prodotto dalla turbina) e 
della trasformazione di compressione (assorbito dalla pompa) valuta-
to positivamente: 
 



 
𝑣𝑣4′ = 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4′ ∙ (𝑣𝑣𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = 𝑣𝑣0 + 𝑥𝑥4′ ∙ (𝑣𝑣5 − 𝑣𝑣0) (3.1.26) 

 
dopo avere determinato il titolo 𝑥𝑥4′mediante la relazione: 
 

𝑥𝑥4′ =
𝑠𝑠4′ − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4
𝑠𝑠𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4

= 𝑠𝑠4′ − 𝑠𝑠0
𝑠𝑠5 − 𝑠𝑠0

 (3.1.27) 

 
Se il punto 4’ dovesse cadere all’esterno della curva di saturazione, 
nella regione del vapore surriscaldato il calcolo del corrispondente 
stato termodinamico sarebbe molto più semplice e immediato: 
Condizione di vapore surriscaldato - varianza=2. 

Sono date la pressione minima e l’entropia, uguale a quella del 
punto 3. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4′ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚  
𝑠𝑠4′ = 𝑠𝑠3  

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 s consente perciò di determinare, in 
termini concettuali, tutte le altre proprietà di stato, in particolare: 

ℎ4′, 𝑣𝑣4′  
 
Punto 4 
Come il punto 4’, il punto 4 può trovarsi in condizioni di vapore satu-
ro umido se ricade all’interno della curva di saturazione, o di vapore 
surriscaldato se ricade all’esterno. 

In ogni caso è data la pressione minima, inoltre, mediante 
l’equazione (3.1.21) si può determinare l’entalpia essendo noto il ren-
dimento della turbina. Sono quindi noti due parametri: 

𝑝𝑝4 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 
ℎ4 = ℎ3 − η𝑇𝑇 ∙ (ℎ3 − ℎ4′) 
Una volta determinata l’entalpia del punto 4 si può verificare se esso 
ricade all’interno o all’esterno della curva di saturazione. Procedendo 
come per il punto 4’ con il confronto sull’entropia, in questo caso sarà 
sufficiente confrontare l’entalpia ℎ4, testé determinata, con l’entalpia 

del vapore saturo alla pressione minima ℎ𝑣𝑣,𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = ℎ5. Se risulta ℎ4 <
ℎ5 vuol dire che il punto 4 si trova all’interno della curva di satura-
zione e, quindi, a fine espansione si ha vapore umido. Viceversa, se 
risulta ℎ4 > ℎ5 vuol dire che il punto 4 si trova all’esterno della curva 
di saturazione e, quindi, a fine espansione si ha vapore surriscaldato.  

Nel primo caso, riepilogando, si ha: 

Miscela satura liquido-vapore - varianza=1. 
Nota l’entalpia si può determinare il titolo 𝑥𝑥4 mediante la relazio-

ne: 
 

𝑥𝑥4 =
ℎ4 − ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4
ℎ𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − ℎ𝑙𝑙,𝑝𝑝4

= ℎ4 − ℎ0
ℎ5 − ℎ0

 (3.1.28) 

 
e quindi il volume specifico 𝑣𝑣4 e l’entropia specifica 𝑠𝑠4 mediante le re-
lazioni: 
 

𝑣𝑣4 = 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑣𝑣𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑣𝑣𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = 𝑣𝑣0 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑣𝑣5 − 𝑣𝑣0) (3.1.29) 
 

𝑠𝑠4 = 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑠𝑠𝑣𝑣,𝑝𝑝4 − 𝑠𝑠𝑙𝑙,𝑝𝑝4) = 𝑠𝑠0 + 𝑥𝑥4 ∙ (𝑠𝑠5 − 𝑠𝑠0) (3.1.30) 
 
Nel secondo caso si ha: 
Condizione di vapore surriscaldato - varianza=2. 

Sono date la pressione minima e l’entalpia già determinata prece-
dentemente. Sono quindi noti due parametri. 

La conoscenza della coppia 𝑝𝑝 ℎ consente perciò di determinare tut-
te le altre proprietà di stato, in particolare: 

𝑣𝑣4, 𝑠𝑠4 
 
Prestazioni del ciclo di Hirn in sede limite e reale 
Il lavoro utile specifico limite prodotto dal ciclo è la differenza fra il 
lavoro della trasformazione di espansione (prodotto dalla turbina) e 
della trasformazione di compressione (assorbito dalla pompa) valuta-
to positivamente: 
 



𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙 = 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑙𝑙 = (ℎ3 − ℎ4′) − (ℎ1′ − ℎ0)
= (ℎ3 − ℎ1′) − (ℎ4′ − ℎ0) = 𝑞𝑞1,𝑙𝑙 − 𝑞𝑞2,𝑙𝑙 (3.1.31) 

 
essendo: 
 

𝑞𝑞1,𝑙𝑙 = (ℎ3 − ℎ1′) 
 

𝑞𝑞2,𝑙𝑙 = (ℎ4′ − ℎ0) 
(3.1.32) 

 
Il rendimento limite del ciclo dato è dato dal rapporto fra il lavoro 
utile limite 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙 e il calore 𝑞𝑞1,𝑙𝑙 fornito dall'esterno: 
 

η𝑙𝑙 =
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙
𝑞𝑞1,𝑙𝑙

=
(ℎ3 − ℎ4′) − (ℎ1′ − ℎ0)

(ℎ3 − ℎ1′)

=
(ℎ3 − ℎ1′) − (ℎ4′ − ℎ0)

(ℎ3 − ℎ1′)
= 1 − 𝑞𝑞2,𝑙𝑙

𝑞𝑞1,𝑙𝑙
 

(3.1.33) 

 
Analogamente, in sede reale sarà: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟 = 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑟𝑟 − 𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑟𝑟 = (ℎ3 − ℎ4) − (ℎ1 − ℎ0)
= (ℎ3 − ℎ1) − (ℎ4 − ℎ0) = 𝑞𝑞1,𝑟𝑟 − 𝑞𝑞2,𝑟𝑟 (3.1.34) 

 
𝑞𝑞1,𝑟𝑟 = (ℎ3 − ℎ1) 

 
𝑞𝑞2,𝑟𝑟 = (ℎ4 − ℎ0) 

(3.1.35) 

 

η𝑟𝑟 =
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑞𝑞1,𝑟𝑟

=
(ℎ3 − ℎ4) − (ℎ1 − ℎ0)

(ℎ3 − ℎ1)

=
(ℎ3 − ℎ1) − (ℎ4 − ℎ0)

(ℎ3 − ℎ1)
= 1 − 𝑞𝑞2,𝑟𝑟

𝑞𝑞1,𝑟𝑟
 

(3.1.36) 

 

Il rendimento interno del ciclo è dato dal rapporto fra il rendimento 
reale e il rendimento limite: 
 

η𝑖𝑖 = η𝑟𝑟
η𝑙𝑙

=
(ℎ3 − ℎ4) − (ℎ1 − ℎ0)

ℎ3 − ℎ1
∙ ℎ3 − ℎ1′

(ℎ3 − ℎ4′) − (ℎ1′ − ℎ0) (3.1.37) 

 
Ricordando che il lavoro è direttamente proporzionale al volume spe-
cifico (in sede limite, in termini differenziali, è infatti  δ𝑙𝑙 =  −𝑣𝑣 𝑑𝑑𝑑𝑑), si 
osserva che a parità di differenza di pressione il volume specifico del 
liquido che evolve nella pompa è molto più piccolo di quello del va-
pore che espande in turbina, quindi, il lavoro della pompa si può, in 
prima approssimazione, trascurare rispetto a quello della turbina. In 
altri termini si possono considerare trascurabili i lavori delle pompe 
ponendo: 
 

ℎ1 ≅ ℎ1′ ≅ ℎ0 (3.1.38) 
 
per cui: 
 

η𝑖𝑖 ≅
(ℎ3 − ℎ4)
(ℎ3 − ℎ4′) = η𝑇𝑇 (3.1.39) 

 
Pertanto, il rendimento interno del ciclo di Hirn è pressoché coinci-
dente con il rendimento della turbina. Ciò, d’altra parte, è un risultato 
atteso poiché, in relazione alle ipotesi semplificative assunte (perdite 
di carico trascurabili e lavoro della pompa trascurabile, quindi assen-
za di perdite nella pompa), le uniche perdite presenti nel ciclo sono 
quelle della turbina. 

Nel caso in cui si tenga conto del lavoro della pompa, esprimendo 
l’equazione (3.1.37) nella forma: 
 

η𝑖𝑖 =
(ℎ3 − ℎ4) − (ℎ1 − ℎ0)

(ℎ3 − ℎ4′) − (ℎ1′ − ℎ0) ∙
(ℎ3 − ℎ1′)
(ℎ3 − ℎ1)  (3.1.40) 
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(3.1.32) 
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e considerando inoltre che le perdite nella pompa sono di un ordine 
di grandezza inferiori rispetto al lavoro assorbito, posto perciò: 
 

ℎ1 ≅ ℎ1′ (3.1.41) 
 
l’equazione (3.1.40) diventa: 
 

η𝑖𝑖 =
(ℎ3 − ℎ4) − (ℎ1 − ℎ0)
(ℎ3 − ℎ4′) − (ℎ1 − ℎ0)

< η𝑇𝑇 (3.1.42) 

 
Rispetto all’equazione (3.1.39), la (3.1.42) presenta il sottraendo 
(ℎ1 − ℎ0) positivo al numeratore e al denominatore per cui, essendo il 
secondo membro della (3.1.42) una frazione propria il suo valore di-
minuisce, risultando perciò minore del rendimento della turbina. 

Anche questo risultato è atteso poiché rispetto alla precedente 
espressione semplificata data dall’equazione (3.1.39), la (3.1.42) tiene 
anche conto delle perdite nella pompa. Come detto, tuttavia, il lavoro 
della pompa è molto piccolo rispetto a quello della turbina e tale rela-
zione si riflette sulle rispettive perdite, per cui si può comunque af-
fermare che il rendimento interno del ciclo di Hirn è praticamente 
coincidente con il rendimento della turbina. 

3.2 Metodi per aumentare il rendimento del ciclo 
 
Prima di illustrare i metodi adottati per aumentare il rendimento del 
ciclo a vapore è opportuno richiamare alcuni aspetti teorici sulle pro-
prietà del ciclo5 facendo riferimento alla figura 3.2.1. 

Per semplicità di ragionamento si trascura il lavoro della pompa e 
si suppone che la trasformazione isobara di preriscaldamento 
dell’acqua in fase liquida (1-2) coincida con la curva limite inferiore. 

 
5 Le considerazioni che seguono, svolte con riferimento al ciclo di Hirn, hanno valen-
za generale e si possono essere estese a qualsiasi ciclo termodinamico. 

 

 
Figura 3.2.1. Scomposizione del ciclo in tre cicli parziali. 
 
L’intero ciclo può essere considerato come risultante dalla composi-
zione di 3 cicli parziali. Il primo ciclo è composto da tre trasformazio-
ni con punti estremi 1-2-7, il secondo ciclo corrisponde a un ciclo di 
Carnot con punti estremi 7-2-3-6, il terzo ciclo è composto da 4 tra-
sformazioni che hanno come estremi i punti 6-3-4-5.  

Le trasformazioni interne si compensano a vicenda per cui sono 
ininfluenti. Infatti, la trasformazione 2-7 di espansione del ciclo I è 
compensata dalla trasformazione inversa 7-2 di compressione del ci-
clo II, così come la trasformazione 3-6 di espansione del ciclo II è 
compensata dalla trasformazione inversa 6-3 di compressione del ci-
clo III. 

Nei tre cicli parziali entrano rispettivamente le seguenti quantità 
di calore fornite dall’esterno: 

𝑞𝑞1𝐼𝐼  calore di preriscaldamento fornito al ciclo durante la trasforma-
zione 1-2; graficamente corrisponde all’area (A12B) sottesa dalla 
trasformazione 1-2; 

𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 calore di vaporizzazione fornito al ciclo durante la trasforma-
zione 2-3; graficamente corrisponde all’area (B23C) sottesa dalla 
trasformazione 2-3; 
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compensata dalla trasformazione inversa 6-3 di compressione del ci-
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𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 calore di vaporizzazione fornito al ciclo durante la trasforma-
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𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 calore di surriscaldamento fornito al ciclo durante la trasforma-
zione 3-4; graficamente corrisponde all’area (C34D) sottesa dal-
la trasformazione 3-4. 

 
Il calore complessivamente fornito al ciclo, rappresentato graficamen-
te dall’intera area (A1234D) sottesa dalla trasformazione complessiva 
1-2-3-4, risulta:  
 

𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞1𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 (3.2.1) 
 
Parimenti i tre cicli parziali producono le seguenti quantità di lavoro 
utile 𝑙𝑙𝑢𝑢: 

𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼  lavoro utile prodotto dal ciclo I; graficamente corrisponde 
all’area del poligono (1271); 

𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼𝐼𝐼 lavoro utile prodotto dal ciclo II; graficamente corrisponde 
all’area del poligono (72367); 

𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 lavoro utile prodotto dal ciclo III; graficamente corrisponde 
all’area del poligono (63456). 

 
Il lavoro utile complessivamente prodotto dal ciclo, rappresentato 
graficamente dall’intera area del poligono (12345671), risulta: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢 = 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼 + 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼𝐼𝐼 + 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 (3.2.2) 
 
I tre cicli, inoltre, hanno i seguenti rendimenti: 
 

η𝐼𝐼 = 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼
𝑞𝑞1𝐼𝐼

  

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼

  

η𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 = 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼

  

 
Il rendimento complessivo risulta infine: 

 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= η𝐼𝐼 ∙ 𝑞𝑞1𝐼𝐼 + η𝐼𝐼𝐼𝐼 ∙ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 + η𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 ∙ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼

 (3.2.3) 

 
Esso corrisponde, matematicamente, alla media ponderale dei rendi-
menti dei cicli parziali in cui è stato scomposto l’intero ciclo, dove i 
pesi sono le frazioni di calore entranti in ciascun ciclo parziale rispet-
to al calore totale introdotto nel ciclo. 

La somma dei pesi di ciascun ciclo parziale è per definizione uni-
taria, risulta pertanto:  
 

𝑞𝑞1𝐼𝐼
𝑞𝑞1
+ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1

+ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1

= 𝑞𝑞1𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1

= 1 (3.2.4) 

 
Dall’esame del ciclo composto si osserva quanto segue: 

 Tutti i cicli parziali lavorano alla stessa temperatura minima 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚. 
 Il ciclo II è un ciclo di Carnot operante tra le due temperature di 

saturazione corrispondenti alle pressioni massima e minima.  
 Il rendimento del ciclo I è minore del rendimento del ciclo II di 

Carnot. Infatti, se si scompone il ciclo I in una serie di cicli di Car-
not come mostrato nella figura 3.2.2, al limite in infiniti cicli di 
estensione infinitesima, si osserva che ciascuno di questi cicli è ca-
ratterizzato da temperatura massima crescente e, di conseguenza, 
da un rendimento crescente, essendo la temperatura minima la 
stessa per tutti i cicli. In altri termini, è come se il ciclo I fosse ali-
mentato da una “molteplicità di sorgenti” termiche (al limite infi-
nite) caratterizzate da temperatura variabile tra i due valori mini-
mo e massimo corrispondenti ai punti 1 e 2. Per quanto sopra, il 
rendimento complessivo del ciclo I è dato dalla media pesata dei 
rendimenti dei singoli cicli parziali, che hanno tutti rendimento in-
feriore a quello dell’ultimo ciclo operante tra le temperature 
estreme, e pertanto, come detto, è minore del rendimento del ciclo 
II.  
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Il rendimento complessivo risulta infine: 

 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= η𝐼𝐼 ∙ 𝑞𝑞1𝐼𝐼 + η𝐼𝐼𝐼𝐼 ∙ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 + η𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 ∙ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼

 (3.2.3) 

 
Esso corrisponde, matematicamente, alla media ponderale dei rendi-
menti dei cicli parziali in cui è stato scomposto l’intero ciclo, dove i 
pesi sono le frazioni di calore entranti in ciascun ciclo parziale rispet-
to al calore totale introdotto nel ciclo. 

La somma dei pesi di ciascun ciclo parziale è per definizione uni-
taria, risulta pertanto:  
 

𝑞𝑞1𝐼𝐼
𝑞𝑞1
+ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1

+ 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1

= 𝑞𝑞1𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 + 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼
𝑞𝑞1

= 1 (3.2.4) 

 
Dall’esame del ciclo composto si osserva quanto segue: 

 Tutti i cicli parziali lavorano alla stessa temperatura minima 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚. 
 Il ciclo II è un ciclo di Carnot operante tra le due temperature di 

saturazione corrispondenti alle pressioni massima e minima.  
 Il rendimento del ciclo I è minore del rendimento del ciclo II di 

Carnot. Infatti, se si scompone il ciclo I in una serie di cicli di Car-
not come mostrato nella figura 3.2.2, al limite in infiniti cicli di 
estensione infinitesima, si osserva che ciascuno di questi cicli è ca-
ratterizzato da temperatura massima crescente e, di conseguenza, 
da un rendimento crescente, essendo la temperatura minima la 
stessa per tutti i cicli. In altri termini, è come se il ciclo I fosse ali-
mentato da una “molteplicità di sorgenti” termiche (al limite infi-
nite) caratterizzate da temperatura variabile tra i due valori mini-
mo e massimo corrispondenti ai punti 1 e 2. Per quanto sopra, il 
rendimento complessivo del ciclo I è dato dalla media pesata dei 
rendimenti dei singoli cicli parziali, che hanno tutti rendimento in-
feriore a quello dell’ultimo ciclo operante tra le temperature 
estreme, e pertanto, come detto, è minore del rendimento del ciclo 
II.  



 Per la stessa ragione, il rendimento del ciclo III è maggiore del 
rendimento del ciclo II di Carnot, essendo scomponibile in un nu-
mero discreto, al limite infinito, di cicli parziali di Carnot tutti ca-
ratterizzati questa volta da rendimento maggiore. Si ha pertanto: 

 
η𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 > η𝐼𝐼𝐼𝐼 > η𝐼𝐼 (3.2.5) 

 

 
 
Figura 3.2.2. Discretizzazione del ciclo I in cicli di Carnot. 
 
L’equazione (3.2.3), insieme alla (3.2.5), suggerisce le azioni che pos-
sono essere adottate per aumentare il rendimento del ciclo comples-
sivo. Separando gli effetti, si può infatti constatare quanto segue: 
 a parità di rendimento dei cicli parziali, il rendimento complessivo 

aumenta all’aumentare del peso dei cicli parziali a rendimento 
maggiore e al diminuire del peso dei cicli parziali a rendimento 
minore; i due effetti non sono indipendenti perché la somma dei 
pesi è invariante ed è pari all’unità (Cfr. equazione 3.2.4) per cui 
l’aumento di un peso determina la diminuzione della somma degli 
altri due;  

 a parità di pesi, il rendimento complessivo aumenta all’aumentare 
del rendimento di tutti i cicli parziali. 

Per aumentare il rendimento del ciclo a vapore si utilizzano essen-
zialmente 5 metodi differenti: 

1. aumento della temperatura massima del ciclo; 

2. surriscaldamenti ripetuti; 
3. aumento della pressione massima del ciclo; 
4. diminuzione della pressione minima del ciclo; 
5. rigenerazione termodinamica. 
 
Questi metodi, analizzati e discussi in dettaglio nel seguito, trovano 
piena giustificazione nelle precedenti considerazioni; ove possibile si 
applicano tutti quanti insieme e non sono alternativi tra loro.  
 
1. Aumento della temperatura massima del ciclo 
Si aumenta la temperatura massima del ciclo mantenendo costanti, ai 
fini dell’analisi termodinamica, la pressione minima (e quindi la tem-
peratura minima) e la pressione massima. L’effetto dell’aumento del-
la temperatura massima del ciclo è mostrato nella figura 3.2.3, da cui 
si evince quanto segue: 

 Il rendimento del ciclo III aumenta perché aumenta la sua tempe-
ratura massima (e quindi la temperatura media della sorgente su-
periore); 

 Il peso del ciclo III aumenta perché aumenta la quantità di calore 
fornita dall’esterno in ragione dell’aumento di temperatura e di 
conseguenza aumenta, in eguale misura, la quantità di calore 
complessivamente ceduta all’intero ciclo; infatti, se con riferimento 
all’equazione (3.2.4) si considera il peso del ciclo III, si osserva che 
aggiungendo a numeratore e a denominatore la stessa quantità di 
calore introdotta in aggiunta per aumentare la temperatura, il va-
lore della frazione aumenta. 

 I cicli I e II rimangono inalterati, quindi rimangono inalterati i loro 
rendimenti, mentre il peso di ciascuno di essi diminuisce; infatti, 
sempre con riferimento all’equazione (3.2.4), i termini 𝑞𝑞1𝐼𝐼  e 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼, a 
numeratore dei rispettivi pesi, rimangono costanti (poiché aumen-
ta solo 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼), mentre aumenta il termine 𝑞𝑞1 a denominatore. 

 In sostanza, tutto avviene come se si aggiungesse un ulteriore ciclo 
parziale (ciclo IV) a temperatura media maggiore della temperatu-
ra massima del ciclo III, quindi con rendimento maggiore. 
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Figura 3.2.3. Effetto dell’aumento della temperatura massima del ciclo. 
 
Nel complesso, si ha un aumento del rendimento del ciclo III a più al-
to rendimento e del suo peso, mentre diminuiscono i pesi dei cicli I e 
II a più basso rendimento, rimanendo però inalterati i loro rendimen-
ti. In altri termini, come detto, è come se si aggiungesse un ulteriore 
ciclo IV a rendimento ancora maggiore. L’effetto totale dell’aumento 
della temperatura massima del ciclo è, in definitiva, un aumento del 
rendimento globale.  

L’aumento della temperatura massima del ciclo comporta anche 
altri benefici, specificamente: 
 aumento del lavoro utile specifico perché aumentando la tempera-

tura massima del vapore aumenta la sua entalpia e, quindi, il salto 
entalpico in turbina; questo beneficio si rileva graficamente 
dall’aumento dell’area del ciclo rappresentato sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 in fi-
gura 3.2.3;  

 aumento del titolo del vapore allo scarico della turbina che deter-
mina l’aumento del rendimento della turbina in conseguenza alla 
diminuzione dell’umidità.  

 
Negli impianti a vapore subcritici convenzionali di grande potenza, 
in esercizio nella maggior parte delle centrali termoelettriche in Italia 

e nel mondo, la temperatura massima del ciclo è generalmente di 540 
°C a causa di limiti di ordine tecnologico ed economico concernenti 
essenzialmente i materiali utilizzati per i surriscaldatori, per i condot-
ti di adduzione del vapore e per le palettature della turbina di alta 
pressione (acciai al carbonio o debolmente legati). L’aumento della 
temperatura massima oltre il limite suindicato comporta l’impiego di 
materiali più pregiati (acciai fortemente legati e leghe speciali) e più 
costosi. In realtà, gli impianti a vapore di più moderna concezione (gli 
impianti supercritici, SC, e ultra-supercritici, USC), caratterizzati da 
pressioni massime di esercizio dell’ordine di 300÷350 bar, molto 
maggiori della temperatura del punto critico dell’acqua6, operano a 
temperature più elevate, dell’ordine di 600÷620 °C e oltre. 
 
2. Surriscaldamenti ripetuti 
Il metodo consiste nel realizzare più surriscaldamenti ripetuti dopo 
una parziale espansione, in modo da sopperire ai vincoli tecnologici 
che limitano l’aumento della temperatura, mantenendo ancora una 
volta costanti, ai fini dell’analisi termodinamica, la pressione minima 
(e quindi la temperatura minima) e la pressione massima. General-
mente, ed è la norma negli impianti subcritici, si effettuano due surri-
scaldamenti (un surriscaldamento e un risurriscaldamento), mentre 
nel caso dei più moderni impianti USC si realizzano, talvolta, tre sur-
riscaldamenti (un surriscaldamento e due risurriscaldamenti). 
L’effetto dei surriscaldamenti ripetuti è mostrato nella figura 3.2.4, da 
cui si evince quanto segue: 
 

 
6 La pressione e la temperatura critica dell’acqua sono rispettivamente uguali a e 
220,64 bar e 373, 946 °C (647,096 K). 



 

 
Figura 3.2.3. Effetto dell’aumento della temperatura massima del ciclo. 
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nel caso dei più moderni impianti USC si realizzano, talvolta, tre sur-
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6 La pressione e la temperatura critica dell’acqua sono rispettivamente uguali a e 
220,64 bar e 373, 946 °C (647,096 K). 



 
Figura 3.2.4. Effetto dei surriscaldamenti ripetuti. 
 
 A partire dalle condizioni del punto 4 (temperatura e pressione 

massime del ciclo), il vapore subisce una prima espansione nella 
turbina di alta pressione, con un rapporto di espansione 
dell’ordine di 4÷5 (pressione di fine espansione dell’ordine di 15 ÷

1
4 

della pressione massima iniziale). Quindi ritorna al generatore di 
vapore dove viene nuovamente surriscaldato, di norma fino alla 
stessa temperatura massima del vapore surriscaldato, per poi pro-
seguire l’espansione nelle turbine di media e bassa pressione7. 

 Il punto 5 alla fine dell’espansione nella turbina di alta pressione 
(all’inizio del risurriscaldamento) si trova sempre nella regione del 
vapore surriscaldato (la curva di espansione della turbina di alta 
pressione non attraversa mai la curva di saturazione); la tempera-
tura del vapore in questo punto (punto 5) può essere maggiore o 
minore della temperatura iniziale del primo surriscaldamento 
(punto 3), in ragione della pressione del risurriscaldamento (alla 
fine dell’espansione nella turbina di alta pressione). 

 
7 Di norma le turbine di grande potenza sono costituite da più sezioni, di alta, media 
e bassa pressione, calettate sullo stesso albero. 

 La presenza del risurriscaldamento porta a suddividere il ciclo 
complessivo in 4 cicli parziali. Il ciclo IV, determinato dalla pre-
senza del risurriscaldamento, ha caratteristiche molto simili a quel-
le del ciclo III e differisce da questo solo in ragione della tempera-
tura iniziale del risurriscaldamento (punto 5), dipendente dalla 
pressione del vapore risurriscaldato, rispetto alla temperatura ini-
ziale del surriscaldamento (punto 3), giacché la temperatura finale 
dei due cicli parziali è, di norma, la stessa.  

 I cicli I, II e III rimangono inalterati, quindi rimangono inalterati i 
loro rendimenti, mentre il peso di ciascuno di essi diminuisce in 
quanto il calore fornito dall’esterno a ciascuno di essi non cambia 
mentre aumenta il calore complessivamente fornito all’intero ciclo 
per l’aggiunta del ciclo IV. 

 
Nel complesso, l’aggiunta del ciclo IV, equiparabile al ciclo III, de-
termina un aumento del peso dei cicli a rendimento maggiore, a sca-
pito del peso dei cicli a rendimento minore. L’effetto totale 
dell’aumento del numero di surriscaldamenti è, anche in questo caso, 
un sensibile aumento del rendimento globale.  

Anche in questo caso, si hanno gli stessi ulteriori benefici determi-
nati dall’aumento della temperatura massima del ciclo, specificamen-
te: 

 aumento del lavoro utile specifico, perché riportando il vapore ad 
alta temperatura durante la sua espansione se ne aumenta 
l’entalpia e, quindi, il salto entalpico complessivo in turbina; que-
sto beneficio, si rileva graficamente dall’aumento dell’area del ci-
clo, corrispondente all’area del ciclo IV, rappresentato sul piano 
𝑇𝑇 𝑠𝑠 in figura 3.2.4;  

 aumento del titolo del vapore allo scarico della turbina rispetto al 
caso di un solo surriscaldamento, con conseguente aumento del 
rendimento della turbina.  

 
Come detto, negli impianti a vapore subcritici e nella maggior parte 
degli impianti a vapore supercritici o ultra-supercritici, si eseguono 
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Come detto, negli impianti a vapore subcritici e nella maggior parte 
degli impianti a vapore supercritici o ultra-supercritici, si eseguono 



due soli surriscaldamenti principalmente per motivi di ingombro e di 
complessità impiantistica, e quindi di costi. La maggiore complessità 
impiantistica, in particolare, è evidenziata dalla figura 3.2.5, che illu-
stra lo schema semplificato di un impianto a vapore con due surri-
scaldamenti del vapore. 
 

 
 

Figura 3.2.5. Impianto a vapore con doppio surriscaldamento del vapore. 
 
Le zone rappresentate in figura come 2 e 3 contengono tutte le mac-
chine e i componenti del ciclo che nell’impianto sono fisicamente si-
tuati in sala macchine. La sala macchine è un edificio chiuso, gene-
ralmente strutturato in due piani: nel piano inferiore trovano allog-
giamento condensatore, pompe di estrazione del condensato e di ali-
mento, scambiatori di calore rigenerativi e altri sistemi ausiliari e ac-
cessori (dissalatori, impianto di demineralizzazione dell’acqua di 
reintegro, ecc.), mentre nel piano superiore è installato il gruppo tur-
bina-alternatore con relativi ausiliari. 

La zona indicata nella figura come zona 1 è all’esterno e include il 
generatore di vapore con relativi sistemi ausiliari e accessori, tra cui, 
in particolare, gli impianti di abbattimento degli inquinanti. Il genera-
tore di vapore è una struttura di notevoli dimensioni, che negli im-
pianti di grande potenza può avere lati di oltre 30x50 m e altezza di 
oltre 50 m (si immagini un edificio di 15-20 piani).  



L’adozione di due surriscaldamenti, come indicato nella figura 
3.2.5, comporta il collegamento tra generatore di vapore e sala mac-
chine mediante 4 linee di tubazioni:  

1. l’acqua di alimento alla pressione massima inviata dalla pompa 
di alimento al generatore di vapore; 

2. il vapore surriscaldato alla pressione massima inviato dal genera-
tore di vapore alla turbina di alta pressione; 

3. il vapore alla pressione intermedia scaricato dalla turbina di alta 
pressione e inviato al generatore di vapore per il risurriscalda-
mento; 

4. il vapore risurriscaldato alla pressione intermedia inviato dal ge-
neratore di vapore alla turbina di media pressione. 

 
Queste linee, che possono avere lunghezza notevole (dell’ordine an-
che del centinaio di metri), sono fortemente sollecitate meccanica-
mente e termicamente per via delle alte pressioni e temperature dei 
fluidi che trasportano. Ciò in particolare, per quanto riguarda il vapo-
re surriscaldato e il vapore risurriscaldato diretti in turbina; infatti, 
sebbene il vapore risurriscaldato sia caratterizzato da pressioni infe-
riori rispetto al vapore surriscaldato (in rapporto 0,2÷0,25, come già 
osservato), il maggiore volume specifico, pressoché inversamente 
proporzionale alla pressione, comporta una maggiore sezione, e 
quindi un maggiore diametro, delle tubazioni. Introdurre un ulteriore 
surriscaldamento del vapore comporterebbe, oltre che una maggiore 
complessità del generatore di vapore, l’introduzione di altre due linee 
di trasmissione, in andata e ritorno, di vapore caratterizzato da pres-
sioni ancora minori e, quindi da volumi specifici maggiori, con una 
incidenza maggiore sul diametro delle tubazioni. 
 
3. Aumento della pressione massima del ciclo 
Si aumenta la pressione massima del ciclo mantenendo costanti, ai fi-
ni dell’analisi termodinamica, la pressione minima (e quindi la tem-
peratura minima) e la temperatura massima. Si considera inoltre un 
solo surriscaldamento del vapore. L’effetto dell’aumento della pres-
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sione massima del ciclo è mostrato nella figura 3.2.6, da cui si evince 
quanto segue: 
 

 
Figura 3.2.6. Effetto dell’aumento della pressione massima del ciclo. 
 
 Il rendimento del ciclo I aumenta perché aumenta la temperatura 

finale del preriscaldamento e, quindi, la temperatura media di tra-
sferimento di calore 𝑞𝑞1𝐼𝐼  al ciclo. Per questa ragione aumenta anche 
la quantità di calore 𝑞𝑞1𝐼𝐼  entrante nel ciclo I.  

 Il rendimento del ciclo II aumenta perché aumenta la temperatura 
massima del ciclo (di Carnot). La quantità di calore di vaporizza-
zione 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 diminuisce perché il calore di vaporizzazione diminuisce 
all’aumentare della pressione, annullandosi al punto critico8.  

 Il rendimento del ciclo III aumenta perché aumenta la temperatura 
massima di inizio surriscaldamento del vapore e, quindi, la tempe-
ratura media del trasferimento di calore 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 al ciclo. La quantità di 
calore 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 fornito dall’esterno diminuisce perché la fase di surri-
scaldamento inizia a temperatura più alta.  

 

 
8 Ciò è sancito, analiticamente, dall’equazione di Clapeyron. 

Supponendo, in prima istanza, che il calore totale 𝑞𝑞1 complessiva-
mente fornito al ciclo rimanga costante al variare della pressione 
massima, il peso del ciclo I a più basso rendimento aumenta mentre il 
peso di entrambi i cicli II e III diminuisce.  

In sintesi, l’aumento della pressione massima del ciclo determina 
un aumento del rendimento di tutti i cicli parziali, ma allo stesso 
tempo aumenta il peso del ciclo a minore rendimento mentre dimi-
nuisce il peso dei cicli con rendimenti maggiore e intermedio. Non è 
pertanto possibile dedurre, con la sola osservazione dell’evoluzione 
del ciclo sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 rappresentata nella figura 3.2.6, quale sia 
l’effetto complessivo della pressione massima del ciclo sul suo ren-
dimento. 

In realtà, all’aumentare della pressione massima del ciclo la quan-
tità di calore 𝑞𝑞1 non rimane costante ma, invece, diminuisce. Infatti, 
dall’esame del ciclo sul piano ℎ 𝑠𝑠 mostrato nella figura 3.2.7 si evince 
che a causa dell’andamento crescente delle isoterme nella regione del 
vapore, ove si ha comportamento volumetrico di gas reale, l’entalpia 
del vapore diminuisce all’aumentare della pressione a parità di tem-
peratura massima, mentre l’entalpia del punto iniziale della fase di 
riscaldamento (punto 1) rimane pressoché inalterata essendo la tem-
peratura del liquido poco influenzata dall’aumento di pressione.  
 

 
Figura 3.2.7. Variazione dello stato del vapore surriscaldato all’aumentare 
della pressione a temperatura costante. 
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Di conseguenza si ha: 

 
𝑞𝑞1 = ℎ4 − ℎ1 

𝑞𝑞1′ = ℎ4′ − ℎ1 

𝑞𝑞1′ < 𝑞𝑞1 

 
Per valutare l’effetto della pressione massima sul rendimento del ci-
clo occorre pertanto procedere per altra via ricorrendo a valutazioni 
analitiche più specifiche. Questa analisi può essere condotta in modo 
estremamente semplice per il ciclo di Rankine (a vapore saturo) fa-
cendo riferimento al piano ℎ 𝑠𝑠 indicato nella figura 3.2.8, ove si tra-
scuri il lavoro di compressione in fase liquida. Aumentando la pres-
sione il punto 3 si sposta a sinistra verso il punto critico.  
 

 
Figura 3.2.8. Piani ℎ 𝑠𝑠 naturale e 𝑦𝑦 x ausiliario per la valutazione degli effetti 
della pressione massima sul rendimento del ciclo di Rankine. 
 
Sempre con riferimento alla figura 3.2.8, si consideri un piano carte-
siano ausiliario 𝑦𝑦 x, ad assi traslati rispetto al piano ℎ 𝑠𝑠, con origine 
nel punto 1. Il ricorso al piano ausiliario 𝑦𝑦 x consente di valutare in 

modo semplice e rapido le condizioni per cui si ottengono i valori 
massimi della quantità di calore 𝑞𝑞1 fornita dall’esterno, del lavoro uti-
le 𝑙𝑙𝑢𝑢 e del rendimento del ciclo 𝜂𝜂. 
 
Condizioni di massimo calore entrante nel ciclo 
Nei due piani ℎ 𝑠𝑠 e 𝑦𝑦 x, il 𝑞𝑞1 è dato dalle relazioni: 
 

𝑞𝑞1 = ℎ3 − ℎ1 = 𝑦𝑦3 − 𝑦𝑦1 = 𝑦𝑦3(𝑥𝑥3) (3.2.6) 
 
dove 𝑥𝑥3 e 𝑦𝑦3 sono l’ascissa e l’ordinata del punto 3 che si muove sulla 
curva di saturazione del vapore (curva limite superiore). Per deter-
minare il massimo della funzione 𝑦𝑦3(𝑥𝑥3), ovvero il massimo di 𝑞𝑞1, si 
uguaglia a zero la sua derivata: 
 

𝑑𝑑𝑞𝑞1
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑦𝑦3′ = 0 (3.2.7) 

 
Quindi il massimo calore entrante 𝑞𝑞1si ha quando il punto 3 si trova 
nel punto in cui la tangente alla curva di saturazione è orizzontale 
(punto 𝐴𝐴). Indipendentemente da tutti gli altri parametri del ciclo 
questa condizione si ha intorno a valori di pressione e temperatura di 
circa 30 bar e 235 °C rispettivamente.  
 
Condizioni di massimo lavoro utile 
Procedendo analogamente: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢 = ℎ3 − ℎ4 = 𝑦𝑦3 − 𝑦𝑦4 = 𝑦𝑦3 − 𝑡𝑡𝑡𝑡(𝛼𝛼𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) ∙ 𝑥𝑥4 (3.2.8) 
 
essendo 𝑡𝑡𝑡𝑡(𝛼𝛼𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) il coefficiente angolare del segmento di retta corri-
spondente all’isotermobarica a pressione (temperatura) minima. 
D’altra parte, per la seconda equazione di Gibbs: 
 

𝑡𝑡𝑡𝑡(𝛼𝛼𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) =
𝑑𝑑ℎ
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (3.2.9) 
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per cui, considerando che 𝑥𝑥4 = 𝑥𝑥3: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢 = 𝑦𝑦3 − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ 𝑥𝑥3 (3.2.10) 
 
Derivando e uguagliando a zero: 
 

𝑑𝑑𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑦𝑦3

′ − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 0 (3.2.11) 

 
da cui: 

𝑦𝑦3
′ = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 (3.2.12) 

 
Quindi il massimo lavoro utile 𝑙𝑙𝑢𝑢 si ha quando il punto 3 si trova nel 
punto in cui la tangente alla curva di saturazione è uguale alla tempe-
ratura minima 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑡𝑡𝑡𝑡(α), quindi quando la tangente alla curva di 
saturazione è parallela all’isotermobarica 1-4 (punto 𝐵𝐵). Diversamen-
te dal caso precedente, questa condizione dipende dal valore della 
pressione minima (da cui dipende il valore della temperatura mini-
ma): per 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 0,05 𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏 (5 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘), ad esempio, essa si verifica intorno 
a valori di pressione e temperatura di circa 125 bar e 325 °C rispetti-
vamente.  

Si sottolinea che questa condizione è interessante perché operare 
in condizioni di massimo lavoro utile, per un prefissato valore della 
potenza, significa operare con la minima portata di fluido motore e, 
quindi, minimizzare le dimensioni dell’impianto. 
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η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 𝑦𝑦3 − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ 𝑥𝑥3
𝑦𝑦3

= 1 − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝑥𝑥3
𝑦𝑦3

 (3.2.13) 

 
Derivando e uguagliando a zero: 
 

𝑑𝑑η
𝑑𝑑𝑑𝑑 = −𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

𝑦𝑦3 − 𝑥𝑥3 ∙ 𝑦𝑦3
′

𝑦𝑦3
2 = 0 (3.2.14) 

 
da cui: 
 

𝑦𝑦3
′ = 𝑦𝑦3

𝑥𝑥3
 (3.2.15) 

 
L’equazione (3.2.15) è l’equazione di una retta (𝑦𝑦3 = 𝑦𝑦3

′ ∙ 𝑥𝑥3) passante 
per l’origine degli assi x y, quindi, il massimo rendimento η si ha 
quando il punto 3 si trova nel punto in cui la tangente alla curva di 
saturazione passa per l’origine degli assi (punto 𝐶𝐶). Anche questa 
condizione dipende dal valore della pressione minima: per 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =
0,05 𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏, ad esempio, essa si verifica intorno a valori di pressione e 
temperatura di circa 186 bar e 360 °C, prossime a quelle del punto cri-
tico (220,64 bar e 373, 946 °C). 

All’aumentare della pressione, però, il titolo allo scarico diminui-
sce sensibilmente e pressioni così elevate non sono tollerabili in un 
ciclo di Rankine; pertanto, si può affermare che il rendimento aumen-
ta all’aumentare nella pressione, dovendo necessariamente operare a 
pressioni sensibilmente inferiori a quella di massimo rendimento. 

Considerazioni simili possono essere sviluppate per il ciclo di 
Hirn, ma con una maggiore complessità di trattazione teorica, essen-
do presente un ulteriore grado di libertà, poiché in questo caso pres-
sione e temperatura massime sono indipendenti. Si perviene così a 
risultati analoghi, nel senso che il rendimento presenta anche in que-
sto caso un massimo che però si ottiene per pressioni maggiori di 
quella critica; pertanto, anche nel caso del ciclo di Hirn si può affer-
mare che negli impianti subcritici il rendimento aumenta 
all’aumentare della pressione, dovendo necessariamente operare a 
pressioni inferiori a quella critica. 
 
Considerazioni sul titolo allo scarico 
Nei punti precedenti si è fatto ripetutamente riferimento al problema 
del titolo allo scarico affermando che un basso valore del titolo è cau-
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sa di perdite fluidodinamiche e di erosione meccanica delle palettatu-
re.  

Si consideri, per approfondire il problema, la figura 3.2.9, che mo-
stra una schematizzazione, ad esempio, di una sezione circonferen-
ziale delle palette statorica e rotorica dell’ultimo stadio di una turbina 
di bassa pressione, dove si ha formazione di vapore umido.  
 

 
 
Figura 3.2.9. Flusso all’ingresso del rotore di uno stadio di turbina di bassa 
pressione in presenza di fase liquida all’uscita dello statore. 
 
Tenendo presente che nello statore (sezioni 0-1) non si ha scambio di 
lavoro con l’esterno (trattandosi di un organo fisso), che l’espansione 
del fluido è praticamente adiabatica e che non si hanno variazioni di 
energia potenziale gravitazionale, integrando tra le condizioni di in-
gresso e di uscita la forma differenziale dell’equazione dell’energia in 
termini meccanici, si ha: 
 

𝑐𝑐 𝑑𝑑𝑑𝑑 + 𝑔𝑔 𝑑𝑑𝑑𝑑 + 𝑑𝑑ℎ = δ𝑞𝑞 −  δ𝑙𝑙 (3.2.16) 
 

𝑐𝑐1
2 − 𝑐𝑐0

2

2 = ℎ0 − ℎ1 (3.2.17) 

 
da cui: 
 

𝑐𝑐1,𝑣𝑣 = √2(ℎ0 − ℎ1,𝑣𝑣) + 𝑐𝑐02 (3.2.18) 

 
dove 𝑐𝑐1,𝑣𝑣 e ℎ1,𝑣𝑣 rappresentano la velocità e l’entalpia statica della fase 
vapore all’uscita dello statore. Per la fase liquida, costituita da una 
diffusione di particelle liquide di piccole dimensioni, si ottiene una 
espressione analoga ma poiché l’entalpia del liquido non varia ap-
prezzabilmente al variare della pressione durante l’espansione si ha: 
 

ℎ1,𝑙𝑙 ≅ ℎ0 (3.2.19) 
 
per cui9: 
 

𝑐𝑐1,𝑙𝑙 < 𝑐𝑐1,𝑣𝑣 (3.2.20) 
 
Pertanto, come evidenziato dalla figura 3.2.9, all’uscita dello statore la 
velocità relativa della fase liquida 𝑤𝑤1,𝑙𝑙 non è congruente con le palet-
tature rotoriche a valle, come quella della fase vapore 𝑤𝑤1,𝑣𝑣, ma è diret-
ta contro l’estradosso della palettatura, cosicché il moto delle particel-
le di liquido oppone resistenza al rotore, introducendo perdite flui-
dodinamiche che determinano una diminuzione del rendimento della 
macchina. Sperimentalmente si è notato che il rendimento diminuisce 
di circa un punto percentuale per ogni punto di diminuzione del tito-
lo. Le particelle di fase liquida, inoltre, urtando la palettatura rotorica 
ad alta velocità (come mostra la figura 3.2.9 la velocità relativa è ele-
vata per effetto della velocità di trascinamento) inducono una pro-
gressiva erosione. Per questo motivo, il bordo di ingresso della palet-
tatura viene solitamente rivestito, sul lato dell’estradosso, con un ri-
porto di materiale ad alta resistenza meccanica all’usura e all’erosione 
per urti (ad esempio stellite, una superlega a base di cobalto e cromo). 

 
9 In realtà la fase liquida aumenta la sua velocità a causa degli scambi di quantità di 
moto con la fase vapore, per cui la sua velocità a fine espansione 𝑐𝑐1,𝑙𝑙 è comunque 
maggiore della velocità iniziale 𝑐𝑐0. 
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Per quanto sopra si considerano accettabili, di norma, valori del titolo 
non inferiori a 0,85. 
 
4. Diminuzione della pressione minima del ciclo 
Si diminuisce la pressione massima del ciclo mantenendo costanti, ai 
fini dell’analisi termodinamica, la pressione massima e la temperatu-
ra massima. Si considera inoltre un solo surriscaldamento del vapore. 
Al diminuire della pressione minima diminuisce la temperatura mi-
nima ad essa correlata, vigendo alla pressione minima condizioni di 
saturazione. L’effetto sul ciclo termodinamico è mostrato nella figura 
3.2.10, da cui si evince quanto segue. 

Al diminuire della temperatura minima del ciclo, i rendimenti dei 
cicli II e III aumentano poiché nulla cambia alla sorgente termica su-
periore. Per quanto riguarda invece il ciclo I, si ha un contemporaneo 
aumento del calore 𝑞𝑞1𝐼𝐼  fornito dall’esterno, poiché il processo di ri-
scaldamento dell’acqua inizia a partire da una temperatura inferiore, 
e del lavoro utile 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼 , come è facile anche rilevare dalla variazione del-
le aree corrispondenti nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 in figura 3.2.10.  
 

 
Figura 3.2.10. Effetto della diminuzione della pressione minima del 
ciclo. 
 

Il contemporaneo aumento di 𝑞𝑞1𝐼𝐼  e di 𝑙𝑙𝑢𝑢𝐼𝐼 , non consente di stabilire, a 
priori, il segno della variazione del rendimento η𝐼𝐼. Si può però dimo-
strare che esso aumenta al diminuire della temperatura minima ap-
prossimando tale ciclo con il ciclo di Lorentz illustrato nella figura 
3.2.11. 
 

 
Figura 3.2.11. Ciclo di Lorentz equivalente al ciclo I. 
 
Il ciclo di Lorentz, riferito al gas perfetto, è costituito da una trasfor-
mazione isobara di riscaldamento (1-2), una trasformazione isoentro-
pica di espansione (2-3) e una trasformazione isoterma di compres-
sione e di cessione di calore all’esterno (3-1). Nel caso specifico esso 
approssima il ciclo I con ottima approssimazione considerando 
l’isobara di riscaldamento (1-2) aderente alla curva limite inferiore 
(lavoro di compressione trascurabile) e la trasformazione (3-1) di sola 
cessione di calore all’esterno. 

Le quantità di calore 𝑞𝑞1 e 𝑞𝑞2 scambiate con l’esterno possono essere 
espresse mediante le relazioni: 
 

𝑞𝑞1 = ∫ 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇
2

1
= 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ (𝑠𝑠2−𝑠𝑠1) (3.2.21) 
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|𝑞𝑞2| = |∫ 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇
1

3
| = T1 ∙ (𝑠𝑠3−𝑠𝑠1) = T1 ∙ (𝑠𝑠2−𝑠𝑠1) (3.2.22) 

 
essendo 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 una opportuna temperatura media della sorgente ter-
mica superiore tra le temperature 𝑇𝑇1 e 𝑇𝑇210. Il rendimento del ciclo di 
Lorentz risulta quindi: 
 

𝜂𝜂 = 1 −
|𝑞𝑞2|
𝑞𝑞1

= 1 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (3.2.23) 

 
Diminuendo la temperatura minima 𝑇𝑇1 diminuisce anche la tempera-
tura media 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, per cui, variando la temperatura minima rispetto a 
un valore di riferimento 𝑇𝑇1 si può porre: 
 

𝜂𝜂 = 1 − 𝑇𝑇1 − ∆𝑇𝑇1
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 − ∆𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (3.2.24) 

 
ove ∆𝑇𝑇1 > 0 denota una diminuzione della temperatura della sorgen-
te termica inferiore. Se ∆𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 fosse uguale a ∆𝑇𝑇1la frazione a secondo 
membro dell’equazione (3.2.24) diminuirebbe, poiché si sottrae a nu-
meratore e a denominatore la stessa quantità positiva, e quindi il ren-
dimento aumenterebbe di conseguenza. In realtà, ∆𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 < ∆𝑇𝑇1 poiché 
la temperatura media 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 diminuisce meno della temperatura 𝑇𝑇111, 

 
10 In realtà, per definizione è proprio 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 =

∫ 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇2
1

(𝑠𝑠2−𝑠𝑠1)
. 

11 La temperatura media può essere considerata equivalente ad una generica media 
pesata tra le temperature 𝑇𝑇1 e 𝑇𝑇2 secondo la relazione: 

𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑋𝑋1 ∙ 𝑇𝑇1 + 𝑋𝑋2 ∙ 𝑇𝑇2  
essendo 𝑋𝑋1 e 𝑋𝑋2, con 𝑋𝑋1 + 𝑋𝑋2 = 1, due pesi che, opportunamente bilanciati, possono 
simulare qualunque tipo di media; per 𝑋𝑋1 = 𝑋𝑋2 = 0,5 si ricade nella media aritmetica. 
Posto 𝑇𝑇1 < 𝑇𝑇2, supponendo di diminuire il valore di 𝑇𝑇1 di una quantità ∆𝑇𝑇1>0, cui cor-
risponde una diminuzione ∆𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 della temperatura media 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚,si può scrivere: 
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 − ∆𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑋𝑋1 ∙ (𝑇𝑇1 − ∆𝑇𝑇1) + 𝑋𝑋2 ∙ 𝑇𝑇2 = (𝑋𝑋1 ∙ 𝑇𝑇1 + 𝑋𝑋2 ∙ 𝑇𝑇2) − 𝑋𝑋1 ∙ ∆𝑇𝑇1  

da cui: 
∆𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑋𝑋1 ∙ ∆𝑇𝑇1  

Essendo 𝑋𝑋1 < 1 risulta quindi ∆𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 < ∆𝑇𝑇1. 

quindi la frazione a secondo membro dell’equazione (3.2.24) diminui-
sce a maggior ragione, e a maggior ragione aumenta il rendimento 
del ciclo. 

In definitiva, la diminuzione della temperatura minima del ciclo 
determina un aumento del rendimento di tutti i cicli parziali. Per 
quanto sopra, inoltre, il calore 𝑞𝑞1 complessivamente fornito 
dall’esterno aumenta, poiché il processo di riscaldamento dell’acqua 
inizia a partire da una temperatura inferiore; inoltre, poiché le quanti-
tà di calore 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼 e 𝑞𝑞1𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 entranti nei cicli parziali II e III rimangono inalte-
rate il loro peso diminuisce, mentre aumenta di conseguenza il peso 
del ciclo I. Tuttavia, l’effetto di variazione dei pesi è molto limitato 
per cui l’aumento del rendimento di tutti i cicli parziali, ancorché con 
un lieve aumento del peso del ciclo a minore rendimento, determina 
un sensibile aumento del rendimento complessivo. 

Si ha inoltre un aumento del lavoro utile di tutti i cicli parziali, 
come risulta evidente dall’aumento della loro area nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠, per-
tanto aumenta il lavoro utile complessivo dell’intero ciclo. L’aumento 
di lavoro specifico utile è notevole poiché esso dipende dal volume 
specifico del vapore (𝑙𝑙 = −∫𝑣𝑣 𝑑𝑑𝑑𝑑 in sede limite) che aumenta in mo-
do pressoché inversamente proporzionale alla diminuzione della 
pressione. Si evidenzia, ad esempio, che l’ultimo stadio della turbina 
di bassa pressione può da solo produrre anche il 10% del lavoro tota-
le. 

Proprio per questo motivo, per consentire la massima espansione 
del vapore nella turbina di bassa pressione, allo scarico è situato il 
condensatore in cui vige una pressione di 0,05 bar (quasi il vuoto as-
soluto), a cui corrispondente una temperatura di saturazione di circa 
33 °C.  

Solitamente, la turbina di bassa pressione è una turbina a doppio 
flusso, schematizzata come indicato nella figura 3.2.12 che segue. Si 
tratta, in pratica, di due turbine a flussi contrapposti congiunte in pa-
rallelo al fine di raddoppiare la sezione di passaggio e di favorire lo 
smaltimento delle grandi portate volumetriche che si hanno a causa 
della bassa densità del vapore a fine espansione. La realizzazione se-
condo lo schema a doppio flusso favorisce inoltre il bilanciamento 



|𝑞𝑞2| = |∫ 𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇𝑇
1

3
| = T1 ∙ (𝑠𝑠3−𝑠𝑠1) = T1 ∙ (𝑠𝑠2−𝑠𝑠1) (3.2.22) 
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𝜂𝜂 = 1 −
|𝑞𝑞2|
𝑞𝑞1

= 1 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (3.2.23) 
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 (3.2.24) 
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delle spinte assiali dovute alle differenze di pressione tra le sezioni di 
ingresso e di uscita. 
 
 

 
Figura 3.2.12. Schema di turbina a doppio flusso. 
 
5. Rigenerazione termodinamica 
In termini generali, la rigenerazione termodinamica consiste nel riuti-
lizzare nel ciclo termodinamico parte dell’energia termica non tra-
sformata in lavoro. Essa consiste cioè in un parziale riciclo, con bene-
ficio per il rendimento, della frazione di calore non utilizzata. 

Ai fini di un’analisi preliminare a livello concettuale, si consideri il 
ciclo illustrato nella figura 3.2.13, costituito da due trasformazioni iso-
terme e due “isodiabatiche” (trasformazioni laterali 2-3 e 4-1), cioè 
due trasformazioni generiche ottenute nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 per traslazione 
orizzontale l’una rispetto all’altra. Esse sottendono, per definizione, la 
stessa area e sono caratterizzate da uno scambio di calore identico per 
quantità e qualità. Sono trasformazioni isodiabatiche, ad esempio, le 
isobare, le isocore e le isoentropiche (in questo caso lo scambio di ca-
lore è nullo).  
 

 
Figura 3.2.13. Rappresentazione degli scambi energetici di un ciclo costituito 
da due trasformazioni isoterme e da due trasformazioni isodiabatiche. 
 
In relazione al tipo delle trasformazioni isodiabatiche, il ciclo potreb-
be essere: 

 ciclo di Stirling: 2 isoterme e 2 isocore; 
 ciclo di Ericsson: 2 isoterme e 2 isobare; 
 ciclo Carnot: 2 isoterme e 2 isoentropiche. 
 
Si faccia riferimento, ad esempio, ad un ciclo di Ericsson e si suppon-
ga, per semplicità, che il fluido operativo sia un gas perfetto. L’analisi 
del ciclo evidenzia quanto segue: 

trasformazione 1 − 2 compressione isoterma: 𝑑𝑑ℎ = 0, quindi δ𝑞𝑞 =
δ𝑙𝑙, 𝑞𝑞12 = 𝑙𝑙12; si fornisce il lavoro di compres-
sione 𝑙𝑙12 dall’esterno e per fare in modo che 
questo non generi un aumento di temperatura 
del sistema si sottrae il calore 𝑞𝑞12. 

Trasformazione 2 − 3 riscaldamento isobaro: il fluido viene riscalda-
to fornendo il calore 𝑞𝑞23. 

Trasformazione 3 − 4 espansione isoterma: 𝑑𝑑ℎ = 0, quindi  𝛿𝛿𝛿𝛿 = 𝛿𝛿𝛿𝛿, 
𝑞𝑞34 = 𝑙𝑙34; il sistema produce il lavoro di 
espansione 𝑙𝑙34 e per fare in modo che questo 
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non generi una diminuzione della temperatu-
ra del sistema si fornisce il calore 𝑞𝑞34. 

Trasformazione 4 − 1 raffreddamento isobaro: il fluido viene raf-
freddato sottraendo il calore 𝑞𝑞41. 

Il rendimento del ciclo, espresso in forma indiretta, è dato dalla rela-
zione: 
 

η = 1 − 𝑞𝑞2
𝑞𝑞1

= 1 − 𝑞𝑞12 + 𝑞𝑞41
𝑞𝑞34 + 𝑞𝑞23

 (3.2.25) 

 
Essendo le trasformazioni 2-3 e 4-1 isodiabatiche è evidente che 𝑞𝑞41 =
𝑞𝑞23. Si immagini ora che le quantità di calore 𝑞𝑞41 e 𝑞𝑞23 non vengano 
scambiate con l’esterno ma che, invece, la quantità di calore uscente 
𝑞𝑞41 venga riciclata e utilizzata per riscaldare il fluido evolvente nel 
ciclo, al posto della quantità di calore 𝑞𝑞23, mediante uno scambiatore 
di calore ideale (cioè con differenze di temperatura tra i due fluidi in-
finitesime). In questo modo il rendimento cambia, dato che le quanti-
tà di calore 𝑞𝑞41 e 𝑞𝑞23, non sono più scambiate con l’esterno, e si ha: 
 

η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 1 − 𝑞𝑞12
𝑞𝑞34

 (3.2.26) 

 
Poiché le quantità 𝑞𝑞41 e 𝑞𝑞23 sono uguali ed essendo la frazione di ca-
lore non utilizzato a secondo membro dell’equazione (3.2.25) una fra-
zione propria, togliendo al numeratore e al denominatore la stessa 
quantità 𝑞𝑞41 = 𝑞𝑞23 la frazione diminuisce, quindi il rendimento del 
ciclo rigenerato è maggiore del rendimento del ciclo non rigenerato. 

Generalizzando, qualunque ciclo rigenerato costituito da due iso-
terme e due isodiabatiche scambia calore con l’esterno solo lungo tra-
sformazioni isoterme, pertanto si ha anche: 
 

𝑞𝑞12 = ∫ 𝑇𝑇12
2

1
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇12 ∙ (𝑠𝑠2 − 𝑠𝑠1) < 0 

 
|𝑞𝑞12| = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ (𝑠𝑠1 − 𝑠𝑠2) 

(3.2.27) 

 

𝑞𝑞34 = ∫ 𝑇𝑇34
4

3
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇34 ∙ (𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3) > 0 

 
𝑞𝑞34 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ (𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3) 

(3.2.28) 

 
Essendo le trasformazioni isodiabatiche (le isobare si ottengono per 
traslazione orizzontale) sarà (𝑠𝑠1 − 𝑠𝑠2) = (𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3), quindi: 
 

η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 1 −
|𝑞𝑞12|
𝑞𝑞34

= 1 − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚(𝑠𝑠1 − 𝑠𝑠2)
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚(𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3)

= 1 − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (3.2.29) 

 
In sede limite, il rendimento di qualunque ciclo rigenerato costituito 
da due isoterme e due isodiabatiche coincide con il rendimento del 
ciclo di Carnot poiché, come detto, si ha scambio di calore con 
l’esterno solo lungo le trasformazioni isoterme. 

Nel paragrafo che segue verranno descritti e discussi i criteri che si 
adottano in pratica, per effettuare la rigenerazione termodinamica dei 
cicli a vapore d’acqua. 

3.3 Rigenerazione con spillamenti di vapore 
 
Con riferimento alla figura 3.3.1, l’obiettivo della rigenerazione del 
ciclo a vapore è quello di diminuire il peso del ciclo I a minore ren-
dimento, eliminando, o riducendo quanto più possibile, la quantità di 
calore 𝑞𝑞1𝐼𝐼 . Teoricamente, ciò potrebbe essere effettuato realizzando 
una trasformazione 5-6 che sottrae calore del ciclo durante la fase di 
espansione per alimentare il ciclo I. In tal senso, le trasformazioni 1-2’ 
e 5-6 si intendono isodiabatiche e sottendono perciò le stesse quantità 
di calore, rappresentate dalle aree A-1-2’-B e C-6-5-D rispettivamente. 
Il problema principale di questa soluzione concettuale è determinato 
dall’impossibilità della sua realizzazione pratica, oltre che da un tito-
lo inaccettabile, perché troppo basso, a fine espansione.  
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ra del sistema si fornisce il calore 𝑞𝑞34. 

Trasformazione 4 − 1 raffreddamento isobaro: il fluido viene raf-
freddato sottraendo il calore 𝑞𝑞41. 

Il rendimento del ciclo, espresso in forma indiretta, è dato dalla rela-
zione: 
 

η = 1 − 𝑞𝑞2
𝑞𝑞1

= 1 − 𝑞𝑞12 + 𝑞𝑞41
𝑞𝑞34 + 𝑞𝑞23

 (3.2.25) 

 
Essendo le trasformazioni 2-3 e 4-1 isodiabatiche è evidente che 𝑞𝑞41 =
𝑞𝑞23. Si immagini ora che le quantità di calore 𝑞𝑞41 e 𝑞𝑞23 non vengano 
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ciclo, al posto della quantità di calore 𝑞𝑞23, mediante uno scambiatore 
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finitesime). In questo modo il rendimento cambia, dato che le quanti-
tà di calore 𝑞𝑞41 e 𝑞𝑞23, non sono più scambiate con l’esterno, e si ha: 
 

η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 1 − 𝑞𝑞12
𝑞𝑞34

 (3.2.26) 

 
Poiché le quantità 𝑞𝑞41 e 𝑞𝑞23 sono uguali ed essendo la frazione di ca-
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Generalizzando, qualunque ciclo rigenerato costituito da due iso-
terme e due isodiabatiche scambia calore con l’esterno solo lungo tra-
sformazioni isoterme, pertanto si ha anche: 
 

𝑞𝑞12 = ∫ 𝑇𝑇12
2

1
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇12 ∙ (𝑠𝑠2 − 𝑠𝑠1) < 0 

 
|𝑞𝑞12| = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ (𝑠𝑠1 − 𝑠𝑠2) 

(3.2.27) 
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3
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑇𝑇34 ∙ (𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3) > 0 

 
𝑞𝑞34 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 ∙ (𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3) 

(3.2.28) 

 
Essendo le trasformazioni isodiabatiche (le isobare si ottengono per 
traslazione orizzontale) sarà (𝑠𝑠1 − 𝑠𝑠2) = (𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3), quindi: 
 

η𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟 = 1 −
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𝑞𝑞34

= 1 − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚(𝑠𝑠1 − 𝑠𝑠2)
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚(𝑠𝑠4 − 𝑠𝑠3)

= 1 − 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (3.2.29) 

 
In sede limite, il rendimento di qualunque ciclo rigenerato costituito 
da due isoterme e due isodiabatiche coincide con il rendimento del 
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l’esterno solo lungo le trasformazioni isoterme. 
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3.3 Rigenerazione con spillamenti di vapore 
 
Con riferimento alla figura 3.3.1, l’obiettivo della rigenerazione del 
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e 5-6 si intendono isodiabatiche e sottendono perciò le stesse quantità 
di calore, rappresentate dalle aree A-1-2’-B e C-6-5-D rispettivamente. 
Il problema principale di questa soluzione concettuale è determinato 
dall’impossibilità della sua realizzazione pratica, oltre che da un tito-
lo inaccettabile, perché troppo basso, a fine espansione.  
 



 
Figura 3.3.1. Rappresentazione schematica nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 del processo di ri-
generazione teorico del ciclo a vapore d’acqua. 
 
In figura 3.3.2 è mostrato un ipotetico schema realizzativo 
dell’impianto basato sul ciclo rigenerato mostrato in figura 3.3.1.  
 
 

 
 

Figura 3.3.2. Schema impiantistico concettuale conforme al processo rigene-
rativo teorico di cui in figura 3.3.1. 
 
L’acqua di alimento uscente dalla pompa non viene preriscaldata nel 
generatore di vapore ma inviata in turbina e, ad esempio, fatta circo-
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lare in cavità realizzate all’interno delle palettature in modo da scam-
biare calore con il vapore che le lambisce dall’esterno.  

Una soluzione di questo genere richiede che l’acqua di alimento 
scambi calore utilizzando le pale della turbina come superfici di 
scambio termico (come accade nella turbina a gas, dove viene inviata 
aria dal compressore per raffreddare le pale). Tale soluzione, tuttavia, 
risulta irrealizzabile perché richiederebbe superfici di scambio termi-
co molto vaste all’interno della turbina e ciò è in contrasto con le ca-
ratteristiche di compattezza delle turbomacchine.  

Nella realtà si estrae vapore da diversi punti in turbina e lo si invia 
in scambiatori di calore, che costituiscono la linea rigenerativa in cui 
viene scaldata l’acqua di alimento. Ad ogni estrazione, o spillamento, 
di vapore corrisponde un’apparecchiatura di scambio termico. Il va-
pore estratto, o spillato, dai diversi punti ha pressioni e temperature 
differenti.  

La figura 3.3.3 mostra lo schema semplificato di un impianto a va-
pore con 1 solo spillamento, mentre la figura 3.3.4 mostra il corri-
spondente ciclo termodinamico.  
 

 
 

Figura 3.3.3. Soluzione impiantistica realizzata in pratica per effettuare la ri-
generazione termodinamica del ciclo a vapore. 
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Figura 3.3.4. Ciclo termodinamico corrispondente alla soluzione impiantisti-
ca di cui in figura 3.3.3. 
 
L’unico scambiatore presente è in questo caso uno scambiatore a mi-
scela in cui il vapore spillato dalla turbina condensa cedendo il calore 
di condensazione all’acqua di alimento12.  

La pressione vigente nello scambiatore a miscela è uguale, a meno 
delle perdite di carico, a quella del vapore spillato in turbina. La 
pompa di estrazione 𝑃𝑃𝑒𝑒 porta il condensato dalla pressione al conden-
satore (pressione minima) a quella vigente nello scambiatore a misce-
la. La pompa di alimento 𝑃𝑃𝑎𝑎, posizionata di seguito allo scambiatore a 
miscela, porta l’acqua fino alla pressione massima del ciclo.  

Facendo riferimento alla figura 3.3.4 è possibile notare come l’area 
sottesa dalla trasformazione 1-2 (area A-1-2-B) rappresenti il calore 
fornito mediante la rigenerazione e non dall’esterno. È altresì possibi-
le notare come la parte finale del preriscaldamento dell’acqua di ali-
mento, rappresentato dalla trasformazione 2R-2’, debba essere co-

 
12 Si vedrà nel seguito il motivo per cui, in questo caso, si ricorre ad uno scambiatore 
a miscela. 

munque effettuata nel generatore di vapore fornendo quindi calore 
dall’esterno. 

Se la linea rigenerativa è costituita da 1 solo scambiatore di calore 
(1 solo spillamento di vapore dalla turbina) questo è sempre uno 
scambiatore a miscela13. Se invece sono presenti più scambiatori rige-
nerativi (più spillamenti di vapore), uno di essi è sempre del tipo a 
miscela mentre gli altri sono scambiatori a superficie del tipo a “tubi e 
mantello”.  

La figura 3.3.5 mostra gli schemi di due scambiatori rigenerativi a 
miscela e a superficie nella loro configurazione più generale.  
 

 
 
Figura 3.3.5. Scambiatori rigenerativi a miscela (a sinistra), con pompa di 
alimento a valle, e a superficie (a destra), con pompa di ripresa del conden-
sato. 
 
Negli scambiatori a miscela i due fluidi (liquido e vapore) si mescola-
no, mentre negli scambiatori a superficie i due flussi sono separati da 
superfici fisiche di scambio termico attraverso le quali avviene il tra-
sferimento di calore da un fluido all’altro. Come si evince dai flussi di 
materia al contorno del volume di controllo (linea tratteggiata), dal 
punto di vista dei bilanci di massa e di energia le due soluzioni sono 
perfettamente equivalenti, ma sono completamente differenti dal 
punto di vista costruttivo e funzionale. Infatti, lo scambiatore a misce-
la richiede una pompa di alimento a valle che agisce su tutta la massa 
d’acqua e vapore (1 +𝑚𝑚𝑠𝑠) mentre lo scambiatore a superficie può ri-

 
13 Soluzione tipica di impianti di piccola potenza, generalmente fino a 15÷20 MW, 
come per esempio gli impianti di termovalorizzazione dei rifiuti e a biomasse. 



 

 
Figura 3.3.4. Ciclo termodinamico corrispondente alla soluzione impiantisti-
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chiedere l’utilizzo di una pompa che agisce sul solo condensato (𝑚𝑚𝑠𝑠) 
del vapore. Di norma il liquido uscente dallo scambiatore a miscela si 
trova in condizioni di liquido saturo e all’interno dello scambiatore 
vigono condizioni di equilibrio bifase liquido-vapore. 

Come detto, tutti gli impianti a vapore hanno uno scambiatore a 
miscela perché esso, oltre a partecipare al preriscaldamento rigenera-
tivo dell’acqua di alimento svolge anche la fondamentale funzione di 
degasamento dell’acqua di alimento. In alcune parti del ciclo in cui la 
pressione è minore di quella atmosferica (condensatore, tenute della 
turbina di bassa pressione) si hanno dei trafilamenti di aria in ingres-
so al ciclo che si discioglie nel liquido. In seno al fluido evolvente vi 
sono perciò gas disciolti come ossigeno o anidride carbonica che ren-
dono il fluido ossidante e corrosivo specie alle alte temperature vi-
genti nel generatore di vapore. Ulteriori gas disciolti nella fase liquida 
sono introdotti nel ciclo dall’acqua di reintegro. I gas disciolti vengo-
no estratti in parte dal condensatore mediante opportuni estrattori 
denominati “eiettori”; ciò però non è sufficiente e i gas ancora presen-
ti vengono ulteriormente estratti (non completamente) nello scambia-
tore rigenerativo a miscela, denominato perciò degasatore, mediante 
un processo di separazione spontanea che avviene a più alta tempera-
tura in condizioni di saturazione, ed espulsi grazie alla pressione vi-
gente nel suo interno, maggiore di quella atmosferica.  
 
Valutazione dei benefici della rigenerazione in un impianto con 1 
spillamento 
Nel seguito viene analizzato un impianto a vapore con un solo spil-
lamento per mostrare, con riferimento ad una configurazione molto 
semplice, i benefici che derivano dall’introduzione della rigenerazio-
ne termodinamica. Allo scopo si fa riferimento agli schemi impianti-
stico e del ciclo termodinamico rappresentati nelle precedenti figure 
(3.3.3) e (3.3.4). 

L’analisi viene effettuata attraverso il confronto in sede limite dei 
rendimenti dei cicli rigenerato e non. Si suppone unitaria la massa di 
vapore umido allo scarico della turbina e si indica con 𝑚𝑚𝑠𝑠 la massa di 
vapore spillato; inoltre, si trascurano per semplicità i lavori delle 

pompe, cosicché i punti 1 e 2R coincidono rispettivamente con i punti 
0 e 2. 
 
Rendimento del ciclo non rigenerato 
Se non è presente la rigenerazione l’acqua di alimento entra nel gene-
ratore di vapore nelle condizioni del punto 1, pertanto il rendimento 
del ciclo non rigenerato sarà dato dalla relazione: 
 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 𝑙𝑙𝑇𝑇
𝑞𝑞1

= ℎ3 − ℎ4
ℎ3 − ℎ1

 (3.3.1) 

 
Rendimento del ciclo rigenerato 
Per determinare il rendimento del ciclo rigenerato, si immagina che il 
lavoro della turbina sia prodotto da due distinte turbine disposte in 
serie e divise nella sezione dello spillamento come mostrato in figura 
3.3.6.  
 

 
 
Figura 3.3.6. Flussi in turbina a monte e a valle dello spillamento rigenerati-
vo. 
 
Nella prima turbina espande la massa totale (1+𝑚𝑚𝑠𝑠) di vapore, mentre 
nella seconda espande la massa unitaria rimanente dopo lo spilla-
mento. Si ha pertanto: 
 

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑅𝑅 = (1 +𝑚𝑚𝑠𝑠) ∙ (ℎ3 − ℎ5) + 1 ∙ (ℎ5 − ℎ4)
= (ℎ3 − ℎ4) + 𝑚𝑚𝑠𝑠 ∙ (ℎ3 − ℎ5) 

(3.3.2) 
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La seconda espressione a secondo membro dell’equazione (3.3.2) 
equivale a considerare due turbine disposte in parallelo invece che in 
serie, di cui una realizza l’espansione della massa unitaria di vapore 
dalle condizioni iniziali (punto 3) fino alle condizioni di scarico al 
condensatore (punto 4), l’altra realizza l’espansione della massa 𝑚𝑚𝑠𝑠 
del vapore spillato dalle condizioni iniziali comuni alle due turbine 
(punto 3) fino alle condizioni vigenti nel punto di spillamento (punto 
5). 

Per quanto riguarda il calore 𝑞𝑞1,𝑅𝑅 fornito dall’esterno si ha: 
 

𝑞𝑞1,𝑅𝑅 = (1 +𝑚𝑚𝑠𝑠) ∙ (ℎ3 − ℎ2𝑅𝑅) (3.3.3) 
 
e quindi il rendimento risulta: 
 

η𝑅𝑅 =
(ℎ3 − ℎ4) + 𝑚𝑚𝑠𝑠(ℎ3 − ℎ5)
(1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠)(ℎ3 − ℎ2𝑅𝑅)

 (3.3.4) 

 
Da un confronto preliminare tra le due relazioni (3.3.1) e (3.3.4), che 
esprimono rispettivamente i rendimenti dei cicli non rigenerato e ri-
generato, si osserva che l’espressione a numeratore del secondo con-
tiene lo stesso termine (ℎ3 − ℎ4) presente nel primo, con l’aggiunta 
del termine 𝑚𝑚𝑠𝑠(ℎ3 − ℎ5) dovuto alla presenza dello spillamento rige-
nerativo.  

Per poter effettuare un confronto decisivo tra i due rendimenti ap-
pare pertanto opportuno rielaborare il denominatore della (3.3.4) al 
fine di sostituire l’entalpia ℎ2𝑅𝑅 con termini più direttamente confron-
tabili. Eseguendo a tal fine il bilancio energetico dello scambiatore ri-
generativo si ha, in breve: 
 

1 ∙ ℎ1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠 ∙ ℎ5 = (1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠) ∙ ℎ2𝑅𝑅 (3.3.5) 
 
in cui, a secondo membro, compare il termine (1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠) ∙ ℎ2𝑅𝑅 presente 
anche nella (3.3.4). Sostituendo nella (3.3.4) si ha pertanto: 
 

η𝑅𝑅 =
(ℎ3 − ℎ4) +𝑚𝑚𝑠𝑠 ∙ (ℎ3 − ℎ5)

(1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠) ∙ ℎ3 − (1 ∙ ℎ1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠 ∙ ℎ5)
 (3.3.6) 

 
da cui 
 

η𝑅𝑅 =
(ℎ3 − ℎ4) +𝑚𝑚𝑠𝑠 ∙ (ℎ3 − ℎ5)
(ℎ3 − ℎ1) +𝑚𝑚𝑠𝑠 ∙ (ℎ3 − ℎ5)

 (3.3.7) 

 
Richiamando qui di seguito l’espressione del rendimento del ciclo 
non rigenerato: 
 

η = ℎ3 − ℎ4
ℎ3 − ℎ1

 (3.3.8) 

 
si osserva che il rendimento del ciclo rigenerato differisce da quello 
del ciclo non rigenerato per il termine 𝑚𝑚𝑠𝑠(ℎ3 − ℎ5) che compare a 
numeratore e a denominatore. Pertanto, se tale termine non è nullo, il 
rendimento del ciclo rigenerato risulta maggiore del rendimento del 
ciclo non rigenerato in quanto, per le ben note proprietà delle frazio-
ni, aggiungendo una uguale quantità positiva al numeratore e al de-
nominatore di una frazione propria (cioè il cui valore è minore di 1) il 
valore della frazione aumenta. Quindi, se 𝑚𝑚𝑠𝑠 > 0 e ℎ3 > ℎ5 il rendi-
mento del ciclo rigenerato è sempre maggiore di quello del ciclo sem-
plice. Risulta invece η = η𝑅𝑅 se 𝑚𝑚𝑠𝑠 = 0 oppure ℎ5 = ℎ3. 

Per quanto riguarda la prima condizione, 𝑚𝑚𝑠𝑠 = 0, si possono veri-
ficare due casi, entrambi banali sul piano concettuale e insignificanti 
sul piano pratico. Il primo corrisponde ad assenza di spillamento 
(spillamento chiuso), il secondo a spillamento effettuato allo scarico 
della turbina. Risolvendo il bilancio energetico espresso 
dall’equazione (3.3.5) rispetto a 𝑚𝑚𝑠𝑠, si ha infatti: 
 

𝑚𝑚𝑠𝑠 =
ℎ2𝑅𝑅 − ℎ1
ℎ5 − ℎ2𝑅𝑅

 (3.3.9) 
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Un eventuale spillamento a valle della turbina non porterebbe nessun 
beneficio poiché non sarebbe in grado di innalzare la temperatura 
dell’acqua di alimento, dato che il vapore allo scarico della turbina si 
trova alla stessa temperatura dell’acqua di alimento (𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇0 per ipo-
tesi) o perfino inferiore (in realtà è 𝑇𝑇1 > 𝑇𝑇0 in conseguenza del lavoro 
di compressione), per cui si avrebbe 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇1, quindi ℎ2𝑅𝑅 = ℎ1 e, per 
la (3.3.9), 𝑚𝑚𝑠𝑠 = 0 (nel senso che lo spillamento è vano se non produce 
effetto utile).  

È significativo, invece, il caso in cui si abbia ℎ5 = ℎ3. Come si evin-
ce dalla figura 3.3.7, muovendo il punto 5 lungo la linea di espansione 
fra i punti 4 e 3, il punto 2R si si muove di conseguenza fra i punti 1 e 
2’. 

 
Figura 3.3.7. Ciclo rigenerato con 1 spillamento sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 
Ne risultano due casi limite, quanto il punto 5 va a coincidere con i 
punti 4 o 3 rispettivamente, e un terzo caso, generico, quando il punto 
5 in trova in una posizione intermedia tra i punti 3 e 4 lungo la curva 
di espansione. 

1. Se il punto 5 va a coincidere con il punto 3, il punto 2R va a coin-
cidere con il punto 2’. In questo caso si elimina il peso del primo 
ciclo parziale perché il calore di preriscaldamento viene fornito 
completamente attraverso la rigenerazione. Tuttavia, lo spilla-

mento si trova in testa alla turbina, il vapore spillato non compie 
lavoro all’interno della turbina e non si ha alcun beneficio sul 
rendimento, essendo ℎ5 = ℎ3. Ciò significa che la rigenerazione 
mediante spillamento porta benefici al rendimento solo se la 
massa di vapore spillata ha compiuto lavoro in turbina prima di 
essere spillata. 

2. Se il punto 5 va a coincidere con il punto 4, il punto 2R va a coin-
cidere con il punto 1. Si tratta del caso già precedentemente esa-
minato, con spillamento effettuato in coda alla turbina, per cui 
 𝑚𝑚𝑠𝑠 = 0 in virtù dell’equazione (3.3.9). 

3. Solo se il vapore viene spillato in un punto intermedio fra 3 e 4 si 
ottengono benefici dal punto di vista del rendimento essendo 
𝑚𝑚𝑠𝑠(ℎ3 − ℎ5) > 0. 

Per sintetizzare questi concetti si introduce un indice denominato 
“grado di rigenerazione” e indicato 𝑅𝑅. Il grado di rigenerazione è de-
finito come il rapporto fra la quantità di calore 𝑞𝑞𝑅𝑅 effettivamente tra-
sferita all’acqua con la rigenerazione (area A-1-2-B in figura 3.3.7) e la 
massima quantità di calore 𝑞𝑞𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 trasferibile con la rigenerazione 
(area A-1-2’-C in figura 3.3.7): 
 

𝑅𝑅 = 𝑞𝑞𝑅𝑅
𝑞𝑞𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

= ℎ2 − ℎ1
ℎ2′ − ℎ1

= ℎ2𝑅𝑅 − ℎ1
ℎ2′ − ℎ1

 (3.3.10) 

 
Il grado di rigenerazione 𝑅𝑅 è un indice normalizzato della rigenera-
zione compreso fra 0 e 1. Si ha infatti: 

 𝑅𝑅 = 0  per ℎ2𝑅𝑅 = ℎ1  
In questo caso, come già discusso, η𝑅𝑅 = η; 

 𝑅𝑅 = 1  per ℎ2𝑅𝑅 = ℎ2′   
Anche in questo caso, come già discusso, η𝑅𝑅 = η ; 

 
14 Ciò però vale solo nel caso di impianto con un solo spillamento; nel caso di impian-
ti con più di uno spillamento è comunque η𝑅𝑅 > η risultando ininfluente, ai fini del 
rendimento, solo lo spillamento che rende 𝑅𝑅 = 1 effettuato in testa alla turbina. 
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14 Ciò però vale solo nel caso di impianto con un solo spillamento; nel caso di impian-
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 0 < 𝑅𝑅 < 1 per ℎ1 < ℎ2𝑅𝑅 < ℎ2′  
In questo caso η𝑅𝑅 > η. 

 
Il fatto che (η𝑅𝑅 − η) = 0 per 𝑅𝑅 = 0 e per 𝑅𝑅 = 1 e che (η𝑅𝑅 − η) > 0 per 
0 < 𝑅𝑅 < 1 sancisce, per il teorema di Rolle, la presenza di un massimo 
del rendimento del ciclo rigenerato nell’intervallo 0 < 𝑅𝑅 < 1. 

La figura 3.3.8 mostra la variazione dell’incremento relativo del 
rendimento del ciclo rigenerato rispetto al grado di rigenerazione 𝑅𝑅, 
all’aumentare del numero degli spillamenti 𝑛𝑛.  

 

 
 

Figura 3.3.8. Variazione dell’incremento relativo rendimento del ciclo rige-
nerato rispetto al grado di rigenerazione 𝑅𝑅, all’aumentare del numero degli 
spillamenti 𝑛𝑛. 

 
Con riferimento alla figura 3.3.8 si osserva quanto segue. 

 Con un solo spillamento l’incremento massimo di rendimento si 
ottiene per un grado di rigenerazione 𝑅𝑅 ≅ 0,5, ossia quando la 
temperatura dell’acqua di alimento alla fine del preriscaldamento 
rigenerativo è media tra le due temperature di saturazione alle 
pressioni massima e minima.  

 All’aumentare del numero degli spillamenti l’incremento di ren-
dimento massimo si ha per un grado di reazione via via crescente. 
Tuttavia, il grado di rigenerazione unitario (azzeramento del peso 
del ciclo parziale a minore rendimento) non può essere mai rag-
giunto perché ciò significherebbe effettuare il primo spillamento in 
testa alla turbina per qualsivoglia numero finito di spillamenti. 
Teoricamente, il grado di rigenerazione unitario può essere ottenu-
to solo con un numero infinito di spillamenti, poiché il primo, seb-
bene effettuato di testa alla turbina, è ininfluente essendo infinite-
simo; ovvero, in altri termini, con un numero infinito di spillamen-
ti effettuati lungo la curva di espansione, ma nessuno in testa alla 
turbina, il grado di rigenerazione raggiungerebbe il valore unitario 
a meno di una quantità infinitesima.  

 All’aumentare del numero degli spillamenti l’incremento relativo 
del rendimento si riduce. Aggiungere uno spillamento significa ot-
tenere una riduzione del consumo specifico e, quindi, una ridu-
zione della spesa per il combustibile (costo variabile), a fronte però 
di una maggiore complessità impiantistica e, quindi di un maggio-
re costo di impianto (costo fisso). Il numero di spillamenti ottimale 
deriva quindi da un processo di ottimizzazione tecnico-economica 
poiché ci sarà un numero 𝑛𝑛 di spillamenti in corrispondenza dei 
quali il costo d’impianto non viene più coperto dalla diminuzione 
dei costi di gestione. Per impianti di piccola taglia, indicativamente 
fino a 10÷15 MW, si effettuano 1-2 spillamenti, per impianti di 
grande taglia, oltre 100-150 MW, si effettuano 6-8 spillamenti, 
mentre negli impianti ultra-supercritici fino a 10 spillamenti. 

 
Impianto a vapore con 5 spillamenti rigenerativi 
Nella figura 3.3.9 che segue è rappresentato lo schema semplificato di 
un impianto a vapore con 5 spillamenti rigenerativi dell’acqua di ali-
mento, secondo una configurazione che consente di descrivere esau-
stivamente qualunque impianto con un qualsivoglia numero di spil-
lamenti. 
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Impianto a vapore con 5 spillamenti rigenerativi 
Nella figura 3.3.9 che segue è rappresentato lo schema semplificato di 
un impianto a vapore con 5 spillamenti rigenerativi dell’acqua di ali-
mento, secondo una configurazione che consente di descrivere esau-
stivamente qualunque impianto con un qualsivoglia numero di spil-
lamenti. 
 



 
 

Figura 3.3.9. Schema impianto a 5 spillamenti rigenerativi. 
 
Nello schema di figura 3.3.9 sono presenti 5 scambiatori rigenerativi 
dell’acqua di alimento, 4 dei quali del tipo a superficie e uno, il dega-
satore, a miscela, posto in una posizione intermedia rispetto agli 
scambiatori a superficie. Il degasatore, ove vigono condizioni di equi-
librio bifase liquido-vapore, è seguito dalla pompa di alimento che 
comprime l’acqua alla pressione massima del ciclo. La pompa di ali-
mento è necessariamente posizionata subito a valle del degasatore in 
quanto il liquido saturo all’uscita non può essere inviato direttamente 
agli scambiatori successivi, ove acquisendo calore vaporizzerebbe. 

In questa figura l’ordine degli spillamenti è stabilito con riferimen-
to al percorso dell’acqua di alimento e non del vapore evolvente in 
turbina. Pertanto, il primo spillamento è quello a pressione (e tempe-
ratura) minore, l’ultimo lungo la curva di espansione, mentre l’ultimo 
spillamento è quello a pressione (e temperatura) maggiore, il primo 
lungo la curva di espansione. 

È chiamata linea rigenerativa, o circuito rigenerativo, la parte di 
impianto in cui avviene l’intero processo rigenerativo, che include 
tutti i componenti che vanno dalla pompa di estrazione all’ultimo 



scambiatore rigenerativo. Con riferimento alla pressione dell’acqua di 
alimento la linea rigenerativa si suddivide in due sezioni distinte: 

 linea rigenerativa di bassa pressione, che va dalla pompa di estra-
zione al degasatore compreso. La pressione è imposta dalla pompa 
di estrazione. Contiene gli scambiatori rigenerativi di bassa pres-
sione; 

 linea rigenerativa di alta pressione, che va dalla pompa di alimen-
to fino all’ingresso del generatore di vapore. La pressione è impo-
sta dalla pompa di alimento. Contiene gli scambiatori di alta pres-
sione. 

 
Nella linea rigenerativa vige una temperatura crescente lungo il per-
corso dell’acqua di alimento nei 5 scambiatori rigenerativi. Compati-
bilmente con la discretizzazione della curva di espansione secondo gli 
stadi della turbina a vapore, gli incrementi di temperatura dell’acqua 
di alimento negli scambiatori devono essere il più possibile uniformi 
per minimizzare le irreversibilità dovute alle differenze di temperatu-
ra tra fluidi caldi (valore spillato alle diverse pressioni) e fluidi freddi 
(acqua di alimento) negli scambiatori. 

L’ultimo spillamento (ovvero il primo lungo la curva di espansio-
ne) viene solitamente effettuato allo scarico della turbina di alta pres-
sione poiché spillare vapore dalla turbina di alta pressione con pareti 
molto spesse e stadi molto compatti, in ordine all’elevata pressione 
del vapore comporterebbe difficoltà tecnologiche dal punto di vista 
costruttivo. Si tratta tuttavia di una soluzione tecnologica determinata 
da scelte del costruttore e talvolta la turbina di alta pressione presenta 
anche uno spillamento intermedio.  

Il condensato del vapore negli scambiatori a superficie viene man-
dato allo scambiatore precedente; il trasferimento avviene sponta-
neamente, senza l’ausilio di una pompa, per effetto della differenza di 
pressione vigente tra i due scambiatori. La condensa del penultimo 
scambiatore (il primo della linea rigenerativa di alta pressione) viene 
inviata alla base della torretta del degasatore. La condensa del primo 
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scambiatore (il primo della linea rigenerativa di bassa pressione) vie-
ne inviata al pozzo caldo del condensatore.  

Il condensato uscente dagli scambiatori a superficie si trova in 
condizioni di liquido sottoraffreddato ma, come risulterà più eviden-
te nel seguito dalla descrizione delle caratteristiche funzionali degli 
scambiatori, sempre a temperatura maggiore della temperatura di sa-
turazione dello scambiatore precedente. Di conseguenza, entrando 
nello scambiatore precedente, dove vige una pressione inferiore, il 
condensato subisce una parziale vaporizzazione (processo denomina-
to di “flash” in quanto l’evaporazione avviene repentinamente) per 
portarsi in equilibrio liquido-vapore alla pressione inferiore. Il vapore 
prodotto contribuisce al processo rigenerativo e viene condensato alla 
pressione inferiore nel processo di scambio termico con l’acqua di 
alimento.  

Il processo di flash interessa anche la condensa uscente dal primo 
scambiatore della linea rigenerativa di bassa pressione inviata al poz-
zo caldo del condensatore. Il condensatore, tuttavia, non fa parte del 
processo rigenerativo e il vapore prodotto dal processo di flash viene 
condensato, insieme al vapore scaricato dalla turbina, dal fluido re-
frigerante utilizzato nel condensatore (es., acqua di mare). Il calore di 
condensazione del vapore di flash costituisce pertanto una ulteriore 
perdita al condensatore. Per evitare tale perdita, come sarà discusso 
più approfonditamente nel seguito, la condensa del primo scambiato-
re può essere ripresa mediante una pompa e reintrodotta nel circuito 
principale dell’acqua di alimento adottando una soluzione come 
quella rappresentata nello schema a destra in figura 3.3.5. 
 
Bilancio di materia 
Si indicano le masse di vapore spillato con 𝑚𝑚𝑠𝑠,𝑖𝑖 e le condense con 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑖𝑖, 
utilizzando l’indice “i” per designare lo spillamento i-esimo, e si sup-
pone che la massa uscente dalla turbina nel punto 8 del ciclo sia uni-
taria (𝑚𝑚8 = 1). Nei vari rami di circuito dell’impianto a vapore si veri-
fica la situazione qui di seguito descritta. 

 Nella linea rigenerativa di bassa pressione fluisce la massa d’acqua 
di alimento data dal condensato del vapore scaricato dalla turbina 
(di massa unitaria) a cui si aggiunge la condensa inviata al pozzo 
caldo del condensatore dal primo scambiatore rigenerativo di bas-
sa pressione, data dalla somma delle masse di condensa dei primi 
due spillamenti di vapore.   
Nella linea rigenerativa di bassa pressione fluisce pertanto la mas-
sa: (1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,2).  

 Nel primo scambiatore rigenerativo di bassa pressione si avrà la 
sola massa unitaria del condensato del vapore scaricato dalla tur-
bina se la condensa del primo scambiatore viene ripresa da una 
pompa per essere reintrodotta nel circuito principale dell’acqua di 
alimento.  
In questo caso, poiché il punto di iniezione è situato tra il primo e 
il secondo scambiatore, quest’ultimo sarà ancora interessato alla 
massa (1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,2). 

 Nella linea rigenerativa di alta pressione fluisce la massa d’acqua 
di alimento proveniente dalla linea rigenerativa di bassa pressione 
a cui si aggiungono la massa di vapore che alimenta il degasatore e 
la condensa inviata al degasatore dal primo scambiatore rigenera-
tivo di alta pressione, data dalla somma delle masse di condensa 
degli ultimi due spillamenti di vapore.   
Nella linea rigenerativa di alta pressione fluisce pertanto la massa: 
(1 + ∑ 𝑚𝑚𝑠𝑠,𝑖𝑖

5
1 ).  

Questa è la massa totale di fluido operativo che evolve nel genera-
tore di vapore e, nella fattispecie, in tutta la turbina di alta pressio-
ne. 

 Allo scarico della turbina di alta pressione si ha il prelievo del va-
pore destinato all’ultimo scambiatore rigenerativo di alta pressio-
ne per cui nel risurriscaldatore del generatore di vapore e 
all’ingresso della turbina di media pressione si ha la massa: 
(1 + ∑ 𝑚𝑚𝑠𝑠,𝑖𝑖

4
1 ). 
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Ciclo termodinamico dell’impianto a vapore con 5 spillamenti rige-
nerativi 
La figura 3.3.10 mostra la rappresentazione sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 del ciclo ri-
generato con 5 spillamenti.  
 

 
Figura 3.3.10. Rappresentazione sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 del ciclo rigenerato con 5 spil-
lamenti. 
 
Nella figura sono rappresentate le seguenti trasformazioni: 

0-1 compressione adiabatica eseguita dalla pompa di estrazione 
che porta il fluido evolvente dalla pressione minima vigente 
nel condensatore alla pressione vigente nel degasatore; 

1-2 preriscaldamento isobaro (in sede limite) in 3 stadi mediante il 
calore ceduto dal vapore spillato nei due scambiatori rigenera-
tivi di bassa pressione e nel degasatore; 

2-3 compressione adiabatica eseguita dalla pompa di alimento che 
porta il fluido evolvente dalla pressione vigente nel degasato-
re alla pressione massima del ciclo; 

3-3R proseguimento del preriscaldamento isobaro in 2 stadi me-
diante il calore ceduto dal vapore spillato nei due scambiatori 
di alta pressione; 

3R-4’ completamento del preriscaldamento isobaro nel generatore 
di vapore, dove il fluido evolvente aumenta la sua temperatu-
ra fino alle condizioni di liquido saturo; 

4’-4” vaporizzazione isotermobarica nel generatore di vapore; 
4”-5 surriscaldamento isobaro del vapore fino alla temperatura 

massima del ciclo; 
5-6 espansione adiabatica nella turbina di alta pressione; 
6-7 risurriscaldamento isobaro a pressione intermedia del vapore 

uscente dalla turbina di alta pressione fino alla temperatura 
massima del ciclo; 

7-8 espansione adiabatica nella turbina di media e bassa pressione 
fino alla pressione vigente nel condensatore; 

8-0 condensazione del vapore esausto uscente dalla turbina per 
sottrazione di calore nel condensatore. 

 
Oltre alle trasformazioni sopraccitate, nel ciclo illustrato in figura 
3.3.10 è rappresentata anche l’evoluzione dei cinque spillamenti di 
vapore. Nel rappresentare l’evoluzione degli spillamenti nel ciclo 
termodinamico si deve osservare quanto segue: 

 È nota la pressione dell’ultimo spillamento di alta pressione (pri-
mo spillamento lungo la curva di espansione allo scarico della tur-
bina di alta pressione) in quanto coincidente con la pressione del 
risurriscaldamento. L’evoluzione di questo spillamento è perciò 
univocamente rappresentata dall’isobara passante per il punto 6 
(s5) fino al punto 3R15. 

 È nota la pressione del terzo spillamento in quanto coincidente (a 
meno delle perdite di carico in sede reale) con la pressione vigente 
nel degasatore. L’evoluzione di questo spillamento è perciò univo-

 
15 In realtà il punto 3R si trova sull’isobara a pressione massima dell’acqua di alimen-
to, mentre la pressione dello spillamento è minore. Si vedrà nel seguito, approfon-
dendo le caratteristiche funzionali degli scambiatori rigenerativi, dove è situato esat-
tamente il punto rappresentativo dello stato finale della condensa del vapore spillato. 



Ciclo termodinamico dell’impianto a vapore con 5 spillamenti rige-
nerativi 
La figura 3.3.10 mostra la rappresentazione sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 del ciclo ri-
generato con 5 spillamenti.  
 

 
Figura 3.3.10. Rappresentazione sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 del ciclo rigenerato con 5 spil-
lamenti. 
 
Nella figura sono rappresentate le seguenti trasformazioni: 

0-1 compressione adiabatica eseguita dalla pompa di estrazione 
che porta il fluido evolvente dalla pressione minima vigente 
nel condensatore alla pressione vigente nel degasatore; 

1-2 preriscaldamento isobaro (in sede limite) in 3 stadi mediante il 
calore ceduto dal vapore spillato nei due scambiatori rigenera-
tivi di bassa pressione e nel degasatore; 

2-3 compressione adiabatica eseguita dalla pompa di alimento che 
porta il fluido evolvente dalla pressione vigente nel degasato-
re alla pressione massima del ciclo; 

3-3R proseguimento del preriscaldamento isobaro in 2 stadi me-
diante il calore ceduto dal vapore spillato nei due scambiatori 
di alta pressione; 

3R-4’ completamento del preriscaldamento isobaro nel generatore 
di vapore, dove il fluido evolvente aumenta la sua temperatu-
ra fino alle condizioni di liquido saturo; 

4’-4” vaporizzazione isotermobarica nel generatore di vapore; 
4”-5 surriscaldamento isobaro del vapore fino alla temperatura 

massima del ciclo; 
5-6 espansione adiabatica nella turbina di alta pressione; 
6-7 risurriscaldamento isobaro a pressione intermedia del vapore 

uscente dalla turbina di alta pressione fino alla temperatura 
massima del ciclo; 

7-8 espansione adiabatica nella turbina di media e bassa pressione 
fino alla pressione vigente nel condensatore; 

8-0 condensazione del vapore esausto uscente dalla turbina per 
sottrazione di calore nel condensatore. 

 
Oltre alle trasformazioni sopraccitate, nel ciclo illustrato in figura 
3.3.10 è rappresentata anche l’evoluzione dei cinque spillamenti di 
vapore. Nel rappresentare l’evoluzione degli spillamenti nel ciclo 
termodinamico si deve osservare quanto segue: 

 È nota la pressione dell’ultimo spillamento di alta pressione (pri-
mo spillamento lungo la curva di espansione allo scarico della tur-
bina di alta pressione) in quanto coincidente con la pressione del 
risurriscaldamento. L’evoluzione di questo spillamento è perciò 
univocamente rappresentata dall’isobara passante per il punto 6 
(s5) fino al punto 3R15. 

 È nota la pressione del terzo spillamento in quanto coincidente (a 
meno delle perdite di carico in sede reale) con la pressione vigente 
nel degasatore. L’evoluzione di questo spillamento è perciò univo-

 
15 In realtà il punto 3R si trova sull’isobara a pressione massima dell’acqua di alimen-
to, mentre la pressione dello spillamento è minore. Si vedrà nel seguito, approfon-
dendo le caratteristiche funzionali degli scambiatori rigenerativi, dove è situato esat-
tamente il punto rappresentativo dello stato finale della condensa del vapore spillato. 



camente rappresentata dall’isobara passante per il punto 2 fino al 
punto s3 sulla curva di espansione. 

 Una volta rappresentati questi due spillamenti, che possono essere 
considerati di riferimento, si possono rappresentare (ma non in 
modo univoco) i tre spillamenti rimanenti nelle posizioni interme-
die. 

 
Il calore complessivamente fornito all’acqua di alimento durante 
l’intero processo rigenerativo è rappresentato in figura 3.3.10 
dall’area A-1-2-3-3R-B, sottesa dalle trasformazioni 1-2 e 3-3R (preri-
scaldamento realizzato in bassa pressione dagli spillamenti s1, s2, s3 e 
in alta pressione dagli spillamenti s4 e s5 rispettivamente). 

La massa del vapore complessivamente spillata dalla turbina è 
dell’ordine del 30÷40% della massa totale di vapore surriscaldato 
prodotto dal generatore di vapore, ne risulta una portata al condensa-
tore dell’ordine del 60÷70% di quest’ultima. In sostanza, con la rige-
nerazione il rendimento aumenta perché si riduce sensibilmente la 
quantità di calore 𝑄𝑄2 ceduta all’ambiente esterno attraverso il con-
densatore. 

3.4 Analisi dei componenti dell’impianto a vapore 
 
Qui di seguito vengono approfondite le caratteristiche funzionali dei 
principali componenti dell’impianto, specificamente: condensatore, 
scambiatori rigenerativi a superficie, degasatore, pompe, turbine, ge-
neratore di vapore. 
 
Condensatore 
Il condensatore, schematizzato nella figura 3.4.1, è uno scambiatore di 
calore a superficie con costruzione a tubi e mantello di forma prisma-
tica di notevoli dimensioni. Esso è situato in prossimità della turbina, 
generalmente al di sotto, ed è collegato ad essa attraverso un breve 
condotto di grande diametro dotato di un giunto di dilatazione a sof-

fietto. In condizioni nominali di progetto, alle latitudini medio-basse, 
la pressione vigente nel condensatore è pari a 0,05 bar a cui corri-
sponde una temperatura di saturazione di circa 33 °C. Il posiziona-
mento in prossimità della turbina si rende necessario in ordine alle 
notevoli portate volumetriche dovute alla bassa pressione e, quindi, 
all’elevato volume specifico del vapore scaricato dalla turbina. Nella 
parte inferiore del condensatore, chiamata “pozzo caldo”, si raccoglie 
la condensa dell’acqua di alimento, in condizioni di liquido saturo al-
la pressione minima del ciclo. 
 

 
 
Figura 3.4.1. Rappresentazione schematica del condensatore. 
 
Ai lati sono presenti due casse d’acqua in cui in cui si accumula 
l’acqua di raffreddamento per la condensazione del vapore16 in in-
gresso e in uscita dai fasci tubieri. Le due casse d’acqua sono separate 
dalla zona centrale di scambio termico da due piastre in cui sono in-
castonati i tubi nei quali fluisce l’acqua di raffreddamento. I fasci tu-
bieri sono costituiti anche da migliaia di tubi disposti in parallelo che 
realizzano nell’insieme una grandissima superficie di scambio termi-
co. Il vapore lambisce i tubi dall’esterno cosicché l’acqua di raffred-
damento, durante il suo percorso all’interno dei fasci tubieri, si ri-

 
16 Solitamente acqua di mare nelle centrali termoelettriche situate in prossimità delle 
coste, acqua ricircolata in torri evaporative nelle centrali termoelettriche situate 
nell’entroterra. 
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scalda sottraendo calore al vapore, che condensa e si riversa nel poz-
zo caldo. La temperatura d’ingresso dell’acqua di raffreddamento, in 
media durante l’anno, è di circa 20 °C (nei nostri mari), mentre la 
temperatura in uscita non può superare, per ragioni normative, il va-
lore di 35 °C. 

La pressione di 0,05 bar si instaura intrinsecamente in virtù 
dell’equilibrio termodinamico a saturazione che si realizza alla tem-
peratura di condensazione del vapore di 33 °C; all’aumentare di que-
sta temperatura (in relazione alle condizioni climatiche), aumenta il 
corrispondente valore della pressione. La temperatura di condensa-
zione del vapore e le temperature iniziale e finale dell’acqua di raf-
freddamento (all’ingresso e all’uscita del condensatore), impongono 
la superficie di scambio termico necessaria per la condensazione 
dell’unità di massa vapore e quindi, per una data potenza 
dell’impianto, la dimensione fisica del condensatore. 

Nel condensatore sono presenti dei dispositivi, chiamati eiettori17, 
preposti all’estrazione dei gas incondensabili18 al fine di mantenere le 
condizioni di vuoto. Questi gas devono essere continuamente estratti 
perché il loro accumulo nel condensatore causerebbe un aumento del-
la pressione totale in esso vigente, data dalla somma della pressione 
parziale del vapore e di gas complessivamente presenti: 𝑝𝑝𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 = 𝑝𝑝𝑣𝑣 +
𝑝𝑝𝑔𝑔. L’aumento della pressione al condensatore conseguente alla pre-
senza dei gas disciolti causerebbe, di conseguenza, una diminuzione 
del salto entalpico del vapore in turbina e, quindi, del lavoro prodot-
to.  

 
17 Si tratta, in breve, di una batteria di tubi di venturi disposti in serie in cui il “fluido 
motore” (acqua o, più comunemente, vapore), accelerando nei condotti convergenti, 
determina una diminuzione della pressione fino a valori inferiori a quelli vigenti nel 
condensatore, tale da indurre l’aspirazione dei gas incondensabili. 
18 Principalmente aria e altri gas presenti nel vapore scaricato dalla turbina introdotti 
nell’impianto come gas disciolti nell’acqua di reintegro, che non possono essere 
completamente estratti dal degasatore, trafilamenti di aria attraverso le tenute a labi-
rinto della turbina di bassa pressione, sul lato in depressione, ed eventualmente aria 
dovuta a trafilamenti dall’esterno all’interno del condensatore a causa della non per-
fetta tenuta degli elementi sigillanti. 

 
Bilancio energetico del condensatore 
Il bilancio energetico del condensatore può essere formulato facendo 
riferimento alla figura 3.4.2. Nella figura sono indicate con 𝑚𝑚𝑎𝑎 la mas-
sa d’acqua di alimento uscente dal condensatore, con 𝑚𝑚𝑣𝑣 la massa di 
vapore uscente dalla turbina ed entrante nel condensatore, con 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 la 
massa di condensa di ritorno proveniente, eventualmente, dal primo 
scambiatore rigenerativo di bassa pressione e con 𝑚𝑚𝑟𝑟 la massa di ac-
qua di raffreddamento (acqua di mare o ricircolata). Si trascura il con-
tributo dei gas incondensabili estratti dagli eiettori. Risulta ovviamen-
te: 
 

𝑚𝑚𝑎𝑎 = 𝑚𝑚𝑣𝑣 +𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 (3.4.1) 
 
 

 
 
Figura 3.4.2. Schema del condensatore ai fini del bilancio energetico. 

 
Con riferimento all’espressione generale del bilancio energetico si ha: 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 + ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (3.4.2) 
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In assenza di reazioni chimiche, di scambio termico con l’esterno19 e 
di lavoro scambiato con l’esterno20, l’equazione (3.4.2) si riduce 
all’espressione: 𝐻𝐻2 = 𝐻𝐻1, per cui: 
 

𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ𝑟𝑟,𝑢𝑢 = 𝑚𝑚𝑣𝑣ℎ𝑣𝑣 +𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟 + 𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ𝑟𝑟,𝑖𝑖 (3.4.3) 
 
essendo, come detto, 𝑚𝑚𝑟𝑟 la massa dell’acqua di raffreddamento, ℎ𝑟𝑟,𝑖𝑖 e 
ℎ𝑟𝑟,𝑢𝑢 le rispettive entalpie all’ingresso e all’uscita del condensatore. 
Combinando la (3.4.3) con la (3.4.1) e raggruppando opportunamente 
i vari termini mettendo in evidenza l’effetto utile, ossia il riscalda-
mento dell’acqua di raffreddamento, corrispondente al calore 𝑄𝑄2 re-
stituito dal ciclo all’ambiente esterno, si ottiene: 
 

𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑟𝑟,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟,𝑖𝑖) = 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ (ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑎𝑎) + 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟 − ℎ𝑎𝑎) (3.4.4) 
 
Il termine 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑟𝑟,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟,𝑖𝑖) a primo membro della (3.4.4) rappresenta 
proprio il calore 𝑄𝑄2 restituito dal ciclo all’ambiente esterno attraverso 
la variazione di entalpia dell’acqua di raffreddamento. Nel secondo 
membro, il primo termine 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ (ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑎𝑎) è il calore di condensazione 
del vapore, mentre il secondo termine 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟 − ℎ𝑎𝑎) è la perdita 
dovuta al raffreddamento della condensa di ritorno dalla linea rige-
nerativa di bassa pressione, molto piccola, in ogni caso, rispetto al ca-
lore di condensazione del vapore. 

Il bilancio energetico del condensatore testé descritto è formulato 
considerando il volume di controllo dal punto di vista di un osserva-
tore posto all’esterno del condensatore che osserva solo flussi di 
energia trasportata da flussi di materia, sotto forma di entalpie del 
vapore e della condensa di ritorno in ingresso, del condensato com-
plessivo in uscita, dell’acqua di raffreddamento entrante e uscente. Il 

 
19 La temperatura interna e la temperatura esterna sono pressoché le stesse e non ci 
sono perciò perdite per scambio termico con l’esterno, non essendo neppure necessa-
ria la coibentazione del condensatore. 
20 Non ci sono organi mobili, il condensatore è un’apparecchiatura di solo scambio di 
calore con l’esterno. 

bilancio energetico può essere formulato anche dal punto di vista di 
un osservatore posto all’interno del condensatore sul lato mantello 
(all’esterno dei fasci tubieri) che osserva solo i flussi delle fasi vapore 
e liquida appartenenti al ciclo termodinamico ma “non vede” il fluido 
refrigerante (che scorre dentro i tubi), rilevando però una quantità di 
calore scambiata con l’esterno (rispetto alla sua posizione) attraverso 
la superficie dei tubi.  

La figura 3.4.3 rappresenta lo schema alternativo del condensatore 
basato sul punto di vista di un osservatore interno. Nella figura è 
rappresentato lo scambio termico con l’esterno corrispondente al  𝑄𝑄2 
mentre non sono rappresentati i flussi di energia e materia corrispon-
denti al fluido refrigerante, invisibili all’osservatore interno perché 
situato all’interno del mantello dalla parte esterna del fascio tubiero. 
 

 
 
Figura 3.4.3. Schema alternativo del condensatore ai fini del bilancio energe-
tico. 
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denti al fluido refrigerante, invisibili all’osservatore interno perché 
situato all’interno del mantello dalla parte esterna del fascio tubiero. 
 

 
 
Figura 3.4.3. Schema alternativo del condensatore ai fini del bilancio energe-
tico. 
 
In questo caso, con riferimento al bilancio energetico generale di cui 
all’equazione (3.4.2), si ha: 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 = 𝑄𝑄 (3.4.5) 
 



da cui, posto 𝑄𝑄 = −𝑄𝑄2 essendo il calore 𝑄𝑄2 ceduto dal sistema 
all’esterno, si ottiene: 
 

(𝑚𝑚𝑣𝑣 +𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟) ∙ ℎ𝑎𝑎 − (𝑚𝑚𝑣𝑣ℎ𝑣𝑣 + 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟) = −𝑄𝑄2 (3.4.6) 
 
e infine: 
 

𝑄𝑄2 = 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ (ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑎𝑎) + 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟 − ℎ𝑎𝑎) (3.4.7) 
 
Dal confronto della (3.4.7) con la (3.4.4) si trova, come atteso: 
 

𝑄𝑄2 = 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑟𝑟,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟,𝑖𝑖) (3.4.8) 
 
In figura 3.4.4 è rappresentata la curva caratteristica del condensatore 
in cui preliminarmente, per semplicità, si prescinde dalla presenza 
della condensa di ritorno.  

 
Figura 3.4.4. Curva caratteristica del condensatore senza condensa di ritor-
no. 
 
In ascisse si legge la quantità di calore scambiata nel condensatore dai 
due fluidi (vapore e refrigerante) secondo l’equazione (3.4.4), ovvero 
il calore di condensazione ceduto dal vapore, curva orizzontale a 
temperatura 𝑇𝑇𝑣𝑣 = 𝑇𝑇𝑎𝑎 costante, poiché relativa al processo isotermoba-
rico di condensazione, e acquisito dall’acqua di raffreddamento, cur-
va a temperatura crescente. 

L’incremento di temperatura dell’acqua di raffreddamento è dato 
dalla relazione: 
 

𝑄𝑄2 = 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑟𝑟,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟,𝑖𝑖) = 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟 ∙ (𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖) (3.4.9) 
 
essendo 𝑐𝑐𝑟𝑟 il calore specifico dell’acqua di raffreddamento. Dalla fi-
gura 3.4.4 si evince che la pendenza della curva di riscaldamento 
dell’acqua di refrigerazione è data dalla relazione: 
 

𝑡𝑡𝑡𝑡(α) = 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖
𝑄𝑄2

= 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖
𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟 ∙ (𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖)

= 1
𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟

= 1
𝐶𝐶𝑟𝑟

 (3.4.10) 

 
La pendenza della curva di riscaldamento è inversamente proporzio-
nale alla capacità termica 𝐶𝐶𝑟𝑟 = 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟 dell’acqua di raffreddamento, 
perciò, essa diminuisce all’aumentare della capacità termica 𝐶𝐶𝑟𝑟 ovve-
ro, all’aumentare della massa 𝑚𝑚𝑟𝑟 essendo il calore specifico 𝑐𝑐𝑟𝑟 costan-
te.  

La pendenza della curva di condensazione del vapore è nulla, ne 
segue che la capacità termica è infinita è quindi è infinito il calore 
specifico. Ciò non deve stupire poiché durante il processo di conden-
sazione il vapore cede calore senza variare la sua temperatura essen-
do questo il senso del calore specifico infinito.  
 
Esempio 
Supponendo che la temperatura di condensazione del vapore (che 
coincide con la temperatura 𝑇𝑇𝑎𝑎 della condensa uscente) sia 𝑇𝑇𝑣𝑣 = 33 °𝐶𝐶 
(𝑝𝑝𝑣𝑣 = 0,05 𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏) e che per l’acqua di raffreddamento sia 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖 = 20 °𝐶𝐶 e 
𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 = 28 °𝐶𝐶, il condensatore è caratterizzato dalle differenze terminali 
di temperatura all’ingresso (lato acqua di raffreddamento) e all’uscita 
date dalle seguenti relazioni: 
 

∆𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇𝑣𝑣 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖 = 33 − 20 = 13 °𝐶𝐶 
 

∆𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇𝑣𝑣 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 = 33 − 28 = 5 °𝐶𝐶 
(3.4.11) 
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Figura 3.4.4. Curva caratteristica del condensatore senza condensa di ritor-
no. 
 
In ascisse si legge la quantità di calore scambiata nel condensatore dai 
due fluidi (vapore e refrigerante) secondo l’equazione (3.4.4), ovvero 
il calore di condensazione ceduto dal vapore, curva orizzontale a 
temperatura 𝑇𝑇𝑣𝑣 = 𝑇𝑇𝑎𝑎 costante, poiché relativa al processo isotermoba-
rico di condensazione, e acquisito dall’acqua di raffreddamento, cur-
va a temperatura crescente. 

L’incremento di temperatura dell’acqua di raffreddamento è dato 
dalla relazione: 
 

𝑄𝑄2 = 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑟𝑟,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟,𝑖𝑖) = 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟 ∙ (𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖) (3.4.9) 
 
essendo 𝑐𝑐𝑟𝑟 il calore specifico dell’acqua di raffreddamento. Dalla fi-
gura 3.4.4 si evince che la pendenza della curva di riscaldamento 
dell’acqua di refrigerazione è data dalla relazione: 
 

𝑡𝑡𝑡𝑡(α) = 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖
𝑄𝑄2

= 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖
𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟 ∙ (𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖)

= 1
𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟

= 1
𝐶𝐶𝑟𝑟

 (3.4.10) 

 
La pendenza della curva di riscaldamento è inversamente proporzio-
nale alla capacità termica 𝐶𝐶𝑟𝑟 = 𝑚𝑚𝑟𝑟 ∙ 𝑐𝑐𝑟𝑟 dell’acqua di raffreddamento, 
perciò, essa diminuisce all’aumentare della capacità termica 𝐶𝐶𝑟𝑟 ovve-
ro, all’aumentare della massa 𝑚𝑚𝑟𝑟 essendo il calore specifico 𝑐𝑐𝑟𝑟 costan-
te.  

La pendenza della curva di condensazione del vapore è nulla, ne 
segue che la capacità termica è infinita è quindi è infinito il calore 
specifico. Ciò non deve stupire poiché durante il processo di conden-
sazione il vapore cede calore senza variare la sua temperatura essen-
do questo il senso del calore specifico infinito.  
 
Esempio 
Supponendo che la temperatura di condensazione del vapore (che 
coincide con la temperatura 𝑇𝑇𝑎𝑎 della condensa uscente) sia 𝑇𝑇𝑣𝑣 = 33 °𝐶𝐶 
(𝑝𝑝𝑣𝑣 = 0,05 𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏𝑏) e che per l’acqua di raffreddamento sia 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖 = 20 °𝐶𝐶 e 
𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 = 28 °𝐶𝐶, il condensatore è caratterizzato dalle differenze terminali 
di temperatura all’ingresso (lato acqua di raffreddamento) e all’uscita 
date dalle seguenti relazioni: 
 

∆𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇𝑣𝑣 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑖𝑖 = 33 − 20 = 13 °𝐶𝐶 
 

∆𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇𝑣𝑣 − 𝑇𝑇𝑟𝑟,𝑢𝑢 = 33 − 28 = 5 °𝐶𝐶 
(3.4.11) 

 



La quantità di calore scambiata è data dalla relazione:  
 

𝑄𝑄 = U ∙ 𝑆𝑆 ∙ Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙 (3.4.12) 
 
dove 𝑈𝑈, 𝑆𝑆, Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙, sono rispettivamente il coefficiente di scambio ter-
mico globale tra i due fluidi, la superficie di scambio termico del con-
densatore e la differenza media logaritmica tra i due fluidi, data dalla 
relazione:  
 

Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙 = Δ𝑇𝑇1 − Δ𝑇𝑇2

[𝑙𝑙𝑙𝑙 (Δ𝑇𝑇1
Δ𝑇𝑇2

)]
 (3.4.13) 

 
Si osserva che invertendo gli indici 1 e 2 il risultato non cambia per-
ché cambiano entrambi i segni del numeratore e del denominatore. 
Nella fattispecie risulta: 
 

Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙 = 13 − 5
𝑙𝑙𝑙𝑙 (13

5 )
= 8,37 °𝐶𝐶  

 
La relazione (3.4.12) consente di determinare la superficie di scambio 
termico del condensatore date le differenze terminali di temperatura, 
che costituiscono specifiche di progetto, e noto il coefficiente di scam-
bio termico globale. Quest’ultimo si ricava mediante complessi pro-
cedimenti in funzione di numerosi parametri tra cui, in particolare, la 
geometria del condensatore (lunghezza, diametro e numero dei tubi), 
coefficiente di conducibilità termica del materiale costitutivo, proprie-
tà termofisiche dei fluidi (viscosità, calore specifico, conducibilità 
termica), fattore di sporcamento (fouling) lato tubi, distribuzione 
(uniformità) del flusso. 
 

 
Figura 3.4.5. Curva caratteristica del condensatore con condensa di ritorno. 
 
In figura 3.4.5 è rappresentata la curva caratteristica del condensatore 
includendo la condensa di ritorno, tenendo quindi conto anche del 
secondo termine al secondo membro dell’equazione (3.4.4). 

Oltre al calore 𝑄𝑄2,𝑣𝑣 di condensazione del vapore scaricato dalla 
turbina, il condensatore dovrà anche sottrarre il calore 𝑄𝑄2,𝑐𝑐𝑐𝑐 rilasciato 
dalla condensa di ritorno con il suo raffreddamento dalla temperatu-
ra iniziale 𝑇𝑇𝑐𝑐,𝑟𝑟, posseduta all’uscita del primo scambiatore rigenerati-
vo (subito a valle della pompa di estrazione), punto A, fino alla tem-
peratura 𝑇𝑇𝑎𝑎 relativa alle condizioni di uscita del condensatore (coin-
cidente con la temperatura di saturazione 𝑇𝑇𝑣𝑣), punto C. 

La curva di scambio termico dell’acqua di raffreddamento dimi-
nuisce di conseguenza la sua pendenza essendo necessaria una mag-
giore massa di acqua refrigerante per raffreddare anche la condensa 
di ritorno. Come indicato dalla (3.4.10), ciò comporta, un aumento 
della sua capacità termica, che si traduce in una diminuzione della 
pendenza della relativa curva di scambio termico. 

È appena il caso di osservare che la condensa di ritorno, in realtà, 
non si raffredda con una graduale diminuzione della temperatura 
ma, entrando nel condensatore, ove vige una pressione inferiore ri-
spetto a quella vigente nello scambiatore rigenerativo di provenienza, 
si porta repentinamente in equilibrio termodinamico di pressione e 
temperatura. La repentina diminuzione di pressione che subisce en-
trando nel condensatore, infatti, determina una vaporizzazione par-



La quantità di calore scambiata è data dalla relazione:  
 

𝑄𝑄 = U ∙ 𝑆𝑆 ∙ Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙 (3.4.12) 
 
dove 𝑈𝑈, 𝑆𝑆, Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙, sono rispettivamente il coefficiente di scambio ter-
mico globale tra i due fluidi, la superficie di scambio termico del con-
densatore e la differenza media logaritmica tra i due fluidi, data dalla 
relazione:  
 

Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙 = Δ𝑇𝑇1 − Δ𝑇𝑇2

[𝑙𝑙𝑙𝑙 (Δ𝑇𝑇1
Δ𝑇𝑇2

)]
 (3.4.13) 

 
Si osserva che invertendo gli indici 1 e 2 il risultato non cambia per-
ché cambiano entrambi i segni del numeratore e del denominatore. 
Nella fattispecie risulta: 
 

Δ𝑇𝑇𝑚𝑚,𝑙𝑙 = 13 − 5
𝑙𝑙𝑙𝑙 (13

5 )
= 8,37 °𝐶𝐶  

 
La relazione (3.4.12) consente di determinare la superficie di scambio 
termico del condensatore date le differenze terminali di temperatura, 
che costituiscono specifiche di progetto, e noto il coefficiente di scam-
bio termico globale. Quest’ultimo si ricava mediante complessi pro-
cedimenti in funzione di numerosi parametri tra cui, in particolare, la 
geometria del condensatore (lunghezza, diametro e numero dei tubi), 
coefficiente di conducibilità termica del materiale costitutivo, proprie-
tà termofisiche dei fluidi (viscosità, calore specifico, conducibilità 
termica), fattore di sporcamento (fouling) lato tubi, distribuzione 
(uniformità) del flusso. 
 

 
Figura 3.4.5. Curva caratteristica del condensatore con condensa di ritorno. 
 
In figura 3.4.5 è rappresentata la curva caratteristica del condensatore 
includendo la condensa di ritorno, tenendo quindi conto anche del 
secondo termine al secondo membro dell’equazione (3.4.4). 

Oltre al calore 𝑄𝑄2,𝑣𝑣 di condensazione del vapore scaricato dalla 
turbina, il condensatore dovrà anche sottrarre il calore 𝑄𝑄2,𝑐𝑐𝑐𝑐 rilasciato 
dalla condensa di ritorno con il suo raffreddamento dalla temperatu-
ra iniziale 𝑇𝑇𝑐𝑐,𝑟𝑟, posseduta all’uscita del primo scambiatore rigenerati-
vo (subito a valle della pompa di estrazione), punto A, fino alla tem-
peratura 𝑇𝑇𝑎𝑎 relativa alle condizioni di uscita del condensatore (coin-
cidente con la temperatura di saturazione 𝑇𝑇𝑣𝑣), punto C. 

La curva di scambio termico dell’acqua di raffreddamento dimi-
nuisce di conseguenza la sua pendenza essendo necessaria una mag-
giore massa di acqua refrigerante per raffreddare anche la condensa 
di ritorno. Come indicato dalla (3.4.10), ciò comporta, un aumento 
della sua capacità termica, che si traduce in una diminuzione della 
pendenza della relativa curva di scambio termico. 

È appena il caso di osservare che la condensa di ritorno, in realtà, 
non si raffredda con una graduale diminuzione della temperatura 
ma, entrando nel condensatore, ove vige una pressione inferiore ri-
spetto a quella vigente nello scambiatore rigenerativo di provenienza, 
si porta repentinamente in equilibrio termodinamico di pressione e 
temperatura. La repentina diminuzione di pressione che subisce en-
trando nel condensatore, infatti, determina una vaporizzazione par-



ziale pressoché istantanea (processo di flash) con una repentina dimi-
nuzione di temperatura fino alle condizioni di equilibrio vigenti nel 
condensatore. Il processo, schematicamente illustrato in figura 3.4.6 
(trasformazione A-B), è isoentalpico perché non è soggetto a scambi 
di calore e di lavoro. Nel processo illustrato in figura 3.4.6 si è suppo-
sto, per semplicità di rappresentazione, che la condensa di ritorno en-
tri nel condensatore in condizioni di liquido saturo (punto A), anche 
se di norma essa si trova in condizioni di liquido sottoraffreddato. Il 
processo effettivo di raffreddamento della condensa di ritorno è an-
che rappresentato nella figura 3.4.5 attraverso la sequenza dei proces-
si A-B di flash e B-C di condensazione del vapore di flash alla pres-
sione vigente nel condensatore. 
 

 
Figura 3.4.6. Processo di flash della condensa di ritorno nel condensatore. 
 
La condensa si porta isoentalpicamente dal punto A, alla pressione 
iniziale corrispondente a quella del primo spillamento (a meno delle 
perdite di carico), al punto B sull’isotermobarica corrispondente alla 
pressione minima del ciclo vigente nel condensatore, in un punto in 
cui il titolo, inizialmente nullo, è ora evidentemente maggiore di zero 
per la presenza della fase vapore. Il successivo scambio di calore con 
l’esterno necessario per smaltire il calore di raffreddamento della 
condensa di ritorno avviene, in realtà, mediante condensazione del 
vapore prodotto dal processo di flash. 

Come già osservato, negli impianti di grande potenza si recupera, 
generalmente, l’entalpia della condensa di ritorno del primo scambia-
tore rigenerativo, che viene immessa nel circuito principale dell’acqua 
di alimento con una pompa di ripresa come mostrato in figura 3.4.7. 
 

 
 
Figura 3.4.7. Scambiatore rigenerativo con ripresa della condensa. 
 
Scambiatori di calore rigenerativi a superficie 
La figura 3.4.8 mostra lo schema funzionale di uno scambiatore rige-
nerativo a superficie. 
 

 
 
Figura 3.4.8. Rappresentazione schematica dello scambiatore di calore rige-
nerativo a superficie. 
 
La configurazione è analoga a quella del condensatore: all'interno, ai 
lati, vi sono due casse d'acqua separate dalla zona centrale di scambio 
termico da due piastre in cui sono incastonati i tubi nei quali fluisce 
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Figura 3.4.7. Scambiatore rigenerativo con ripresa della condensa. 
 
Scambiatori di calore rigenerativi a superficie 
La figura 3.4.8 mostra lo schema funzionale di uno scambiatore rige-
nerativo a superficie. 
 

 
 
Figura 3.4.8. Rappresentazione schematica dello scambiatore di calore rige-
nerativo a superficie. 
 
La configurazione è analoga a quella del condensatore: all'interno, ai 
lati, vi sono due casse d'acqua separate dalla zona centrale di scambio 
termico da due piastre in cui sono incastonati i tubi nei quali fluisce 



l'acqua di alimento. Il vapore spillato dalla turbina entrante nello 
scambiatore nella maggior parte dei casi è vapore surriscaldato, men-
tre si può avere vapore saturo negli spillamenti effettuati a fine 
espansione nella turbina di bassa pressione. Si hanno tre stadi di 
scambio termico: 

1. desurriscaldamento del vapore (se surriscaldato); 
2. condensazione del vapore; 
3. raffreddamento del condensato. 
 
Per ottimizzare lo scambio termico i fluidi scorrono in controcorrente: 
l'acqua, con riferimento alla figura 3.4.8, da sinistra a destra all'inter-
no dei tubi, il vapore entra da destra e la condensa esce da sinistra. 
Per migliorare il processo di scambio termico si inseriscono dei dia-
frammi (baffles) per guidare il vapore obbligandolo a compiere un 
percorso tortuoso. Anche nello scambiatore a superficie è presente il 
pozzo caldo per raccogliere la condensa del vapore condensato e 
quella eventualmente proveniente dagli scambiatori successivi.  
 
Bilancio energetico dello scambiatore di calore 
Il bilancio energetico dello scambiatore rigenerativo a superficie può 
essere formulato facendo riferimento alla figura 3.4.9.  
 
 

 
 
Figura 3.4.9. Schema dello scambiatore di calore rigenerativo ai fini del bi-
lancio energetico. 
 

Nella figura sono indicate con 𝑚𝑚𝑎𝑎 la massa d'acqua di alimento che 
fluisce nei fasci tubieri, con 𝑚𝑚𝑣𝑣 la massa di vapore spillato dalla tur-
bina entrante nello scambiatore di calore, con 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 la massa di con-
densa di ritorno proveniente, eventualmente, dallo scambiatore di ca-
lore successivo e con 𝑚𝑚𝑐𝑐 la massa di condensa complessivamente 
uscente dallo scambiatore. Risulta ovviamente: 
 

𝑚𝑚𝑐𝑐 = 𝑚𝑚𝑣𝑣 + 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 (3.4.14) 
 
Con riferimento all’espressione generale del bilancio energetico ri-
chiamata dalla relazione (3.4.2), considerata l’assenza di scambi di la-
voro con l’esterno e supposte nulle le perdite per scambio termico con 
l’esterno (presenti ma trascurabili), si ha: 
 

𝐻𝐻2 = 𝐻𝐻1 (3.4.15) 
 
per cui: 
 

𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢 + 𝑚𝑚𝑐𝑐ℎ𝑐𝑐 = 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎,𝑖𝑖 + 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟 + 𝑚𝑚𝑣𝑣ℎ𝑣𝑣 (3.4.16) 
 
L’effetto utile prodotto dagli scambiatori rigenerativi è il riscalda-
mento dell’acqua di alimento; combinando la (3.4.16) con la (3.4.14) e 
riordinando l'equazione (3.4.16) per evidenziare l’effetto utile, si ot-
tiene: 
 

𝑄𝑄𝑇𝑇 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ (ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢 − ℎ𝑎𝑎,𝑖𝑖)
= 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ (ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑐𝑐) + 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟− ℎ𝑐𝑐) (3.4.17) 

 
in cui 𝑄𝑄𝑇𝑇 rappresenta, in termini generali, la quantità di calore (totale) 
scambiata tra i fluidi presenti rispettivamente nei due lati freddo e 
caldo dello scambiatore di calore, il termine 𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ (ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢 − ℎ𝑎𝑎,𝑖𝑖) è l'effet-
to utile, ossia l'aumento di entalpia totale dell'acqua di alimento, 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙
(ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑐𝑐) è il calore complessivamente ceduto dal vapore spillato, 
mentre 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟− ℎ𝑐𝑐) è il contributo della condensa di ritorno pro-
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veniente dallo scambiatore a superficie successivo a pressione più al-
ta. 

La figura 3.4.10 riporta la curva caratteristica dello scambiatore a 
superficie senza considerare il contributo della condensa di ritorno. 
Come si evince dalla figura 3.4.10, il calore 𝑄𝑄𝑇𝑇 complessivamente ce-
duto dal vapore spillato viene scambiato con l’acqua di alimento in 
tre stadi (indicati in figura): 𝑄𝑄𝑇𝑇 = 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ (ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑐𝑐) = 𝑄𝑄𝑉𝑉 + 𝑄𝑄𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑄𝑄𝐿𝐿, 
che corrispondono a tre sezioni distinte dello scambiatore di calore. 
 

 
Figura 3.4.10. Curva caratteristica dello scambiatore a superficie senza con-
densa di ritorno. 
 
La curva di raffreddamento del vapore surriscaldato ha pendenza 
maggiore rispetto a quella della condensa perché il calore specifico 
medio dell’acqua in fase vapore è minore di quello della fase liqui-
da21. 

Le differenze terminali di temperatura Δ𝑇𝑇1 e Δ𝑇𝑇2 all’ingresso e 
all’uscita dello scambiatore di calore (con riferimento all’acqua di 
alimento), già introdotte nella descrizione del condensatore, in questo 
caso sono definite come segue: 

 
21 Indicativamente, il calore specifico del liquido è circa doppio rispetto a quello del 
vapore. 

 
Δ𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇𝑐𝑐 − 𝑇𝑇𝑎𝑎,𝑖𝑖 (3.4.18) 

 
e, analogamente, come per il condensatore: 
 

Δ𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇𝑣𝑣 − 𝑇𝑇𝑎𝑎,𝑢𝑢 (3.4.19) 
 
La presenza del vapore surriscaldato, tuttavia, rende inappropriata la 
definizione del Δ𝑇𝑇2 data dalla (3.4.19), perché un valore relativamente 
basso imposto come specifica di progetto potrebbe risultare fisica-
mente irrealizzabile, potendo implicare l’intersezione delle due curve 
di scambio termico del vapore e dell’acqua di alimento, eventualità 
ovviamente assurda per il 2° principio della termodinamica. 

Per tale motivo la differenza di temperatura all’uscita viene defini-
ta con riferimento alla temperatura di saturazione del vapore: 
 

Δ𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 − 𝑇𝑇𝑎𝑎,𝑢𝑢 (3.4.20) 
 
Questa definizione fa sì che con un valore positivo o perfino nullo del 
Δ𝑇𝑇2, la curva di riscaldamento dell’acqua di alimento giaccia sempre 
al di sotto di quella del vapore22. 

Le figure 3.4.11 e 3.4.12 riportano rispettivamente lo schema di due 
scambiatori rigenerativi a superficie in serie, con condensa di ritorno 
del primo verso il secondo, e la relativa curva caratteristica. 
 

 
22 La differenza terminale di temperatura all’uscita Δ𝑇𝑇2 è spesso perfino negativa, di 
qualche grado, negli scambiatori rigenerativi di alta pressione, dove il vapore spillato 
è surriscaldato. 
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Figura 3.4.11. Serie di due scambiatori a superficie con condensa di ritorno. 
 
 

 
Figura 3.4.12. Accoppiamento di due scambiatori a superficie con condensa 
di ritorno. 
 
Il tratto A-C finale nella figura 3.4.12 rappresenta il contributo dato al 
preriscaldamento dell’acqua di alimento nel primo scambiatore rige-
nerativo dalla condensa del secondo scambiatore nel proseguire il 
suo raffreddamento dalla temperatura 𝑇𝑇𝑐𝑐2 alla temperatura 𝑇𝑇𝑐𝑐1.  

In realtà, il raffreddamento della condensa di ritorno non avviene 
interamente secondo il percorso A-C, perché la condensa del secondo 
scambiatore si trova a pressione maggiore di quella del primo (in con-
formità alla pressione degli spillamenti che alimentano i due scambia-
tori) ed entrando nel primo scambiatore si porta in equilibrio termo-

B’

dinamico realizzando un processo di flash, come evidenziato in pre-
cedenza. Il percorso realmente seguito è, infatti, quello rappresentato 
dalla linea A-B-B’-C. Nel tratto A-B avviene il processo di flash du-
rante il quale la temperatura diminuisce repentinamente dal valore 
𝑇𝑇𝑐𝑐2 fino alla temperatura di saturazione alla pressione vigente nel 
primo scambiatore 𝑇𝑇𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠1, con conseguente produzione di vapore; il 
vapore così prodotto condensa fino alle condizioni di liquido saturo, 
tratto B-B’, e infine si raffredda, insieme alla fase liquida rimasta do-
po il processo di flash, fino alla temperatura 𝑇𝑇𝑐𝑐1, secondo il tratto B’-
C. Ovviamente non ci sarebbe nessun processo di flash ove invece ri-
sultasse 𝑇𝑇𝑐𝑐2 ≤ 𝑇𝑇𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠1. 
 
Degasatore 
Il degasatore ha una doppia funzione: 

 estrazione dei gas incondensabili dall'acqua di alimento (funzione 
principale); 

 partecipazione al processo rigenerativo (funzione conseguente). 

La figura 3.4.13 mostra uno schema funzionale semplificato del dega-
satore.  

Il degasatore è un dispositivo costituito da 2 corpi cilindrici. Il cor-
po cilindrico inferiore, orizzontale, è in pratica un serbatoio polmone 
che raccoglie una grande quantità di acqua di alimento in condizioni 
di saturazione; esso è fondamentale per la regolazione della portata 
dell’acqua di alimento e del carico. La parte superiore (torretta) è un 
contenitore cilindrico verticale caratterizzato da una conformazione 
interna volta a favorire lo scambio di calore tra vapore spillato e ac-
qua di alimento. Alla base della torretta vengono immessi il vapore 
spillato dalla turbina e il condensato della linea rigenerativa di alta 
pressione proveniente dal primo scambiatore di alta pressione imme-
diatamente a valle del degasatore (Cfr. figura 3.3.9); nella parte supe-
riore si immette l'acqua di alimento.  
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spillato dalla turbina e il condensato della linea rigenerativa di alta 
pressione proveniente dal primo scambiatore di alta pressione imme-
diatamente a valle del degasatore (Cfr. figura 3.3.9); nella parte supe-
riore si immette l'acqua di alimento.  
 



 
 
Figura 3.4.13. Schema funzionale semplificato del degasatore. 
 
Il cuore del degasatore è la torretta che, come schematizzato in figura 
3.4.13, è generalmente costituita da una serie di piatti forati al centro e 
di dischi di raccolta sottostanti, oppure da piatti multiforo da cui 
l’acqua fuoriesce cadendo a pioggia. L'acqua di alimento che provie-
ne dall'alto si riversa ripetutamente da un piatto al disco sottostante 
fino alla base della torretta. A seconda della configurazione di questi 
elementi nella sua discesa verso la base della torretta l’acqua può ge-
nerare delle superfici di contatto con il vapore a sviluppo laminare di 
sezione circolare molto ampie, definite dalla conformazione dei fori 
nei piatti, ovvero una pioggia diffusa. In ogni caso, il risultato è quel-
lo di aumentare enormemente la superficie di contatto e di scambio 
termico tra l’acqua discendente e il vapore ascendente. Il vapore entra 
dal basso e risale lungo la torretta entrando in intimo contatto con 
l’acqua discendente. In questo processo, caratterizzato da un efficace 
miscelamento delle fasi liquida e vapore, il vapore cede calore al li-
quido, condensando in parte. La fase condensata cade verso il basso 
insieme all'acqua di alimento. Nel suo percorso verso la parte supe-

riore della torretta il vapore si consuma condensando progressiva-
mente finché in sommità restano solo i gas incondensabili liberati 
dall’acqua durante il suo riscaldamento fino a saturazione, o anche 
già presenti nel vapore spillato23. Il corretto bilanciamento di questo 
processo è regolato attraverso il controllo del livello della fase liquida 
nel serbatoio orizzontale di accumulo del degasatore. 

La condensa di ritorno viene immessa alla base della torretta poi-
ché anch’essa subisce un processo di flash, essendo inizialmente a 
pressione maggiore di quella vigente nel degasatore. In tal modo, il 
vapore che si libera durante il processo di flash risale verso l'alto in-
sieme al vapore spillato dalla turbina, mentre il liquido saturo ricade 
verso il basso nel corpo cilindrico orizzontale.  

Nella parte alta del degasatore è presente uno sfiato per l'evacua-
zione dei gas incondensabili liberati durante il processo sopraccitato. 
L’espulsione dei gas in parola avviene naturalmente per differenza di 
pressione rispetto all’esterno, poiché la pressione vigente nel degasa-
tore è maggiore della pressione atmosferica. 

Il valore della pressione vigente nel degasatore viene stabilito in 
sede di progetto sulla base di un’ottimizzazione termodinamica del 
ciclo, tenendo però conto delle esigenze primarie di degasamento 
dell’acqua di alimento. La trattazione semplificata che segue fornisce 
un’indicazione sui criteri di scelta della pressione al degasatore. 

In virtù della legge di Henry, la massa 𝑚𝑚𝑔𝑔 di un gas disciolto 
nell'acqua, per unità di massa (o di volume), è proporzionale alla sua 
pressione parziale attraverso un fattore 𝑘𝑘 funzione della temperatura, 
secondo la relazione: 
 

𝑚𝑚𝑔𝑔 = 𝑘𝑘(𝑇𝑇) ∙ 𝑝𝑝𝑔𝑔 (3.4.21) 
 

 
23 Come già osservato non è possibile eliminare completamente i gas incondensabili 
disciolti nel liquido. La frazione residua si libera a temperatura più elevata durante la 
fase di vaporizzazione dell’acqua di alimento alla pressione massima del ciclo e si 
ritrova poi miscelata con il vapore prodotto. 
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Il fattore 𝑘𝑘(𝑇𝑇) ha un andamento inverso rispetto alla temperatura, 
pertanto, la massa di gas disciolta nel liquido diminuisce all'aumenta-
re della temperatura e al diminuire della pressione parziale del gas. 

Nella fattispecie si supponga, per semplicità di ragionamento, che 
si abbia un solo gas incondensabile, considerato come gas equivalen-
te, dal punto di vista termodinamico, alla miscela di tutti i gas incon-
densabili effettivamente presenti. Si supponga inoltre, per semplicità 
di trattazione, che la miscela vapore-gas all’interno del degasatore 
abbia comportamento di gas perfetto24. In prima approssimazione, 
pertanto, si può ritenere valida la legge di Dalton, per cui la pressione 
totale nel degasatore è data dalla somma delle pressioni parziali del 
vapore e del gas presente, vale a dire: 
 

𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡 = 𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑝𝑝𝑣𝑣 + 𝑝𝑝𝑔𝑔 (3.4.22) 
 
Inoltre, sempre per l’ipotesi di gas perfetto: 
 

𝑝𝑝𝑔𝑔 = 𝑥𝑥𝑔𝑔 ∙ 𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡 
 

𝑝𝑝𝑣𝑣 = 𝑥𝑥𝑣𝑣 ∙ 𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡 = (1 − 𝑥𝑥𝑔𝑔) ∙ 𝑝𝑝𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡𝑡 
(3.4.23) 

 
essendo 𝑥𝑥𝑔𝑔 e 𝑥𝑥𝑣𝑣 le frazioni molari del gas e del vapore. Per diminuire 
la massa di gas disciolta nell'acqua di alimento è necessario, secondo 
la (3.4.21), ridurre la pressione parziale del gas quindi, per le (3.4.22) e 
(3.4.23), fissata la frazione molare dei gas, è necessario ridurre la pres-
sione vigente nel degasatore, riducendo di conseguenza la pressione 
parziale del vapore. 

D’altra parte, poiché nel degasatore vigono condizioni di equili-
brio bifase liquido-vapore, la pressione del vapore corrisponde alla 
pressione del liquido saturo per cui, diminuendo la pressione dimi-

 
24 Ciò vale con ottima approssimazione per il gas incondensabile in virtù della sua 
pressione parziale estremamente bassa, mentre il vapore, essendo a pressione relati-
vamente elevata e in condizioni di saturazione, ha un comportamento di gas reale, 
ancorché non molto discosto da quello di gas perfetto. 

nuisce conseguentemente la temperatura di saturazione corrispon-
dente. Di conseguenza aumenta il valore di 𝑘𝑘(𝑇𝑇) che, come detto, va-
ria inversamente rispetto alla temperatura. I due fattori 𝑘𝑘(𝑇𝑇) e 𝑝𝑝𝑔𝑔 del-
la (3.4.21) producono perciò due effetti contrastanti al variare della 
pressione nel degasatore. 

Si verifica che un efficace degasamento dell’acqua di alimento, si 
ottiene, per quanto sopra, per pressioni al degasatore appartenenti 
indicativamente all’intervallo compreso tra 2 bar e 10 bar. Più fre-
quentemente, negli impianti subcritici il degasatore lavora a pressioni 
comprese tra 5 bar e 7 bar e a pressioni maggiori, prossime a 10 bar, 
negli impianti ultra-supercritici. 
 
Bilancio energetico del degasatore 
Il bilancio energetico del degasatore può essere formulato facendo 
sempre riferimento alla figura 3.4.13. Nella figura sono indicate con 
𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑖𝑖 e con 𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑢𝑢 le masse dell'acqua di alimento in ingresso e in uscita 
rispettivamente, con 𝑚𝑚𝑣𝑣 la massa di vapore spillato dalla turbina en-
trante nel degasatore e con 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 la massa delle condense di ritorno 
della linea rigenerativa di alta pressione proveniente dallo scambiato-
re di calore successivo. Risulta ovviamente: 
 

𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑢𝑢 = 𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑖𝑖 + 𝑚𝑚𝑣𝑣 +𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 (3.4.24) 
 
Con riferimento all’espressione generale del bilancio energetico ri-
chiamata dalla relazione (3.4.2), considerata l’assenza di scambi di la-
voro con l’esterno e supposte nulle le perdite per scambio termico con 
l’esterno (presenti ma trascurabili), si ha anche in questo caso: 
 

𝐻𝐻2 = 𝐻𝐻1 (3.4.25) 
 
per cui, trascurando il contributo dei gas espulsi all’esterno: 
 

𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑢𝑢ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢 = 𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑖𝑖ℎ𝑎𝑎,𝑖𝑖 + 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟 + 𝑚𝑚𝑣𝑣ℎ𝑣𝑣 (3.4.26) 
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Combinando la (3.4.26) con la (3.4.24) e riordinando l'equazione 
(3.4.26) per evidenziare l’effetto utile, si ottiene: 
 
𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑖𝑖 ∙ (ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢 − ℎ𝑎𝑎,𝑖𝑖)

= 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ (ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢) +𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑐𝑐,𝑟𝑟 − ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢) 
(3.4.27) 

 
in cui il termine 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑎𝑎 ∙ (ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢 − ℎ𝑎𝑎,𝑖𝑖) è l'effetto utile, ossia l'aumento di 
entalpia totale dell'acqua di alimento, 𝑚𝑚𝑣𝑣 ∙ (ℎ𝑣𝑣 − ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢) è il calore com-
plessivamente ceduto dal vapore spillato, mentre 𝑚𝑚𝑐𝑐,𝑟𝑟 ∙ (ℎ𝑐𝑐𝑐𝑐 − ℎ𝑎𝑎,𝑢𝑢) è 
il contributo della condensa di ritorno proveniente dallo scambiatore 
a superficie successivo a pressione più alta. Come si può facilmente 
verificare, questo bilancio energetico è del tutto analogo a quello del-
lo scambiatore a superficie espresso dall’equazione (3.4.17). 

La figura 3.4.14 riporta la curva caratteristica del degasatore con e 
senza il contributo della condensa di ritorno dallo scambiatore a su-
perficie successivo.  
 

 
Figura 3.4.14. Schema funzionale semplificato del degasatore. 
 
In questo caso, le temperature del condensato del vapore spillato e 
dell’acqua di alimento in uscita dal degasatore coincidono perché lo 
scambiatore è a miscela. 

Il processo di raffreddamento della condensa di ritorno è rappre-
sentato dal percorso A-B-C tenendo conto del processo di flash già di-

scusso nei casi precedenti. La presenza della condensa di ritorno de-
termina inoltre una diminuzione della pendenza della curva di ri-
scaldamento dell'acqua di alimento, essendo disponibile una maggio-
re quantità di calore che consente di preriscaldare, a parità di tempe-
rature iniziale e finale, una massa d’acqua maggiore. 
 
Pompe di estrazione e di alimento 
La trattazione del bilancio energetico che segue è di carattere generale 
e riguarda entrambe le pompe di estrazione del condensato e di ali-
mento. Successivamente verranno approfonditi alcuni aspetti concer-
nenti le caratteristiche funzionali della pompa di alimento. 
 
Bilancio energetico della pompa 
Il bilancio energetico della pompa può essere formulato, con riferi-
mento alla figura 3.4.15. Nella figura è indicata con 𝑚𝑚𝑎𝑎 la portata 
d'acqua evolvente nella pompa, con 1 e 2 le sezioni rispettivamente di 
ingresso (aspirazione) e di uscita (mandata). 
 
 

 
 
Figura 3.4.15. Schema di riferimento per il bilancio energetico della pompa. 
 
Si suppone che il calore scambiato con l'esterno sia nullo; è opportuno 
però distinguere tra la pompa di estrazione e la pompa di alimento. 
Nella pompa di estrazione il fluido evolvente si trova pressoché alla 
temperatura ambiente (temperatura vigente nel condensatore) quindi 
non c’è scambio di calore con l’esterno (la pompa non è neppure coi-
bentata). Nella pompa di alimento il fluido evolvente ha una tempe-
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Figura 3.4.14. Schema funzionale semplificato del degasatore. 
 
In questo caso, le temperature del condensato del vapore spillato e 
dell’acqua di alimento in uscita dal degasatore coincidono perché lo 
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Bilancio energetico della pompa 
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d'acqua evolvente nella pompa, con 1 e 2 le sezioni rispettivamente di 
ingresso (aspirazione) e di uscita (mandata). 
 
 

 
 
Figura 3.4.15. Schema di riferimento per il bilancio energetico della pompa. 
 
Si suppone che il calore scambiato con l'esterno sia nullo; è opportuno 
però distinguere tra la pompa di estrazione e la pompa di alimento. 
Nella pompa di estrazione il fluido evolvente si trova pressoché alla 
temperatura ambiente (temperatura vigente nel condensatore) quindi 
non c’è scambio di calore con l’esterno (la pompa non è neppure coi-
bentata). Nella pompa di alimento il fluido evolvente ha una tempe-



ratura compresa tra 120 e 180 °C, a seconda della pressione vigente 
nel degasatore (2÷10 bar); in questo caso la pompa è coibentata; inol-
tre, come si ricorderà, il fluido evolve in un intervallo di tempo bre-
vissimo (dell’ordine dei centesimi di secondo) per cui lo scambio di 
calore con l'esterno è effettivamente trascurabile, anche se non rigoro-
samente nullo.  

La pompa è trascinata da un azionamento elettrico (motore elettri-
co per pompe di estrazione e di alimento) o meccanico (turbina a 
condensazione o a contropressione per pompe di alimento), per cui 
riceve lavoro dall’esterno. 

Con riferimento all’espressione generale del bilancio energetico ri-
chiamata dalla relazione (3.4.2), considerata l’assenza di scambi di ca-
lore con l’esterno, si ha: 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 = −𝐿𝐿1,2 = 𝐿𝐿𝑃𝑃 (3.4.28) 
 
avendo indicato con 𝐿𝐿𝑃𝑃 il lavoro della pompa espresso in valore asso-
luto.  

Esplicitando 𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2: 
 

𝐿𝐿𝑃𝑃 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ (ℎ2 − ℎ1) = 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑙𝑙𝑃𝑃 (3.4.29) 
 
Detto 𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑖𝑖𝑖𝑖 il lavoro specifico ideale della pompa, ed essendo: 
 

𝜂𝜂𝑃𝑃 =
𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑖𝑖𝑖𝑖
𝑙𝑙𝑃𝑃

 (3.4.30) 

 
si ha anche: 
 

𝐿𝐿𝑃𝑃 =
𝑚𝑚𝑎𝑎𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑖𝑖𝑖𝑖
η𝑃𝑃

 (3.4.31) 

 
È appena il caso di osservare che il rendimento della pompa 𝜂𝜂𝑃𝑃 
espresso dalla relazione (3.4.30) è un rendimento globale che tiene 

conto delle perdite interne della pompa, termofluidodinamiche e vo-
lumetriche, ma non delle perdite meccaniche.  

Con riferimento al lavoro ideale 𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑖𝑖𝑖𝑖, si consideri l’espressione in 
forma differenziale dell’equazione dell’energia formulata in termini 
meccanici: 
 

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 + 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 + 𝛿𝛿𝛿𝛿 + 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑑𝑑 = 0 (3.4.32) 
 
essendo, come si ricorderà, 𝛿𝛿𝛿𝛿 il lavoro reale e 𝛿𝛿𝑙𝑙𝑑𝑑 il lavoro dissipato a 
causa delle perdite. Integrando tra le sezioni 1 e 2 di aspirazione e di 
mandata ed esprimendo il lavoro ideale in valore assoluto, in assenza 
di perdite si ha: 
 

𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑐𝑐2
2 − 𝑐𝑐1

2

2 + 𝑔𝑔 ∙ (𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧1) + ∫ 𝑣𝑣
2

1
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑔𝑔𝑔𝑔 (3.4.33) 

 
Il termine a secondo membro, come è noto, rappresenta la prevalenza 
𝑔𝑔𝑔𝑔 della pompa (energia meccanica effettivamente trasferita al flui-
do). Nell’ipotesi che nelle sezioni di ingresso e di uscita le velocità 
siano uguali (𝑐𝑐1 = 𝑐𝑐2), che la differenza di quota tra valle e monte del-
la pompa sia trascurabile (𝑧𝑧1 = 𝑧𝑧2), si ha ancora: 
 

𝑙𝑙𝑃𝑃,𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑔𝑔𝑔𝑔 = ∫ 𝑣𝑣
2

1
𝑑𝑑𝑑𝑑 (3.4.34) 

 
pertanto: 
 

𝐿𝐿𝑃𝑃 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ 𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑃𝑃

 (3.4.35) 

 
Sia la pompa di estrazione che la pompa di alimento prelevano dai 
componenti di impianto che le precedono, rispettivamente il conden-
satore e il degasatore, acqua in condizioni di liquido saturo. Suppo-
nendo che la variazione di densità del fluido sia trascurabile, posto 
quindi 𝜌𝜌 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐, si può scrivere: 
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𝑔𝑔𝑔𝑔 = ∫ 𝑣𝑣
2

1
𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝑣𝑣 ∙ (𝑝𝑝2 − 𝑝𝑝1) = 𝑣𝑣 ∙ Δ𝑝𝑝 = Δ𝑝𝑝

𝜌𝜌  (3.4.36) 

 
Pertanto: 
 

𝐿𝐿𝑃𝑃 =
𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ 𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑃𝑃

= 𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ Δ𝑝𝑝
𝜌𝜌 ∙ η𝑃𝑃

 (3.4.37) 

 
In termini di potenza si ha infine: 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃 =
𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ 𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑃𝑃

= 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ Δ𝑝𝑝
𝜌𝜌 ∙ η𝑃𝑃

= 𝑄𝑄 ∙ Δ𝑝𝑝
η𝑃𝑃

 (3.4.38) 

 
essendo 𝑄𝑄 la portata volumetrica. 
Si può effettuare un confronto tra le due pompe di estrazione e di 
alimento in relazione alle rispettive condizioni operative, facendo 
sempre riferimento all’impianto con 5 spillamenti di cui in figura 
3.3.9. 

La pompa di estrazione elabora la portata (𝑚̇𝑚𝑎𝑎 = 1 + ∑ 𝑚̇𝑚𝑠𝑠,𝑖𝑖
2
1 ), ov-

vero la portata unitaria se la condensa della linea rigenerativa di bas-
sa pressione viene ripresa e reintrodotta a valle nel circuito dell’acqua 
di alimento, mentre la pompa di alimento elabora la massima portata 
(𝑚̇𝑚𝑎𝑎 = 1 + ∑ 𝑚̇𝑚𝑠𝑠,𝑖𝑖

5
1 ) evolvente nell’impianto. Quindi la pompa di ali-

mento elabora una portata maggiore di quella elaborata dalla pompa 
di estrazione, la differenza essendo determinata dalle portate degli 
spillamenti che alimentano la linea rigenerativa di alta pressione e il 
degasatore, ovvero di tutti gli spillamenti se la condensa della linea 
rigenerativa di bassa pressione viene ripresa e reintrodotta a valle nel 
circuito dell’acqua di alimento. 

La pompa di estrazione comprime l'acqua di alimento dalla pres-
sione vigente nel condensatore, in generale dell’ordine di qualche 
centesimo di bar (convenzionalmente 0,05 bar) a quella vigente nel 
degasatore, dell’ordine di 5÷10 bar. Pertanto, nella pompa di estra-
zione si ha un incremento di pressione dell’ordine di 5÷10 bar, essen-

do molto bassa la pressione all’aspirazione. La pompa di alimento 
comprime l'acqua di alimento dalla pressione vigente nel degasatore 
a quella massima del ciclo, indicativamente dell’ordine 150-200 bar, 
con un incremento di pressione nella pompa di alimento che può es-
sere considerato della stessa entità.  

A meno delle variazioni di densità dell’acqua nei campi di lavoro 
delle due pompe, l'incremento di pressione, e quindi la prevalenza, 
della pompa di alimento è circa 20-30 volte quello della pompa di 
estrazione. Tenendo anche conto della differenza di portata evolvente 
nelle due pompe, ne consegue che la potenza della pompa di alimen-
to, sarà pari a circa 25-40 volte quella della pompa di estrazione. Con-
siderando poi che in realtà la densità del liquido saturo diminuisce 
all’aumentare della pressione (a 200 bar è circa la metà del valore cor-
rispondente a 0,05 bar), la potenza della pompa di alimento, in virtù 
della relazione (3.4.38), sarà ancora maggiore. 

Per dare un ordine di grandezza, il motore elettrico che aziona la 
pompa di alimento della centrale termoelettrica di Fiume Santo ha 
una potenza di circa 5 MW e ciascuno dei due gruppi da 320 MW è 
dotato di due pompe di alimento che lavorano insieme quando 
l’impianto opera a carico elevato, mentre quando l’impianto è a carico 
ridotto una delle due viene fermata. Nell’impianto è presente una 
terza pompa di alimento di riserva, che viene utilizzata nel caso di 
guasto. Questa è in realtà una soluzione canonica e questo genere di 
ridondanza è tipico anche di gran parte degli organi ausiliari, perché 
nel caso di guasto di un componente essenziale per il funzionamento 
dell’impianto dev'essere disponibile un'unità di riserva. 

Ricordando che la prevalenza è proporzionale al quadrato della 
velocità di rotazione e al quadrato della dimensione lineare di riferi-
mento, essendo 𝑔𝑔𝑔𝑔 ∝ 𝑛𝑛2𝐷𝐷2, e che la portata volumetrica è proporzio-
nale alla velocità di rotazione e al cubo della dimensione lineare, es-
sendo 𝑄𝑄 ∝ 𝑛𝑛𝐷𝐷3, le due pompe, per quanto operanti con portate dello 
stesso ordine di grandezza, saranno costruttivamente molto diverse:  
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mento, essendo 𝑔𝑔𝑔𝑔 ∝ 𝑛𝑛2𝐷𝐷2, e che la portata volumetrica è proporzio-
nale alla velocità di rotazione e al cubo della dimensione lineare, es-
sendo 𝑄𝑄 ∝ 𝑛𝑛𝐷𝐷3, le due pompe, per quanto operanti con portate dello 
stesso ordine di grandezza, saranno costruttivamente molto diverse:  



 la pompa di estrazione, caratterizzata da bassa prevalenza, è una 
pompa centrifuga a bassa velocità di rotazione (generalmente 1500 
rpm); 

 la pompa di alimento, caratterizzata da elevata prevalenza, è una 
pompa centrifuga multistadio ad elevato numero di giri (general-
mente 6000 rpm). 

Ricordando la definizione del numero di giri specifico: 
 

𝑛𝑛𝑠𝑠 = 𝑛𝑛 𝑄𝑄
1
2

(𝑔𝑔𝑔𝑔)
3
4
 (3.4.39) 

 
si può ulteriormente evidenziare che la pompa di estrazione, pur 
operando a minore velocità di rotazione della pompa di alimento, ma 
con prevalenza molto inferiore, è una pompa a numero di giri specifi-
co 𝑛𝑛𝑠𝑠 medio-alto, mentre la pompa di alimento, al contrario, è una 
pompa a basso numero di giri specifico.  

Le pompe di estrazione sono normalmente collegate direttamente 
all’asse del motore elettrico, che sarà dotato di un numero di coppie 
polari maggiore di 1 nel caso di velocità di rotazione minore di 3000 
rpm25.  

Le pompe di alimento, ruotando a velocità maggiore di 3000 rpm, 
sono collegate al motore elettrico mediante un moltiplicatore di giri. 
In alternativa, come detto, la pompa di alimento può essere azionata 
da una turbina26, calettata direttamente sullo stesso asse. Questa solu-
zione consente di operare, entro certi limiti, a velocità di rotazione va-
riabile ai fini della regolazione dell’impianto. 

Entrambe le pompe, come detto, prelevano l’acqua dai dispositivi 
a monte, condensatore e degasatore, in condizioni di liquido saturo (o 
prossime a quelle del liquido saturo tenendo conto del carico idrosta-

 
25 Si ricordi la relazione 𝑝𝑝 𝑛𝑛 =  60 𝑓𝑓 tra numero di coppie polari 𝑝𝑝, velocità di rotazio-
ne 𝑛𝑛 in rpm e la frequenza di rete 𝑓𝑓. 
26 Si parla in tal caso di turbopompa di alimento. 

tico), per cui all’aspirazione può innescarsi il fenomeno della cavita-
zione.  

Per evitare la cavitazione è necessario che nella sezione di minima 
pressione della pompa vi sia una pressione maggiore di quella di sa-
turazione, altrimenti il liquido tenderebbe a vaporizzare con la for-
mazione di bolle di vapore, che implodendo con il susseguente au-
mento della pressione causano sollecitazioni meccaniche ed erosione 
nelle pale. 

Il problema della cavitazione è particolarmente importante per la 
pompa di alimento che opera in condizioni molto più critiche rispetto 
alla pompa di estrazione a causa dell’elevata velocità di rotazione. 
Come si ricorderà, la grandezza caratteristica della pompa che rende 
conto di questo fenomeno è l’NPSH (net positive suction head). 
 

 
 
Figura 3.4.16. Schema di inserimento della pompa di alimento nel circuito 
rigenerativo dell’acqua di alimento. 
 
Con riferimento alla figura 3.4.16, che riporta lo schema di inserimen-
to della pompa di alimento nel circuito rigenerativo dell’acqua di 
alimento, applicando l'equazione di Bernoulli tra il pelo libero 
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dell'acqua nel degasatore e la sezione di ingresso della pompa di ali-
mento27:  
 

𝑝𝑝0
𝜌𝜌 + 𝑐𝑐02

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧0 =
𝑝𝑝𝑎𝑎
𝜌𝜌 + 𝑐𝑐𝑎𝑎2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝑎𝑎 + ξ𝑝𝑝 (3.4.40) 

 
avendo indicato con ξ𝑝𝑝 le perdite di carico fra le sezioni “0” e “a” ed 
essendo 𝜌𝜌 la densità dell’acqua. Considerando che la velocità dell'ac-
qua sul pelo libero del serbatoio è praticamente nulla (𝑐𝑐0 = 0), si ha: 
 

𝑝𝑝𝑎𝑎
ρ = 𝑝𝑝0

ρ + 𝑔𝑔(𝑧𝑧0 − 𝑧𝑧𝑎𝑎) − (𝑐𝑐𝑎𝑎
2

2 + ξ𝑝𝑝) (3.4.41) 

 
Poiché sul pelo libero dell’acqua all’interno del degasatore vigono 
condizioni di saturazione, si ha 𝑝𝑝0 = 𝑝𝑝𝑣𝑣, per cui, la (3.4.41), diventa: 
 

𝑝𝑝𝑎𝑎
ρ = 𝑝𝑝𝑣𝑣

ρ + 𝑔𝑔(𝑧𝑧0 − 𝑧𝑧𝑎𝑎) − (𝑐𝑐𝑎𝑎
2

2 + ξ𝑝𝑝) (3.4.42) 

 
Per non incorrere nella cavitazione, la fase liquida non deve potere 
vaporizzare per cui la pressione 𝑝𝑝𝑎𝑎 all’aspirazione della pompa do-
vrebbe essere maggiore della pressione di saturazione 𝑝𝑝𝑣𝑣 alla tempe-
ratura di esercizio, cioè dovrebbe essere 𝑝𝑝𝑎𝑎 > 𝑝𝑝𝑣𝑣. In realtà, la pressio-
ne minima nella pompa non viene raggiunta nella sezione di ingres-
so, bensì all'interno della girante. Il fluido, infatti, entrando nella gi-
rante, prima ancora di cominciare a scambiare lavoro con essa subisce 
un’accelerazione di imbocco e la sua pressione, di conseguenza, di-
minuisce. Nel punto di minima pressione si avrà 𝑝𝑝 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 < 𝑝𝑝𝑎𝑎, per-
ciò, per evitare la vaporizzazione all'imbocco della girante e, quindi, 
la cavitazione, occorre che sia 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 > 𝑝𝑝𝑣𝑣. Se nell'equazione (3.4.42) si 

 
27 In questo caso, le sezioni di ingresso e di uscita dalla pompa sono state indicate, 
per motivi di opportunità, con i pedici “a” e “m”, in riferimento alle sezioni di aspi-
razione e di mandata. 

aggiunge e si toglie il termine 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝜌𝜌  e si impone la condizione 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 >

𝑝𝑝𝑣𝑣 per non incorrere nella cavitazione, si ottiene: 
 

𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
ρ = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 − 𝑝𝑝𝑎𝑎

ρ + 𝑝𝑝𝑣𝑣
ρ + 𝑔𝑔(𝑧𝑧0 − 𝑧𝑧𝑎𝑎) − (𝑐𝑐𝑎𝑎

2

2 + ξ𝑝𝑝) >
𝑝𝑝𝑣𝑣
ρ  (3.4.43) 

 
Il termine 𝑝𝑝𝑎𝑎−𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

ρ  dipende dalla geometria e dalla velocità di rotazio-

ne della macchina e può essere espresso mediante la relazione28: 
 

𝑝𝑝𝑎𝑎 − 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
ρ = λ𝑤𝑤𝑎𝑎

2

2  (3.4.44) 

 
per cui, rielaborando la (3.4.43) si può scrivere: 
 

𝑔𝑔(𝑧𝑧0 − 𝑧𝑧𝑎𝑎) − ξ𝑝𝑝 >
𝑐𝑐𝑎𝑎2
2 + λ𝑤𝑤𝑎𝑎

2

2  (3.4.45) 

 
Si considerino le due espressioni a primo e a secondo membro della 
(3.4.45): 

 𝑔𝑔(𝑧𝑧0 − 𝑧𝑧𝑎𝑎) − ξ𝑝𝑝 Questo termine è una caratteristica del circui-
to ed esprime il carico netto positivo disponibile all’aspirazione; 
viene indicato con il simbolo 𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑𝑑, acronimo della notazione 
inglese “net positive suction head”29. 

 
𝑐𝑐𝑎𝑎2
2 + λ𝑤𝑤𝑎𝑎2

2   Questo termine è una caratteristica della 
pompa ed esprime il carico netto positivo richiesto dalla macchi-
na all’aspirazione per non incorrere nella cavitazione; viene indi-
cato analogamente con il simbolo 𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑁𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟𝑟ℎ. 

 
28 Questa relazione discende dall’applicazione dell’equazione di Bernoulli nel moto 
relativo tra la sezione di aspirazione e la sezione di minima pressione. 
29 La sua espressione generale include anche il termine cinetico 𝑐𝑐0

2

2  e il termine di pres-
sione 𝑝𝑝0−𝑝𝑝𝑣𝑣𝜌𝜌 , qui non presenti essendo 𝑐𝑐0 = 0 e 𝑝𝑝0 = 𝑝𝑝𝑣𝑣. 
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Si considerino le due espressioni a primo e a secondo membro della 
(3.4.45): 
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28 Questa relazione discende dall’applicazione dell’equazione di Bernoulli nel moto 
relativo tra la sezione di aspirazione e la sezione di minima pressione. 
29 La sua espressione generale include anche il termine cinetico 𝑐𝑐0

2

2  e il termine di pres-
sione 𝑝𝑝0−𝑝𝑝𝑣𝑣𝜌𝜌 , qui non presenti essendo 𝑐𝑐0 = 0 e 𝑝𝑝0 = 𝑝𝑝𝑣𝑣. 



Nel caso della pompa di alimento, avendo grande prevalenza ed ele-
vata velocità di rotazione, l'NPSH richiesto è elevato, quindi, è mag-
giore il rischio di cavitazione. Per fare in modo di aumentare l'NPSH 
disponibile nel circuito, in modo da soddisfare l'NPSH richiesto, è 
possibile adottare in pratica due diverse soluzioni, o entrambe:  

1. Una prima soluzione consiste nell’aumentare il carico idrostatico 
𝑔𝑔(𝑧𝑧0 − 𝑧𝑧𝑎𝑎) mettendo più in alto il degasatore rispetto alla pompa 
di alimento; aumentando la lunghezza della tubazione crescono, 
per contro, le perdite di carico distribuite che sono proporzionali 
al quadrato della velocità del fluido e per diminuire la velocità 
del fluido, quindi ridurre le perdite di carico, è necessario aumen-
tare il diametro della tubazione. Si ha perciò un maggior costo 
della tubazione di adduzione alla pompa di alimento sia per la 
maggiore lunghezza che per il maggiore diametro30. 

2. Un’altra soluzione, generalmente utilizzata, consiste 
nell’aumentare artificialmente l'NPSH disponibile nel circuito in-
serendo una pompa “booster” in serie, a monte della pompa di 
alimento. Questa soluzione permette, innalzando la pressione di 
5-6 bar, di aumentare l'NPSH disponibile; all'NPSH del circuito 
viene in tal modo sommata la prevalenza della pompa booster. Si 
potrebbe ritenere che la pompa booster risenta delle stesse critici-
tà di cavitazione della pompa di alimento, ma in realtà non è così; 
la pompa booster, infatti, ha una piccola prevalenza e dal punto 
della criticità è più simile alla pompa di estrazione. La pompa 
booster è mossa dallo stesso motore che aziona la pompa di ali-
mento, calettata però direttamente sull’albero motore a monte del 
moltiplicatore di giri. 

 
  

 
30 Questo aspetto è stato oggetto, nel passato, di accurati studi di ottimizzazione da 
parte di ENEL. 

Turbina 
La figura 3.4.17 mostra lo schema funzionale di una turbina a vapore 
con due spillamenti intermedi. Lo schema può essere rappresentati-
vo, in generale, di un qualsiasi tronco di turbina di alta, media o bas-
sa pressione. 
 

 
 
Figura 3.4.17. Schema di turbina a vapore con 2 spillamenti di vapore. 
 
Bilancio energetico della turbina 
Nella figura 3.4.17 sono indicate con 𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑖𝑖 e con 𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑢𝑢 le masse di vapo-
re all’ammissione e allo scarico e con 𝑚𝑚𝑠𝑠,1 e 𝑚𝑚𝑠𝑠,2 le masse dei due spil-
lamenti di vapore. Risulta ovviamente: 
 

𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑖𝑖 = 𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑢𝑢 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,2 (3.4.46) 
 
Con riferimento all’espressione generale del bilancio energetico ri-
chiamata dalla relazione (3.4.2), considerata l’assenza di scambi di ca-
lore con l’esterno, si ha: 
 

𝐻𝐻1 − 𝐻𝐻2 = 𝐿𝐿1,2 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 (3.4.47) 
 
avendo indicato con 𝐿𝐿𝑇𝑇 il lavoro della turbina. Esplicitando 𝐻𝐻1 e 𝐻𝐻2: 
 

𝐿𝐿𝑇𝑇 = 𝐻𝐻1 − 𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑖𝑖ℎ𝑣𝑣,𝑖𝑖
− (𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑢𝑢ℎ𝑣𝑣,𝑢𝑢 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,1ℎ𝑠𝑠,1 + 𝑚𝑚𝑠𝑠,2ℎ𝑠𝑠,2) 

(3.4.48) 
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Nel caso della pompa di alimento, avendo grande prevalenza ed ele-
vata velocità di rotazione, l'NPSH richiesto è elevato, quindi, è mag-
giore il rischio di cavitazione. Per fare in modo di aumentare l'NPSH 
disponibile nel circuito, in modo da soddisfare l'NPSH richiesto, è 
possibile adottare in pratica due diverse soluzioni, o entrambe:  

1. Una prima soluzione consiste nell’aumentare il carico idrostatico 
𝑔𝑔(𝑧𝑧0 − 𝑧𝑧𝑎𝑎) mettendo più in alto il degasatore rispetto alla pompa 
di alimento; aumentando la lunghezza della tubazione crescono, 
per contro, le perdite di carico distribuite che sono proporzionali 
al quadrato della velocità del fluido e per diminuire la velocità 
del fluido, quindi ridurre le perdite di carico, è necessario aumen-
tare il diametro della tubazione. Si ha perciò un maggior costo 
della tubazione di adduzione alla pompa di alimento sia per la 
maggiore lunghezza che per il maggiore diametro30. 

2. Un’altra soluzione, generalmente utilizzata, consiste 
nell’aumentare artificialmente l'NPSH disponibile nel circuito in-
serendo una pompa “booster” in serie, a monte della pompa di 
alimento. Questa soluzione permette, innalzando la pressione di 
5-6 bar, di aumentare l'NPSH disponibile; all'NPSH del circuito 
viene in tal modo sommata la prevalenza della pompa booster. Si 
potrebbe ritenere che la pompa booster risenta delle stesse critici-
tà di cavitazione della pompa di alimento, ma in realtà non è così; 
la pompa booster, infatti, ha una piccola prevalenza e dal punto 
della criticità è più simile alla pompa di estrazione. La pompa 
booster è mossa dallo stesso motore che aziona la pompa di ali-
mento, calettata però direttamente sull’albero motore a monte del 
moltiplicatore di giri. 

 
  

 
30 Questo aspetto è stato oggetto, nel passato, di accurati studi di ottimizzazione da 
parte di ENEL. 

Turbina 
La figura 3.4.17 mostra lo schema funzionale di una turbina a vapore 
con due spillamenti intermedi. Lo schema può essere rappresentati-
vo, in generale, di un qualsiasi tronco di turbina di alta, media o bas-
sa pressione. 
 

 
 
Figura 3.4.17. Schema di turbina a vapore con 2 spillamenti di vapore. 
 
Bilancio energetico della turbina 
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(3.4.48) 
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Combinando la (3.4.48) con la (3.4.46) e riordinando l'equazione 
(3.4.48) per evidenziare l’effetto utile, si ottiene: 
 

      𝐿𝐿𝑇𝑇 = 𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑢𝑢 ∙ (ℎ𝑣𝑣,𝑖𝑖 − ℎ𝑣𝑣,𝑢𝑢) + 𝑚𝑚𝑠𝑠,1 ∙ (ℎ𝑣𝑣,𝑖𝑖 − ℎ𝑠𝑠,1)       
+ 𝑚𝑚𝑠𝑠,2 ∙ (ℎ𝑣𝑣,𝑖𝑖 − ℎ𝑠𝑠,2) (3.4.49) 

 
Più in generale, per 𝑛𝑛 spillamenti: 
 

𝐿𝐿𝑇𝑇 = 𝑚𝑚𝑣𝑣,𝑢𝑢 ∙ (ℎ𝑣𝑣,𝑖𝑖 − ℎ𝑣𝑣,𝑢𝑢) + ∑ 𝑚𝑚𝑠𝑠,𝑗𝑗 ∙ (ℎ𝑣𝑣,𝑖𝑖 − ℎ𝑠𝑠,𝑗𝑗)
𝑛𝑛

𝑗𝑗=1
 (3.4.50) 

 
Come già osservato, al diminuire della pressione durante 
l’espansione, i volumi specifici aumentano in modo pressoché inver-
samente proporzionale alla pressione. Lo smaltimento delle rilevanti 
portate volumetriche che ne conseguono impone, negli impianti di 
grande potenza, la suddivisione del corpo turbina di bassa pressione 
in due sezioni a flussi contrapposti (per bilanciare le spinte assiali), o 
perfino di suddividere in due sezioni (sempre a flussi contrapposti) la 
turbina di media pressione e in quattro sezioni (due corpi turbina con 
due sezioni a flussi contrapposti ciascuna) la turbina di bassa pres-
sione, come mostrato nella figura 3.4.18 che segue.  
 
 

 
 
Figura 3.4.18. Schema di treno turbina a vapore con un corpo di alta pressio-
ne, un corpo di media pressione con due sezioni a flussi contrapposti e due 
corpi di bassa pressione con due sezioni a flussi contrapposti ciascuna. 



Generalmente, anche il condensatore è suddiviso come la turbina in 
sezioni distinte e separate. Nel caso di una sola turbina con due se-
zioni si ha solitamente un solo condensatore con due sezioni distinte, 
una per ciascuna sezione di turbina, come pure, nel caso di due corpi 
turbina con due sezioni ciascuna si hanno anche due condensatori, 
uno per ogni corpo turbina, ciascuno con due sezioni distinte, una per 
ogni sezione di turbina. 
 
Generatore di vapore 
Il generatore di vapore è il componente dell’impianto a vapore pre-
posto alla produzione del vapore ad alta pressione e ad alta tempera-
tura mediante la combustione di un combustibile, generalmente fossi-
le, prevalentemente carbone. Esso è un sistema molto complesso dal 
punto di vista costruttivo e funzionale.  

Dal punto di vista costruttivo è una struttura di notevoli dimen-
sioni, che può essere immaginata, nel caso di impianti di grande po-
tenza (300600 MW) come un parallelepipedo con lati della base di 
dimensioni dell’ordine di 30-40 m di larghezza, 50-60 m di lunghezza 
e altezza dell’ordine di 50-60 m, paragonabile ad un grande edificio 
di 15-20 piani. 

La figura 3.4.19 che segue mostra un’illustrazione schematica di 
una sezione longitudinale del generatore di vapore.  

Nella configurazione schematizzata in figura il generatore è costi-
tuito da due blocchi verticali, che nell’insieme costituiscono il “giro 
fumi” nei quali sono sistemati i banchi di scambiatori di calore prepo-
sti al preriscaldamento dell’acqua di alimento, vaporizzazione, surri-
scaldamento e risurriscaldamento del vapore, nell’ordine gli econo-
mizzatori o preriscaldatori (ECO), i vaporizzatori, i surriscaldatori 
(SH1, SH2) e i risurriscaldatori (RH1, RH2). 

Sulla sommità della caldaia, alla fine della camera di combustione 
e a monte di surriscaldatori, è generalmente presente un restringi-
mento di sezione denominato “naso della caldaia” o “parete 
d’altare”, che induce un aumento della velocità dei prodotti di com-
bustione al fine di migliorare lo scambio termico nei banchi scambia-
tori a valle. 
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Figura 3.4.18. Schema di treno turbina a vapore con un corpo di alta pressio-
ne, un corpo di media pressione con due sezioni a flussi contrapposti e due 
corpi di bassa pressione con due sezioni a flussi contrapposti ciascuna. 



Generalmente, anche il condensatore è suddiviso come la turbina in 
sezioni distinte e separate. Nel caso di una sola turbina con due se-
zioni si ha solitamente un solo condensatore con due sezioni distinte, 
una per ciascuna sezione di turbina, come pure, nel caso di due corpi 
turbina con due sezioni ciascuna si hanno anche due condensatori, 
uno per ogni corpo turbina, ciascuno con due sezioni distinte, una per 
ogni sezione di turbina. 
 
Generatore di vapore 
Il generatore di vapore è il componente dell’impianto a vapore pre-
posto alla produzione del vapore ad alta pressione e ad alta tempera-
tura mediante la combustione di un combustibile, generalmente fossi-
le, prevalentemente carbone. Esso è un sistema molto complesso dal 
punto di vista costruttivo e funzionale.  

Dal punto di vista costruttivo è una struttura di notevoli dimen-
sioni, che può essere immaginata, nel caso di impianti di grande po-
tenza (300600 MW) come un parallelepipedo con lati della base di 
dimensioni dell’ordine di 30-40 m di larghezza, 50-60 m di lunghezza 
e altezza dell’ordine di 50-60 m, paragonabile ad un grande edificio 
di 15-20 piani. 

La figura 3.4.19 che segue mostra un’illustrazione schematica di 
una sezione longitudinale del generatore di vapore.  

Nella configurazione schematizzata in figura il generatore è costi-
tuito da due blocchi verticali, che nell’insieme costituiscono il “giro 
fumi” nei quali sono sistemati i banchi di scambiatori di calore prepo-
sti al preriscaldamento dell’acqua di alimento, vaporizzazione, surri-
scaldamento e risurriscaldamento del vapore, nell’ordine gli econo-
mizzatori o preriscaldatori (ECO), i vaporizzatori, i surriscaldatori 
(SH1, SH2) e i risurriscaldatori (RH1, RH2). 

Sulla sommità della caldaia, alla fine della camera di combustione 
e a monte di surriscaldatori, è generalmente presente un restringi-
mento di sezione denominato “naso della caldaia” o “parete 
d’altare”, che induce un aumento della velocità dei prodotti di com-
bustione al fine di migliorare lo scambio termico nei banchi scambia-
tori a valle. 



 

 
 
Figura 3.4.19. Rappresentazione schematica di un generatore di vapore. 
 
Si evidenzia che le dilatazioni dei componenti sottoposti ad alta tem-
peratura, in particolare i tubi vaporizzatori, devono poter avvenire 
liberamente, senza essere contrastate dalla massa dei componenti 
stessi. Per questo motivo, l’involucro del generatore di vapore non è 
appoggiato al suolo ma è appeso mediante numerosi tiranti d’acciaio, 
ad una incastellatura d’acciaio e sospeso ad una altezza da terra di al-
cuni metri, in modo da consentire la libera dilatazione dei componen-
ti operanti in regime di alta temperatura, in particolare, dei tubi va-
porizzatori e di tutta la camera di combustione31.  

Seguendo il percorso dell’acqua di alimento, essa arriva nel punto 
R dopo essere stata preriscaldata nel circuito rigenerativo ed entra nel 
preriscaldatore o economizzatore (ECO), dove scambia calore con i 
fumi a più bassa temperatura. Qui si riscalda fino ad una temperatura 
prossima a quella di saturazione, di poco inferiore per evitare principi 
di vaporizzazione, quindi, lascia l’economizzatore al punto “A” e 

 
31 Sono normali dilatazioni lineari dell’ordine di 20-30 cm. 

viene inviata ad un grosso serbatoio di accumulo denominato “corpo 
cilindrico” dove vigono condizioni di saturazione alla pressione mas-
sima del ciclo. Il corpo cilindrico può avere 2-3 metri di diametro e 
10-20 m di lunghezza, a seconda della potenza dell’impianto, e il suo 
volume è occupato per circa metà dalla fase liquida e per metà dalla 
fase vapore. Pertanto, oltre a fungere da separatore delle fasi liquida e 
vapore, esso rappresenta un importante volano di accumulo 
dell’acqua di alimento, molto più grande del degasatore. Il corpo ci-
lindrico è assente negli impianti USC perché a pressione maggiore di 
quella critica non si ha distinzione tra fase liquida e fase vapore. 

Dal fondo del corpo cilindrico si diparte una serie di grossi tubi 
esterni (tubi di caduta) attraverso i quali la fase liquida viene inviata 
ai collettori inferiori di raccolta situati alla base della camera di com-
bustione. Dai collettori inferiori il liquido, compresso per via del cari-
co idrostatico, viene distribuito nei tubi vaporizzatori (di minore 
diametro) disposti verticalmente e affiancati l’uno all’altro senza so-
luzione di continuità in modo da formare una serie di schermi che ri-
vestono interamente le pareti della camera di combustione (pareti 
“membranate”). In tal modo i prodotti della combustione scambiano 
calore per irraggiamento diretto sulle pareti membranate della came-
ra di combustione. I tubi vaporizzatori convergono in collettori supe-
riori che si ricollegano al corpo cilindrico.  

L’insieme dei tubi di caduta e dei tubi vaporizzatori realizza un 
circuito idraulico che si chiude nel corpo cilindrico come mostrato in 
figura 3.4.20.  

Il liquido compresso distribuito dai collettori inferiori risale nei tu-
bi vaporizzatori e, assorbendo calore per irraggiamento, inizia a va-
porizzare. I generatori di vapore di vecchia costruzione, operanti a 
pressioni non molto elevate, sono a circolazione naturale, indotta dal-
la differenza di densità tra il liquido che lascia il corpo cilindro per 
entrare nei tubi di caduta e il vapore che esce dai tubi vaporizzatori 
per rientrare nel corpo cilindrico. I generatori più moderni, operanti a 
pressioni più elevate, sono invece a circolazione assistita o forzata, 
che avviene con l’ausilio di una pompa di circolazione. 
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31 Sono normali dilatazioni lineari dell’ordine di 20-30 cm. 
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Figura 3.4.20. Schema del circuito dei tubi vaporizzatori. 
 
Nei tubi vaporizzatori non si ha la totale vaporizzazione del liquido 
ma solo di una frazione di esso, peraltro relativamente piccola, per 
cui all’uscita dei tubi vaporizzatori si ha sempre una miscela liquido-
vapore con titolo molto basso. Una caratteristica funzionale dei vapo-
rizzatori è il rapporto o cifra di circolazione 𝑅𝑅 = 𝑚𝑚𝑎𝑎

𝑚𝑚𝑣𝑣
 definito come 

rapporto fra la massa d'acqua entrante nei tubi vaporizzatori (massa 
di miscela liquido-vapore in uscita) e la massa di vapore contenuta 
nella miscela uscente. Questo parametro non è altro che l’inverso del 
titolo ed è dell’ordine di 5-10. Ad esempio, per 𝑅𝑅 = 10, all'uscita dei 
tubi vaporizzatori si ha una miscela bifase costituita dal 10 % di va-
pore e dal 90 % di liquido (titolo 𝑥𝑥 = 0,10). Talvolta, nel gergo im-
piantistico, il rapporto di circolazione è definito come il numero di 
volte che una determinata massa di liquido deve circolare nei tubi 
vaporizzatori per vaporizzare completamente. 

All’interno del corpo cilindrico, il vapore saturo uscente passa at-
traverso un sistema di separatori di gocce che servono per inibire il 
trascinamento di fase liquida. Ciò per evitare che i sali ancora disciolti 
nel liquido, seppure in minima concentrazione, possano essere trasci-
nati dal vapore per poi depositarsi nei surriscaldatori, producendo 
incrostazioni che riducono i coefficienti di scambio termico e causano 
fenomeni di corrosione. 

Il vapore saturo esce dalla parte alta del corpo cilindrico ed entra 
nei surriscaldatori per essere poi inviato in turbina. I surriscaldatori 

sono alloggiati nella parte più alta del generatore di vapore tra i due 
corpi verticali e sono costituiti da due o anche tre banchi distinti, se-
parati dai sistemi di attemperamento del vapore. Per le elevate tem-
perature dei prodotti di combustione all’ingresso del primo banco di 
surriscaldatori, dell’ordine di 1000 °C, i banchi sono generalmente di-
sposti in equicorrente rispetto ai gas in modo che i gas a più alta tem-
peratura attraversino preliminarmente la sezione di surriscaldamento 
a più bassa temperatura. 

Gli attemperatori sono preposti al controllo della temperatura del 
vapore surriscaldato, che deve rimanere costante in ogni condizione 
di carico. Essi sono delle sezioni di tubazione situate tra un surriscal-
datore e il successivo nelle quali viene iniettata acqua ad alta pressio-
ne proveniente direttamente dalla pompa di alimento. L’acqua, vapo-
rizzando, determina una diminuzione della temperatura del vapore 
surriscaldato (attemperamento), prodotto ad una temperatura mag-
giore di quella di esercizio della turbina al fine di consentirne il con-
trollo. La temperatura del vapore viene quindi regolata agendo sulla 
portata dell’acqua di attemperamento. 

Il vapore uscente dalla turbina di alta pressione viene nuovamente 
inviato al generatore di vapore dove viene risurriscaldato. I risurri-
scaldatori sono disposti a valle dei surriscaldatori secondo il percorso 
dei fumi e sono suddivisi, analogamente ai surriscaldatori in due o 
più banchi intercalati dagli attemperatori. In questo caso, diversa-
mente dai surriscaldatori, i diversi banchi sono disposti in controcor-
rente rispetto al percorso dei fumi, essendo situati in una zona dove 
le temperature dei fumi sono più basse.  

Sul lato fumi si ha prima di tutto la camera di combustione, dove 
avviene la combustione del combustibile con l’aria comburente. La 
combustione è realizzata per mezzo di una batteria di bruciatori, con 
la generazione di fiamme che si sviluppano all’interno della camera 
di combustione. Essi sono disposti in file su più piani, generalmente 
nella parete frontale della camera di combustione, e sono general-
mente brandeggiabili (a inclinazione variabile), in modo da consenti-
re una più efficace distribuzione del carico termico ai carichi ridotti. 
Nella camera di combustione, come detto, si affacciano direttamente 



 
 
Figura 3.4.20. Schema del circuito dei tubi vaporizzatori. 
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le pareti membranate costituite dai tubi vaporizzatori, di conseguen-
za lo scambio termico in camera di combustione avviene prevalente-
mente per irraggiamento32. Oltre che sulla parete frontale della came-
ra di combustione, i bruciatori possono essere disposti in posizione 
tangenziale negli angoli tra le pareti, sempre su più piani. In questo 
caso, le fiamme generate creano un vortice che permette un più effi-
cace scambio termico con i tubi vaporizzatori (combustione a ciclone). 

Durante la combustione è importante il controllo della produzione 
di NOx, che dipende in modo esponenziale dalla temperatura (co-
mincia a diventare significativa intorno a 1000 °C) e dalla disponibili-
tà di ossigeno durante la combustione. Il controllo avviene perciò at-
traverso un’opportuna taratura del rapporto aria/combustibile nei di-
versi ranghi di bruciatori, attraverso l’introduzione di aria al di sopra 
di essi (overfire air, OFA) e attraverso il ricircolo dei gas (flue gas re-
circulation, FGR).  

L'aria proveniente dall'esterno viene preriscaldata, prima dell'in-
gresso in camera di combustione, sfruttando il calore sensibile dei gas 
uscenti dal generatore di vapore. I prodotti di combustione a tempe-
ratura di 350-400 °C attraversano uno scambiatore rigenerativo rotan-
te, denominato Ljungström, schematizzato in figura 3.4.21. La pre-
senza del Ljungström, che recupera gran parte del calore sensibile dei 
fumi, è fondamentale per l’efficienza dell’impianto, poiché consente 
di mantenere elevato il rendimento del generatore di vapore nono-
stante il preriscaldamento dell’acqua di alimento nella linea di rige-
nerazione.  

Il Ljungström è uno scambiatore di calore rotante formato da nu-
merosi cestelli di lamierino sottile di acciaio, realizzati a nido d’ape in 
modo da costituire una grande massa metallica di accumulo termico 
con una grande superficie di scambio termico. Esso è suddiviso in 
due sezioni: per metà è attraversato dai fumi mentre l’altra metà è at-
traversata dall'aria in controcorrente. Le due sezioni sono separate da 

 
32 Si ricorda che lo scambio termico per irraggiamento dipende dalla quarta potenza 
della temperatura assoluta. 

opportune tenute per evitare i trafilamenti per differenza di pressione 
da una sezione all’altra. Il Ljungström ruota a velocità molto bassa, 
circa 2-4 giri/min.  

I fumi che fluiscono attraverso le scanalature dei cestelli cedono 
calore alla massa metallica e si raffreddano fino a una temperatura 
che, a seconda del combustibile utilizzato, può essere compresa 
nell’intervallo 120÷180 °C, più frequentemente intorno a 150÷160 °C. 
La rotazione continua del sistema di accumulo termico fa sì che la se-
zione riscaldata dai fumi sia poi attraversata dall’aria comburente che 
si riscalda, sottraendo calore alla massa metallica, fino ad una tempe-
ratura di circa 300÷350 °C. 
 

 
 
Figura 3.4.21. Schematizzazione del Ljiunsgtröm. 
 
Come già precedentemente discusso (Cfr. § 2.5 – Rendimento di com-
bustione) la presenza di zolfo nel combustibile determina la produ-
zione di SO2 in sede di combustione e un aumento della temperatura 
di rugiada del vapore acqueo presente nei fumi. Un eccessivo raf-
freddamento dei gas di combustione, al di sotto della temperatura di 
rugiada, causerebbe la condensazione del vapore in essi presente, con 
conseguente produzione di acido solforico, per la presenza 
dell’anidride solforosa e dell’ossigeno reso disponibile dall’aria com-
burente introdotta in eccesso. Ciò causerebbe la produzione di con-
densa acida, deleteria per l’azione corrosiva sulle parti del Ljung-
ström a temperatura più bassa. I combustibili utilizzati nel generatore 
di vapore hanno un tenore di zolfo inferiore all'1% stabilito dalla 
normativa vigente.  
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Bilancio energetico del generatore di vapore 
Il bilancio energetico del generatore di vapore è più complesso rispet-
to agli altri componenti di impianto già esaminati e può essere svi-
luppato facendo riferimento alla figura 3.4.22 che segue e ricorrendo 
all’espressione generale richiamata dall’equazione (3.4.51). 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 + 𝛥𝛥𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (3.4.51) 
 
 

 
 
Figura 3.4.22. Schema del generatore di vapore ai fini del bilancio energetico. 
 
Nella figura 3.4.21, i termini 𝑚𝑚𝑤𝑤, 𝑚𝑚𝑠𝑠ℎ, 𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ, rappresentano rispettiva-
mente la massa d’acqua di alimento entrante nel generatore di vapo-
re, la massa di vapore surriscaldato uscente e la massa di vapore ri-
surriscaldato (entrante e uscente), supposto trascurabile l’apporto 
dell’acqua di attemperamento, i termini ℎ𝑤𝑤, ℎ𝑠𝑠ℎ, ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑖𝑖, ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑢𝑢 le rispetti-
ve entalpie. Analogamente, i termini 𝑚𝑚𝑎𝑎, 𝑚𝑚𝑐𝑐, 𝑚𝑚𝑓𝑓, rappresentano ri-
spettivamente la massa di aria comburente e di combustibile entranti 
nel generatore di vapore e la massa di fumi uscenti, i termini ℎ𝑎𝑎, ℎ𝑐𝑐, 

ℎ𝑓𝑓 le rispettive entalpie, 𝐻𝐻𝑖𝑖 il potere calorifico inferiore del combusti-
bile. Il termine 𝐸𝐸𝑝𝑝, infine, assomma perdite di diversa natura specifi-
cate nel seguito. 

Con riferimento all’equazione (3.4.51) si ha: 
 
𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑤𝑤ℎ𝑤𝑤 +𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ,𝑖𝑖ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑖𝑖 + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎 + 𝑚𝑚𝑐𝑐ℎ𝑐𝑐 (3.4.52) 

𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑠𝑠ℎℎ𝑠𝑠ℎ +𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ,𝑢𝑢ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑢𝑢 + 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 +∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 (3.4.53) 

−Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ = 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 (3.4.54) 
−𝑄𝑄 = 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 (3.4.55) 
𝐿𝐿 = 0 (3.4.56) 

 
Nella (3.4.53), il termine ∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 raccoglie tutte le perdite associate a 
flussi di materia uscenti a temperatura maggiore di quelle di riferi-
mento, in particolare, le perdite per calore sensibile delle ceneri e le 
perdite per spurghi del corpo cilindrico.  

Nei generatori di vapore a carbone (la maggior parte nel settore 
della produzione elettrica) il carbone viene macinato e polverizzato 
nei mulini (granulometria media intorno a 90 μm). Nel carbone sono 
sempre presenti solidi inerti (ceneri) in percentuale dipendente dal 
tipo e dalla provenienza del carbone. Le ceneri, come il carbone, pre-
sentano granulometria variabile e durante la combustione, le particel-
le più piccole e leggere (ceneri volanti) vengono trasportate dai gas di 
combustione e lasciano il generatore di vapore alla stessa temperatu-
ra dei fumi (120÷180 °C), per essere poi catturate nei sistemi di abbat-
timento delle polveri (filtri elettrostatici o a manica) posti a valle del 
generatore di vapore; le particelle di maggiori dimensioni (ceneri pe-
santi) precipitano nel fondo del generatore di vapore, alla temperatu-
ra di 300÷400 ° C, in appositi sistemi di raccolta e raffreddate gene-
ralmente in un bagno d’acqua. Di conseguenza, le ceneri leggere e le 
ceneri pesanti portano con sé l’entalpia totale (𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑙𝑙ℎ𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑙𝑙 +
𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑝𝑝ℎ𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑝𝑝).  

L'acqua evolvente nel ciclo, pur essendo sottoposta ad un processo 
di demineralizzazione molto spinta, presenta sempre un contenuto 
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santi) precipitano nel fondo del generatore di vapore, alla temperatu-
ra di 300÷400 ° C, in appositi sistemi di raccolta e raffreddate gene-
ralmente in un bagno d’acqua. Di conseguenza, le ceneri leggere e le 
ceneri pesanti portano con sé l’entalpia totale (𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑙𝑙ℎ𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑙𝑙 +
𝑚𝑚𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑝𝑝ℎ𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐,𝑝𝑝).  

L'acqua evolvente nel ciclo, pur essendo sottoposta ad un processo 
di demineralizzazione molto spinta, presenta sempre un contenuto 



residuo di sali, entro limiti di concentrazione stabiliti dal costruttore. 
Quando la miscela liquido-vapore giunge nel corpo cilindrico, il va-
pore si separa dall'acqua senza trascinare i sali, che si accumulano nel 
corpo cilindrico poiché l’acqua circolante viene continuamente rein-
tegrata per compensare le fughe di varia natura presenti in varie parti 
dell’impianto (es. lo stesso spurgo del corpo cilindrico, fughe attra-
verso le tenute a labirinto della turbina, altre fughe dovute ad apertu-
ra di valvole, allo sfiato del degasatore, ecc.). Lo spurgo continuo del 
corpo cilindrico è perciò necessario per mantenere il livello di salinità 
entro i valori di salvaguardia prestabiliti. Di conseguenza, gli spur-
ghi, se non recuperati, portano con sé l’entalpia totale (𝑚𝑚𝑠𝑠𝑠𝑠ℎ𝑠𝑠𝑠𝑠).  

Sempre nella (3.4.53), il termine 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 rappresenta le perdite per 
calore sensibile dei fumi; si tratta di una perdita analoga, per tipolo-
gia, a quelle rappresentate dalla precedente sommatoria, ma si prefe-
risce trattarla separatamente perché essa rappresenta la perdita più 
rilevante del generatore di vapore. 

Nella (3.4.54), il termine 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 indica il calore di reazione occultato 
dagli incombusti sia solidi (particelle di carbonio residuo) che gassosi 
(principalmente monossido di carbonio, CO). Si osserva, per inciso, 
che proprio sulla base della misura della concentrazione di CO nei 
prodotti di combustione, indice di combustione incompleta, avviene 
la regolazione dell’eccesso d’aria. 

Nella (3.4.55) il termine 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 è il calore, espresso in valore assoluto, 
che il generatore di vapore scambia (disperde) verso l'esterno a causa 
delle alte temperature vigenti all’interno nonostante l’isolamento 
termico di cui è rivestito. 

Il lavoro scambiato con l’esterno (eq. 3.4.56) è nullo. In realtà il ge-
neratore di vapore è dotato di numerosi organi ausiliari e accessori, in 
particolare i mulini per la polverizzazione del carbone, i ventilatori 
prementi (spingono l'aria in camera di combustione) e aspiranti (aspi-
rano i fumi dall’uscita del generatore di vapore), l’azionamento elet-
trico per la movimentazione del Ljungström, ma i relativi assorbi-
menti elettrici e meccanici sono considerati esterni al generatore di 
vapore e se ne tiene conto attraverso il rendimento organico. 

Infine, il termine 𝐸𝐸𝑝𝑝 indicato nello schema di figura 3.4.21 include 
tutte le perdite di varia natura (per calore sensibile dei flussi di mate-
ria uscenti, per incombusti e per scambio termico con l’esterno), 
escluso il calore sensibile dei fumi, presenti nelle equazioni 
(3.4.53÷3.4.55): 
 

𝐸𝐸𝑝𝑝 =∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 + 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 (3.4.57) 

 
Supponendo, come già accennato, che la massa d'acqua inviata dagli 
attemperatori sia trascurabile rispetto al flusso totale, si può assumere 
che la massa di vapore surriscaldato sia uguale alla massa d'acqua en-
trante nel generatore di vapore e proveniente dal ciclo rigenerativo e 
che la massa d'acqua all'uscita del risurriscaldatore sia uguale a quel-
la all'ingresso, vale a dire: 
 

𝑚𝑚𝑠𝑠ℎ = 𝑚𝑚𝑤𝑤
 (3.4.58) 

𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ,𝑖𝑖 = 𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ,𝑢𝑢 = 𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ (3.4.59) 
 
Combinando le equazioni (3.4.52÷3.4.56) con l’equazione (3.4.51), te-
nendo conto delle uguaglianze (3.4.58) e (3.4.59), si ottiene: 
 
𝑚𝑚𝑠𝑠ℎ(ℎ𝑠𝑠ℎ − ℎ𝑤𝑤) + 𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ(ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 +∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝

− (𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎 + 𝑚𝑚𝑐𝑐ℎ𝑐𝑐) = 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 − 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 
(3.4.60) 

 
L'effetto utile del generatore di vapore è la produzione di vapore sur-
riscaldato e risurriscaldato, in altri termini il trasferimento al ciclo 
termodinamico della quantità di calore 𝑄𝑄1, dato dalla relazione: 
 

𝑄𝑄1 = 𝑚𝑚𝑠𝑠ℎ(ℎ𝑠𝑠ℎ − ℎ𝑤𝑤) + 𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ(ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑖𝑖) (3.4.61) 
 
Riorganizzando l'equazione (3.4.60) per esplicitare l’effetto utile si ha: 
 



residuo di sali, entro limiti di concentrazione stabiliti dal costruttore. 
Quando la miscela liquido-vapore giunge nel corpo cilindrico, il va-
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𝑚𝑚𝑠𝑠ℎ(ℎ𝑠𝑠ℎ − ℎ𝑤𝑤) + 𝑚𝑚𝑟𝑟ℎ(ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑢𝑢 − ℎ𝑟𝑟ℎ,𝑖𝑖)
= [𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎]

− [𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + (∑ 𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 + 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆)]

= [𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎] − [𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + 𝐸𝐸𝑝𝑝] 

(3.4.62) 

 
L’equazione (3.4.62) evidenzia che l'effetto utile 𝑄𝑄1 è uguale 
all’energia complessivamente entrante nel generatore di vapore, pari 
a  [𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎], data essenzialmente dal termine 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 (ener-
gia potenziale chimica del combustibile), a cui si aggiungono 
l’entalpia sensibile del combustibile 𝑚𝑚𝑐𝑐ℎ𝑐𝑐 e l’entalpia sensibile 
dell’aria 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎, a cui vengono sottratte tutte le perdite precedente-
mente discusse, date dal termine [𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + (∑ 𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 + 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆)] =
[𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + E𝑝𝑝]. 

Le entalpie dell’aria, dei fumi e del combustibile che compaiono 
nelle precedenti espressioni possono essere determinate mediante le 
seguenti relazioni: 
 

ℎ𝑎𝑎 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇𝑎𝑎

𝑇𝑇0
 

(3.4.63) 

ℎ𝑓𝑓 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑓𝑓𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇𝑓𝑓

𝑇𝑇0
 

(3.4.64) 

ℎ𝑐𝑐 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑐𝑐𝑑𝑑𝑑𝑑
𝑇𝑇𝑐𝑐

𝑇𝑇0
 (3.4.65) 

 
Si osserva che le equazioni (3.4.63) e (3.4.64) per il calcolo delle ental-
pie dell’aria e dei fumi, si applicano rigorosamente sotto l’ipotesi di 
gas perfetto. Parimenti, l’equazione (3.4.65) per il calcolo dell’entalpia 
del combustibile, nel caso di combustibile gassoso si applica rigoro-
samente sempre sotto l’ipotesi di gas perfetto, ma è valida anche nel 

caso di combustibile liquido o solido poiché in questi casi si può as-
sumere costante il calore specifico33. 

In generale, l'aria entra nel volume di controllo a temperatura am-
biente quindi ℎ𝑎𝑎 = 0, essendo 𝑇𝑇𝑎𝑎 = 𝑇𝑇0. Se l'aria viene preriscaldata 
prima dell'ingresso nel Ljungström (ad esempio all’avviamento, me-
diante riscaldatori elettrici, o in condizioni climatiche molto rigide, 
mediante aerotermi a vapore), l'entalpia dell'aria ℎ𝑎𝑎 non è nulla.  

Per quanto riguarda il combustibile si possono verificare le se-
guenti situazioni: 

 se il combustibile è solido non viene preriscaldato, quindi ℎ𝑐𝑐 = 0; 

 se il combustibile è gassoso ed è fornito da una rete di distribuzio-
ne (gas naturale) non viene di norma preriscaldato quindi ℎ𝑐𝑐 = 0; 
se però il combustibile gassoso proviene da un processo industria-
le (gas d’altoforno, gas di raffineria, ecc.) si può avere 𝑇𝑇𝑐𝑐 > 𝑇𝑇0 e, 
quindi, ℎ𝑐𝑐 > 0; 

 se il combustibile è liquido, si tratta di norma di un combustibile 
denso (categoria HFO, heavy fuel oil) ottenuto come residuo di 
raffinazione del petrolio, che essendo molto viscoso a temperatura 
ambiente deve essere preriscaldato e fluidizzato per poter essere 
facilmente “atomizzato” nei bruciatori. In questo caso, pertanto, è 
𝑇𝑇𝑐𝑐 > 𝑇𝑇0 e, quindi, ℎ𝑐𝑐 > 0. 

 
Nel caso di generatori di vapore alimentati con carbone o con olio 
combustibile denso, l’avviamento non può essere effettuato con que-
sti combustibili a causa della loro difficoltà di accensione, per cui si 
utilizza generalmente gasolio fino al raggiungimento di un regime 
termico della camera di combustione in grado di sostenere la combu-
stione del carbone o dell’olio combustibile denso. 
 
  

 
33 Non c’è distinzione, in questo caso, tra calore specifico a pressione e a volume co-
stante. 
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prima dell'ingresso nel Ljungström (ad esempio all’avviamento, me-
diante riscaldatori elettrici, o in condizioni climatiche molto rigide, 
mediante aerotermi a vapore), l'entalpia dell'aria ℎ𝑎𝑎 non è nulla.  

Per quanto riguarda il combustibile si possono verificare le se-
guenti situazioni: 

 se il combustibile è solido non viene preriscaldato, quindi ℎ𝑐𝑐 = 0; 

 se il combustibile è gassoso ed è fornito da una rete di distribuzio-
ne (gas naturale) non viene di norma preriscaldato quindi ℎ𝑐𝑐 = 0; 
se però il combustibile gassoso proviene da un processo industria-
le (gas d’altoforno, gas di raffineria, ecc.) si può avere 𝑇𝑇𝑐𝑐 > 𝑇𝑇0 e, 
quindi, ℎ𝑐𝑐 > 0; 

 se il combustibile è liquido, si tratta di norma di un combustibile 
denso (categoria HFO, heavy fuel oil) ottenuto come residuo di 
raffinazione del petrolio, che essendo molto viscoso a temperatura 
ambiente deve essere preriscaldato e fluidizzato per poter essere 
facilmente “atomizzato” nei bruciatori. In questo caso, pertanto, è 
𝑇𝑇𝑐𝑐 > 𝑇𝑇0 e, quindi, ℎ𝑐𝑐 > 0. 

 
Nel caso di generatori di vapore alimentati con carbone o con olio 
combustibile denso, l’avviamento non può essere effettuato con que-
sti combustibili a causa della loro difficoltà di accensione, per cui si 
utilizza generalmente gasolio fino al raggiungimento di un regime 
termico della camera di combustione in grado di sostenere la combu-
stione del carbone o dell’olio combustibile denso. 
 
  

 
33 Non c’è distinzione, in questo caso, tra calore specifico a pressione e a volume co-
stante. 



Rendimento del generatore di vapore 
In conformità alla definizione generale del rendimento di un sistema 
di conversione dell’energia, quale rapporto tra l’effetto utile e quanto 
è stato messo a disposizione per ottenere l’effetto utile, il rendimento 
del generatore di vapore può essere definito, con riferimento 
all’equazione (3.4.61), che esprime l’effetto utile, e all’equazione di bi-
lancio energetico (3.4.62), come rapporto tra il calore 𝑄𝑄1 trasferito 
all’acqua e l’energia complessivamente entrante nel generatore di va-
pore [𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) +𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎]: 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 =
𝑄𝑄1

𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎
 (3.4.66) 

 
L’equazione (3.4.66) esprime il rendimento del generatore di vapore 
in forma diretta, conforme alla sua definizione operativa. In virtù del 
bilancio energetico di cui all’equazione (3.4.62) il rendimento può es-
sere espresso in forma indiretta, in funzione delle perdite, secondo la 
relazione: 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 = 1 −
𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + ∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 + 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆

𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎
 (3.4.67) 

 
La formulazione indiretta è preferita quando il rendimento debba es-
sere determinato sperimentalmente, ad esempio in sede di collaudo. 
Infatti, per un determinato valore del denominatore, comune alle due 
espressioni, un errore di misura, ad esempio del 5%, sulla valutazione 
del 𝑄𝑄1, si traduce direttamente in un errore della stessa entità (5%) 
sulla determinazione del rendimento. Diversamente, un errore sem-
pre del 5% sulla valutazione delle perdite si traduce in un errore sul 
rendimento di un ordine di grandezza inferiore, essendo le perdite 
dell’ordine del 10% dell’energia primaria introdotta nel generatore di 
vapore.  

In termini analitici rigorosi, posto per semplicità ℎ𝑎𝑎 = ℎ𝑐𝑐 = 0, as-
sunta esente da errore, sempre per semplicità, la misura del termine 
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 e indicata con 𝑄𝑄𝑝𝑝 l’energia complessivamente perduta, vale a 

dire 𝑄𝑄𝑝𝑝 = (𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + ∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 + 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆) = (𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + 𝐸𝐸𝑝𝑝), esprimendo 
in termini differenziali le due formulazioni diretta e indiretta del ren-
dimento, si ha infatti: 
 
Formulazione diretta 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 =
𝑄𝑄1

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔 =
𝑑𝑑𝑑𝑑1

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
=
η𝑔𝑔𝑔𝑔
𝑄𝑄1

𝑑𝑑𝑑𝑑1 

(3.4.68) 

 
e quindi: 

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑔𝑔𝑔𝑔

= 𝑑𝑑𝑑𝑑1
𝑄𝑄1

 (3.4.69) 

 
Dalla (3.4.69) si evince che l’errore relativo (o percentuale) sulla misu-
ra del 𝑄𝑄1 si traduce in un uguale errore relativo (o percentuale) sulla 
determinazione del rendimento. 
 
Formulazione indiretta 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 = 1 −
𝑄𝑄𝑝𝑝

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔 = −
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
= −

η𝑔𝑔𝑔𝑔
𝑄𝑄1

𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑔𝑔𝑔𝑔

= −
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝
𝑄𝑄1

= −
𝑄𝑄𝑝𝑝
𝑄𝑄1

∙
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝
𝑄𝑄𝑝𝑝

 

(3.4.70) 

 
D’altra parte, per le (3.4.68) e (3.4.70) si ha: 
 

𝑄𝑄1 = η𝑔𝑔𝑔𝑔 ∙ 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝑄𝑄𝑝𝑝 = (1 − η𝑔𝑔𝑔𝑔) ∙ 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 
(3.4.71) 



Rendimento del generatore di vapore 
In conformità alla definizione generale del rendimento di un sistema 
di conversione dell’energia, quale rapporto tra l’effetto utile e quanto 
è stato messo a disposizione per ottenere l’effetto utile, il rendimento 
del generatore di vapore può essere definito, con riferimento 
all’equazione (3.4.61), che esprime l’effetto utile, e all’equazione di bi-
lancio energetico (3.4.62), come rapporto tra il calore 𝑄𝑄1 trasferito 
all’acqua e l’energia complessivamente entrante nel generatore di va-
pore [𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) +𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎]: 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 =
𝑄𝑄1

𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎
 (3.4.66) 

 
L’equazione (3.4.66) esprime il rendimento del generatore di vapore 
in forma diretta, conforme alla sua definizione operativa. In virtù del 
bilancio energetico di cui all’equazione (3.4.62) il rendimento può es-
sere espresso in forma indiretta, in funzione delle perdite, secondo la 
relazione: 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 = 1 −
𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + ∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 + 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆

𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ𝑎𝑎
 (3.4.67) 

 
La formulazione indiretta è preferita quando il rendimento debba es-
sere determinato sperimentalmente, ad esempio in sede di collaudo. 
Infatti, per un determinato valore del denominatore, comune alle due 
espressioni, un errore di misura, ad esempio del 5%, sulla valutazione 
del 𝑄𝑄1, si traduce direttamente in un errore della stessa entità (5%) 
sulla determinazione del rendimento. Diversamente, un errore sem-
pre del 5% sulla valutazione delle perdite si traduce in un errore sul 
rendimento di un ordine di grandezza inferiore, essendo le perdite 
dell’ordine del 10% dell’energia primaria introdotta nel generatore di 
vapore.  

In termini analitici rigorosi, posto per semplicità ℎ𝑎𝑎 = ℎ𝑐𝑐 = 0, as-
sunta esente da errore, sempre per semplicità, la misura del termine 
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 e indicata con 𝑄𝑄𝑝𝑝 l’energia complessivamente perduta, vale a 

dire 𝑄𝑄𝑝𝑝 = (𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + ∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 + 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆) = (𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 + 𝐸𝐸𝑝𝑝), esprimendo 
in termini differenziali le due formulazioni diretta e indiretta del ren-
dimento, si ha infatti: 
 
Formulazione diretta 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 =
𝑄𝑄1

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔 =
𝑑𝑑𝑑𝑑1

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
=
η𝑔𝑔𝑔𝑔
𝑄𝑄1

𝑑𝑑𝑑𝑑1 

(3.4.68) 

 
e quindi: 

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑔𝑔𝑔𝑔

= 𝑑𝑑𝑑𝑑1
𝑄𝑄1

 (3.4.69) 

 
Dalla (3.4.69) si evince che l’errore relativo (o percentuale) sulla misu-
ra del 𝑄𝑄1 si traduce in un uguale errore relativo (o percentuale) sulla 
determinazione del rendimento. 
 
Formulazione indiretta 
 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 = 1 −
𝑄𝑄𝑝𝑝

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔 = −
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝

𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖
= −

η𝑔𝑔𝑔𝑔
𝑄𝑄1

𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑔𝑔𝑔𝑔

= −
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝
𝑄𝑄1

= −
𝑄𝑄𝑝𝑝
𝑄𝑄1

∙
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝
𝑄𝑄𝑝𝑝

 

(3.4.70) 

 
D’altra parte, per le (3.4.68) e (3.4.70) si ha: 
 

𝑄𝑄1 = η𝑔𝑔𝑔𝑔 ∙ 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖

𝑄𝑄𝑝𝑝 = (1 − η𝑔𝑔𝑔𝑔) ∙ 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ 𝐻𝐻𝑖𝑖 
(3.4.71) 



 
per cui: 
 

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑔𝑔𝑔𝑔

= −
(1 − η𝑔𝑔𝑔𝑔)

η𝑔𝑔𝑔𝑔
∙
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝
𝑄𝑄𝑝𝑝

 (3.4.72) 

 
Dalla (3.4.72) si evince che con la formulazione indiretta l’errore rela-
tivo (o percentuale) sulla misura del 𝑄𝑄𝑝𝑝 si traduce in un errore relati-
vo (o percentuale) sulla determinazione del rendimento di un ordine 
di grandezza inferiore rispetto al caso precedente. Ad esempio, posto 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 = 0,90, risulta (1−η𝑔𝑔𝑔𝑔)η𝑔𝑔𝑔𝑔
= 0,10

0,90 = 0,11, per cui, in virtù della (3.4.72), 

l’errore sulla determinazione del rendimento è pari all’11% 
dell’errore sulla misura delle perdite 𝑄𝑄𝑝𝑝. 

Generalmente si associa al rendimento del generatore di vapore un 
valore tipico convenzionale pari al 90 %. Le perdite, convenzional-
mente pari al 10% sono distribuite tra i vari termini che compaiono 
nell’equazione (3.4.67) come segue (Cfr. § 2.5 – Rendimento di com-
bustione): 

 5-7 %  perdite 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 per calore sensibile dei fumi; 

 0,5-1 %  perdite ∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 per trasporto di entalpia di flussi di 
materia uscenti; 

 l'1-3 %  perdite 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 per incombusti solidi e gassosi; 

 0,5-1 %  perdite 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 per scambio termico con l‘esterno. 

 
Per diminuire le perdite per incombusti 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 è possibile aumentare 
l'eccesso d'aria per migliorare la combustione; un aumento dell’aria 
comburente comporta però un aumento della massa dei fumi essendo 
𝑚𝑚𝑓𝑓 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑐𝑐 e, quindi, un aumento delle perdite per calore sensibi-
le dei fumi 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓. L'eccesso d'aria deve essere quindi ottimizzato in 
modo tale da minimizzare la somma delle due perdite 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 e 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓. 
 
 

 
 
Capitolo 4 

Impianti motori a gas 

4.1 Circuito elementare e ciclo termodinamico 
 
Il ciclo termodinamico dell'impianto di turbina a gas viene analizzato 
nelle tre sedi ideale, limite e reale. Il comportamento volumetrico del 
fluido termodinamico gassoso viene assimilato a quello del gas per-
fetto anche nelle sedi limite e reale, oltreché ideale. Il calore specifico 
a pressione costante dipende dalla temperatura, ma in sede ideale è 
assunto costante per semplicità di trattazione. Nelle sedi limite e reale 
il fluido termodinamico, operando in un impianto motore termico a 
combustione interna, cambia la sua composizione durante la sua evo-
luzione lungo il ciclo, passando da aria a prodotti di combustione, di 
conseguenza variano le sue proprietà termofisiche. La differenza fra 
la sede ideale e la sede limite è dovuta essenzialmente alle variazioni 
del calore specifico a pressione costante in relazione sia alle variazioni 
di temperatura che di composizione. 

Il ciclo di riferimento basilare per gli impianti di turbina a gas è il 
ciclo termodinamico di Joule o di Brayton1, nel seguito indicato sem-
plicemente come “ciclo di Joule”. La figura 4.1.1 mostra la configura-
zione del ciclo di Joule nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. Poiché nel caso di comporta-
mento volumetrico di gas perfetto le variazioni di entalpia sono pro-

 
1 Il ciclo è stato concepito pressoché contemporaneamente dal fisico inglese James 
Prescott Joule (1818-1889) e dall’ingegnere statunitense George Brayton (1830-1892). 



 
per cui: 
 

𝑑𝑑η𝑔𝑔𝑔𝑔
η𝑔𝑔𝑔𝑔

= −
(1 − η𝑔𝑔𝑔𝑔)

η𝑔𝑔𝑔𝑔
∙
𝑑𝑑𝑑𝑑𝑝𝑝
𝑄𝑄𝑝𝑝

 (3.4.72) 

 
Dalla (3.4.72) si evince che con la formulazione indiretta l’errore rela-
tivo (o percentuale) sulla misura del 𝑄𝑄𝑝𝑝 si traduce in un errore relati-
vo (o percentuale) sulla determinazione del rendimento di un ordine 
di grandezza inferiore rispetto al caso precedente. Ad esempio, posto 

η𝑔𝑔𝑔𝑔 = 0,90, risulta (1−η𝑔𝑔𝑔𝑔)η𝑔𝑔𝑔𝑔
= 0,10

0,90 = 0,11, per cui, in virtù della (3.4.72), 

l’errore sulla determinazione del rendimento è pari all’11% 
dell’errore sulla misura delle perdite 𝑄𝑄𝑝𝑝. 

Generalmente si associa al rendimento del generatore di vapore un 
valore tipico convenzionale pari al 90 %. Le perdite, convenzional-
mente pari al 10% sono distribuite tra i vari termini che compaiono 
nell’equazione (3.4.67) come segue (Cfr. § 2.5 – Rendimento di com-
bustione): 

 5-7 %  perdite 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓 per calore sensibile dei fumi; 

 0,5-1 %  perdite ∑𝑚𝑚𝑝𝑝 ℎ𝑝𝑝 per trasporto di entalpia di flussi di 
materia uscenti; 

 l'1-3 %  perdite 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 per incombusti solidi e gassosi; 

 0,5-1 %  perdite 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 per scambio termico con l‘esterno. 

 
Per diminuire le perdite per incombusti 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 è possibile aumentare 
l'eccesso d'aria per migliorare la combustione; un aumento dell’aria 
comburente comporta però un aumento della massa dei fumi essendo 
𝑚𝑚𝑓𝑓 = 𝑚𝑚𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑐𝑐 e, quindi, un aumento delle perdite per calore sensibi-
le dei fumi 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓. L'eccesso d'aria deve essere quindi ottimizzato in 
modo tale da minimizzare la somma delle due perdite 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 e 𝑚𝑚𝑓𝑓ℎ𝑓𝑓. 
 
 

 
 
Capitolo 4 
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Il ciclo termodinamico dell'impianto di turbina a gas viene analizzato 
nelle tre sedi ideale, limite e reale. Il comportamento volumetrico del 
fluido termodinamico gassoso viene assimilato a quello del gas per-
fetto anche nelle sedi limite e reale, oltreché ideale. Il calore specifico 
a pressione costante dipende dalla temperatura, ma in sede ideale è 
assunto costante per semplicità di trattazione. Nelle sedi limite e reale 
il fluido termodinamico, operando in un impianto motore termico a 
combustione interna, cambia la sua composizione durante la sua evo-
luzione lungo il ciclo, passando da aria a prodotti di combustione, di 
conseguenza variano le sue proprietà termofisiche. La differenza fra 
la sede ideale e la sede limite è dovuta essenzialmente alle variazioni 
del calore specifico a pressione costante in relazione sia alle variazioni 
di temperatura che di composizione. 

Il ciclo di riferimento basilare per gli impianti di turbina a gas è il 
ciclo termodinamico di Joule o di Brayton1, nel seguito indicato sem-
plicemente come “ciclo di Joule”. La figura 4.1.1 mostra la configura-
zione del ciclo di Joule nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. Poiché nel caso di comporta-
mento volumetrico di gas perfetto le variazioni di entalpia sono pro-

 
1 Il ciclo è stato concepito pressoché contemporaneamente dal fisico inglese James 
Prescott Joule (1818-1889) e dall’ingegnere statunitense George Brayton (1830-1892). 



porzionali alle variazioni di temperatura, essendo 𝑑𝑑ℎ = 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑, il ciclo è 
rappresentato allo stesso modo nel piano ℎ 𝑠𝑠, essendo diversa solo la 
scala delle ordinate2. Per questo motivo, sull’asse delle ordinate del 
piano termodinamico rappresentato in figura 4.1.1 sono riportate en-
trambe le variabili di stato 𝑇𝑇 e ℎ.  

Ai fini dello studio del ciclo in sede ideale, si fa riferimento ad un 
impianto a circuito chiuso come quello rappresentato in figura 4.1.2, 
in cui lo scambio di calore con l’esterno avviene per mezzo di scam-
biatori di calore e, all’interno del ciclo, il fluido operativo non è sog-
getto a reazioni chimiche di combustione. Pertanto, la composizione 
chimica del fluido operativo rimane costante, mentre il trasferimento 
di calore dall’esterno può avvenire mediante una combustione ester-
na, che non ha nessuna influenza sulla composizione del fluido ope-
rativo del ciclo, ovvero mediante altra fonte energetica esterna (ener-
gia solare, energia nucleare, recuperi termici, ecc.). 

Con riferimento alle figure 4.1.1 e 4.1.2, il ciclo termodinamico è 
composto da due trasformazioni adiabatiche reversibili, perciò isoen-
tropiche, di compressione (1-2) e di espansione (3-4), realizzate dal 
compressore e dalla turbina rispettivamente, alternate a due trasfor-
mazioni isobare di riscaldamento (2-3) e di raffreddamento (4-1) del 
fluido operativo, realizzate da due scambiatori di calore con l’esterno.  

Nello schema di figura 4.1.2, compressore, turbina e utilizzatore 
sono calettati sullo stesso albero, quindi, una parte del lavoro prodot-
to in turbina viene direttamente utilizzato per azionare il compresso-
re. Questa soluzione è quella più comune nelle turbine a gas per ap-
plicazioni industriali (heavy duty), mentre le turbine a gas aeronauti-
che o di derivazione aeronautica (aeroderivative), come si vedrà nel 
seguito, sono basate su più gruppi di compressione e di espansione 
calettati su più assi. 
 

 
2 Ciò vale anche per le sedi limite e reale avendo supposto il comportamento volume-
trico di gas perfetto anche con riferimento a queste sedi di studio. 

 
Figura 4.1.1. Ciclo di Joule in sede ideale nel piano termodinamico 𝑇𝑇 𝑠𝑠 (ℎ 𝑠𝑠). 
 
 

 
 
Figura 4.1.2. Schema di impianto di turbina a gas a circuito chiuso. 
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pressione 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 del ciclo. Nella realtà, le turbine a gas, salvo po-
che eccezioni, sono motori termici a combustione interna e, quindi, 
sono impianti a circuito aperto; pertanto, la temperatura e la pressio-
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ne minime 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 e 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 coincidono con la temperatura e la pressione 
ambiente, intese come condizioni di riferimento e indicate anche con 
𝑇𝑇0 e 𝑝𝑝0. La pressione massima 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 e, soprattutto, la temperatura 
massima 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, (all’ingresso in turbina) dipendono dalla tecnologia, in 
continuo sviluppo. Pertanto, si ha: 
 

𝑝𝑝1 = 𝑝𝑝𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑝𝑝0 (4.1.1) 
𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑇𝑇0 (4.1.2) 

 
Inoltre, essendo le trasformazioni 2-3 e 4-1 isobare, si ha: 
 

𝑝𝑝3 = 𝑝𝑝2 (4.1.3) 
𝑝𝑝4 = 𝑝𝑝1 (4.1.4) 

 
Si introducono due parametri caratteristici: il rapporto il rapporto di 
compressione manometrico β tra le pressioni massima e minima del 
ciclo e il rapporto 𝜏𝜏 tra le temperature massima e minima del ciclo, 
definiti dalle relazioni:  
 

β = 𝑝𝑝2
𝑝𝑝1

= 𝑝𝑝3
𝑝𝑝4

 (4.1.5) 

  

τ = 𝑇𝑇3
𝑇𝑇1

 (4.1.6) 

 
Ai fini dell’analisi delle trasformazioni e dello stato termodinamico 
dei punti cardinali del ciclo è opportuno richiamare preliminarmente 
alcune relazioni caratteristiche necessarie per il calcolo delle trasfor-
mazioni.  

Come si ricorderà, l’equazione della trasformazione adiabatica re-
versibile, ossia della trasformazione isoentropica, si può esprimere 
mediante le tre relazioni equivalenti: 
 

𝑝𝑝𝑣𝑣𝑘𝑘 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 (4.1.7) 
  

𝑇𝑇𝑣𝑣𝑘𝑘−1 = 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 (4.1.8) 
  

𝑇𝑇

𝑝𝑝
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘
= 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 (4.1.9) 

 
Nella fattispecie, essendo le caratteristiche operative del ciclo specifi-
cate attraverso i valori delle temperature e delle pressioni estreme, la 
relazione (4.1.9) è di più immediata applicazione.  

Per le due trasformazioni isoentropiche di compressione e di 
espansione si ha quindi: 
 

𝑇𝑇1

𝑝𝑝1
 𝑘𝑘−1

𝑘𝑘
= 𝑇𝑇2

𝑝𝑝2
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘

𝑇𝑇3

𝑝𝑝3
 𝑘𝑘−1

𝑘𝑘
= 𝑇𝑇4

𝑝𝑝4
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘
 

(4.1.10) 

 
da cui: 
 

𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

= (𝑝𝑝2
𝑝𝑝1

)
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘

𝑇𝑇3
𝑇𝑇4

= (𝑝𝑝3
𝑝𝑝4

)
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘
 

(4.1.11) 

 
Posto per semplicità di scrittura: λ = 𝑘𝑘−1

𝑘𝑘 , si ha ancora: 
 

𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

= (𝑝𝑝2
𝑝𝑝1

)
λ

= (𝑝𝑝3
𝑝𝑝4

)
λ

= 𝑇𝑇3
𝑇𝑇4

 (4.1.12) 

 
quindi: 
 

βλ = 𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

= 𝑇𝑇3
𝑇𝑇4

 (4.1.13) 
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𝑘𝑘
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𝑝𝑝2
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘

𝑇𝑇3

𝑝𝑝3
 𝑘𝑘−1

𝑘𝑘
= 𝑇𝑇4

𝑝𝑝4
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𝑘𝑘
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quindi: 
 

βλ = 𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

= 𝑇𝑇3
𝑇𝑇4

 (4.1.13) 



 
Dalla relazione (4.1.13) si evince anche che il prodotto delle tempera-
ture estreme è uguale al prodotto delle temperature intermedie, in 
questo caso si dice che il ciclo è simmetrico: 
 

𝑇𝑇1𝑇𝑇3 = 𝑇𝑇2𝑇𝑇4 (4.1.14) 
 
Ciò premesso, in quanto segue vengono descritte in dettaglio le tra-
sformazioni del ciclo di Joule (figure 4.1.1 e 4.1.2) e i relativi scambi 
energetici con l’esterno, con procedimento analogo a quello già segui-
to per l’analisi dei cicli a vapore. 
 
Trasformazione 1-2 
Il fluido operativo alla pressione minima del ciclo (1) viene compres-
so fino alla pressione massima (2) mediante una trasformazione di 
compressione adiabatica reversibile, perciò isoentropica, realizzata 
per mezzo di un compressore nell’impianto schematizzato nella figu-
ra 4.1.2. L’analisi energetica della trasformazione può essere effettua-
ta con riferimento all’equazione del 1° principio della termodinamica: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝛿𝛿 −  𝛿𝛿𝛿𝛿 (4.1.15) 
 
Durante la trasformazione non si ha scambio di calore per cui δ𝑞𝑞 = 0; 
inoltre il lavoro è negativo in quanto compiuto dall’esterno sul siste-
ma, per cui integrando l’equazione (4.1.15) tra gli estremi della tra-
sformazione si ha: 
 

𝑙𝑙𝐶𝐶 = −𝑙𝑙12 = ∫ 𝑑𝑑ℎ
2

1
= ℎ2 − ℎ1 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) (4.1.16) 

 
essendo 𝑙𝑙𝐶𝐶 = −𝑙𝑙12 il lavoro del compressore valutato in termini posi-
tivi (𝑇𝑇2 > 𝑇𝑇1). 

Come si ricorderà, mettendo a sistema l’equazione di Mayer 𝑅𝑅 =
𝑐𝑐𝑝𝑝 − 𝑐𝑐𝑣𝑣 con il rapporto 𝑘𝑘 = 𝑐𝑐𝑝𝑝

𝑐𝑐𝑣𝑣
 tra i calori specifici a pressione e a vo-

lume costante, i calori specifici a pressione e a volume costante pos-
sono essere espressi in funzione di 𝑘𝑘 e 𝑅𝑅 mediante le relazioni: 
 

𝑐𝑐𝑝𝑝 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅 

 

𝑐𝑐𝑣𝑣 = 1
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅 

(4.1.17) 

 
per cui la (4.1.16) diventa: 
 

𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (𝑇𝑇2

𝑇𝑇1
− 1) = 𝑘𝑘

𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (β
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘 − 1) (4.1.18) 

 
L’equazione (4.1.18) esprime il lavoro specifico del compressore 𝑙𝑙𝐶𝐶 in 
funzione delle caratteristiche fisiche del fluido 𝑅𝑅 e 𝑘𝑘, della caratteri-
stica funzionale 𝛽𝛽 e della temperatura 𝑇𝑇1. 
 
Trasformazione 2-3 
Il gas compresso alla pressione massima del ciclo (2) viene riscaldato 
a pressione costante nello scambiatore di calore alla sorgente termica 
superiore fino a raggiungere la temperatura massima del ciclo (3).  

Durante la trasformazione viene fornito calore dall’esterno, per cui 
δ𝑞𝑞 > 0, ma non vi sono organi mobili interni alla trasformazione, per 
cui  δ𝑙𝑙 = 0. Integrando l’equazione (4.1.15) tra gli estremi della tra-
sformazione si ha pertanto: 
 

𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞23 = ∫ 𝑑𝑑ℎ
3

2
= ℎ3 − ℎ2 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) (4.1.19) 

 
essendo 𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞23 il calore complessivamente fornito dall’esterno, po-
sitivo perché entrante nel ciclo (𝑇𝑇3 > 𝑇𝑇2). 

Rielaborando la (4.1.19) come nel caso precedente si ottiene: 
 

𝑞𝑞1 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (𝑇𝑇3

𝑇𝑇1
− 𝑇𝑇2

𝑇𝑇1
) = 𝑘𝑘

𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (τ − β
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘 ) (4.1.20) 



 
Dalla relazione (4.1.13) si evince anche che il prodotto delle tempera-
ture estreme è uguale al prodotto delle temperature intermedie, in 
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Trasformazione 1-2 
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so fino alla pressione massima (2) mediante una trasformazione di 
compressione adiabatica reversibile, perciò isoentropica, realizzata 
per mezzo di un compressore nell’impianto schematizzato nella figu-
ra 4.1.2. L’analisi energetica della trasformazione può essere effettua-
ta con riferimento all’equazione del 1° principio della termodinamica: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝛿𝛿 −  𝛿𝛿𝛿𝛿 (4.1.15) 
 
Durante la trasformazione non si ha scambio di calore per cui δ𝑞𝑞 = 0; 
inoltre il lavoro è negativo in quanto compiuto dall’esterno sul siste-
ma, per cui integrando l’equazione (4.1.15) tra gli estremi della tra-
sformazione si ha: 
 

𝑙𝑙𝐶𝐶 = −𝑙𝑙12 = ∫ 𝑑𝑑ℎ
2

1
= ℎ2 − ℎ1 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) (4.1.16) 

 
essendo 𝑙𝑙𝐶𝐶 = −𝑙𝑙12 il lavoro del compressore valutato in termini posi-
tivi (𝑇𝑇2 > 𝑇𝑇1). 

Come si ricorderà, mettendo a sistema l’equazione di Mayer 𝑅𝑅 =
𝑐𝑐𝑝𝑝 − 𝑐𝑐𝑣𝑣 con il rapporto 𝑘𝑘 = 𝑐𝑐𝑝𝑝

𝑐𝑐𝑣𝑣
 tra i calori specifici a pressione e a vo-

lume costante, i calori specifici a pressione e a volume costante pos-
sono essere espressi in funzione di 𝑘𝑘 e 𝑅𝑅 mediante le relazioni: 
 

𝑐𝑐𝑝𝑝 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅 

 

𝑐𝑐𝑣𝑣 = 1
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅 

(4.1.17) 

 
per cui la (4.1.16) diventa: 
 

𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (𝑇𝑇2

𝑇𝑇1
− 1) = 𝑘𝑘

𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (β
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘 − 1) (4.1.18) 

 
L’equazione (4.1.18) esprime il lavoro specifico del compressore 𝑙𝑙𝐶𝐶 in 
funzione delle caratteristiche fisiche del fluido 𝑅𝑅 e 𝑘𝑘, della caratteri-
stica funzionale 𝛽𝛽 e della temperatura 𝑇𝑇1. 
 
Trasformazione 2-3 
Il gas compresso alla pressione massima del ciclo (2) viene riscaldato 
a pressione costante nello scambiatore di calore alla sorgente termica 
superiore fino a raggiungere la temperatura massima del ciclo (3).  

Durante la trasformazione viene fornito calore dall’esterno, per cui 
δ𝑞𝑞 > 0, ma non vi sono organi mobili interni alla trasformazione, per 
cui  δ𝑙𝑙 = 0. Integrando l’equazione (4.1.15) tra gli estremi della tra-
sformazione si ha pertanto: 
 

𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞23 = ∫ 𝑑𝑑ℎ
3

2
= ℎ3 − ℎ2 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) (4.1.19) 

 
essendo 𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞23 il calore complessivamente fornito dall’esterno, po-
sitivo perché entrante nel ciclo (𝑇𝑇3 > 𝑇𝑇2). 

Rielaborando la (4.1.19) come nel caso precedente si ottiene: 
 

𝑞𝑞1 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (𝑇𝑇3

𝑇𝑇1
− 𝑇𝑇2

𝑇𝑇1
) = 𝑘𝑘

𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (τ − β
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘 ) (4.1.20) 



 
L’equazione (4.1.20) esprime il calore 𝑞𝑞1 fornito dall’esterno in fun-
zione delle caratteristiche fisiche del fluido 𝑅𝑅 e 𝑘𝑘, delle caratteristiche 
funzionali 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 e della temperatura 𝑇𝑇1. 
 
Trasformazione 3-4 
Il gas a pressione e temperatura massime del ciclo (3) espande secon-
do una trasformazione isoentropica, realizzata mediante una turbina 
nell’impianto schematizzato nella figura 4.1.2, fino alla pressione mi-
nima del ciclo (4). 

Durante la trasformazione non si ha scambio di calore con 
l’esterno per cui δ𝑞𝑞 = 0; il lavoro è positivo in quanto compiuto dal 
sistema sull’esterno, per cui integrando l’equazione (4.1.15) tra gli 
estremi della trasformazione si ha: 
 

𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙34 = −∫ 𝑑𝑑ℎ
4

3
= ℎ3 − ℎ4 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) (4.1.21) 

 
essendo 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙34 il lavoro della turbina che, come detto, è positivo 
(𝑇𝑇3 > 𝑇𝑇4). 

Rielaborando la (4.1.21) come nei casi precedenti si ottiene: 
 

𝑙𝑙𝑇𝑇 =
𝑘𝑘

𝑘𝑘 − 1𝑅𝑅𝑇𝑇3 (1 −
𝑇𝑇4
𝑇𝑇3
) = 𝑘𝑘

𝑘𝑘 − 1𝑅𝑅𝑇𝑇1τ(1 −
1

β
𝑘𝑘−1
𝑘𝑘
) (4.1.22) 

 
L’equazione (4.1.22) esprime il lavoro specifico della turbina 𝑙𝑙𝑇𝑇 in 
funzione delle caratteristiche fisiche del fluido 𝑅𝑅 e 𝑘𝑘, delle caratteri-
stiche funzionali 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 e della temperatura 𝑇𝑇1. 
 
Trasformazione 4-1 
Il gas a fine espansione si trova ad una temperatura ancora molto ele-
vata e pertanto deve essere raffreddato per essere riportato al punto 
iniziale del ciclo (1). Durante la trasformazione 4-1 viene quindi sot-
tratto calore che viene ceduto all’esterno, per cui δ𝑞𝑞 < 0, ma non vi 

sono organi mobili interni alla trasformazione, per cui  δ𝑙𝑙 = 0. Inte-
grando l’equazione (4.1.1) tra gli estremi della trasformazione si ha: 
 

𝑞𝑞2 = −𝑞𝑞41 = − ∫ 𝑑𝑑ℎ
1

4
= ℎ4 − ℎ1 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) (4.1.23) 

 
essendo 𝑞𝑞2 = −𝑞𝑞41 il calore ceduto all’esterno valutato in termini po-
sitivi (𝑇𝑇4 > 𝑇𝑇1). 

Rielaborando infine la (4.1.23) come nei casi precedenti si ottiene: 
 

𝑞𝑞2 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (𝑇𝑇4

𝑇𝑇1
− 1) = 𝑘𝑘

𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (𝑇𝑇3
𝑇𝑇1

𝑇𝑇4
𝑇𝑇3

− 1)

= 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 ( τ

β
𝑘𝑘−1

𝑘𝑘
− 1) 

(4.1.24) 

 
L’equazione (4.1.24) esprime il calore 𝑞𝑞2 ceduto all’esterno in funzio-
ne delle caratteristiche fisiche del fluido 𝑅𝑅 e 𝑘𝑘, delle caratteristiche 
funzionali 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 e della temperatura 𝑇𝑇1. 
 
Influenza sul ciclo termodinamico delle caratteristiche 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 
Avendo espresso tutte le relazioni di scambio energetico 𝑙𝑙𝐶𝐶, 𝑙𝑙𝑇𝑇, 𝑞𝑞1 e 
𝑞𝑞2, in funzione delle caratteristiche funzionali 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏, è possibile valu-
tarne l’andamento in funzione di questi parametri. Un’analisi di tipo 
qualitativo può essere effettuata esaminando graficamente 
l’evoluzione del ciclo sul piano termodinamico al variare delle carat-
teristiche 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 come di seguito illustrato. 

A parità di temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3 (e quindi del parame-
tro τ), all’aumentare del rapporto di compressione β il ciclo modifica 
la sua forma come mostrato in figura 4.1.3.  
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1
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L’equazione (4.1.22) esprime il lavoro specifico della turbina 𝑙𝑙𝑇𝑇 in 
funzione delle caratteristiche fisiche del fluido 𝑅𝑅 e 𝑘𝑘, delle caratteri-
stiche funzionali 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 e della temperatura 𝑇𝑇1. 
 
Trasformazione 4-1 
Il gas a fine espansione si trova ad una temperatura ancora molto ele-
vata e pertanto deve essere raffreddato per essere riportato al punto 
iniziale del ciclo (1). Durante la trasformazione 4-1 viene quindi sot-
tratto calore che viene ceduto all’esterno, per cui δ𝑞𝑞 < 0, ma non vi 

sono organi mobili interni alla trasformazione, per cui  δ𝑙𝑙 = 0. Inte-
grando l’equazione (4.1.1) tra gli estremi della trasformazione si ha: 
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essendo 𝑞𝑞2 = −𝑞𝑞41 il calore ceduto all’esterno valutato in termini po-
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𝑘𝑘
− 1) 

(4.1.24) 

 
L’equazione (4.1.24) esprime il calore 𝑞𝑞2 ceduto all’esterno in funzio-
ne delle caratteristiche fisiche del fluido 𝑅𝑅 e 𝑘𝑘, delle caratteristiche 
funzionali 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 e della temperatura 𝑇𝑇1. 
 
Influenza sul ciclo termodinamico delle caratteristiche 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 
Avendo espresso tutte le relazioni di scambio energetico 𝑙𝑙𝐶𝐶, 𝑙𝑙𝑇𝑇, 𝑞𝑞1 e 
𝑞𝑞2, in funzione delle caratteristiche funzionali 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏, è possibile valu-
tarne l’andamento in funzione di questi parametri. Un’analisi di tipo 
qualitativo può essere effettuata esaminando graficamente 
l’evoluzione del ciclo sul piano termodinamico al variare delle carat-
teristiche 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 come di seguito illustrato. 

A parità di temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3 (e quindi del parame-
tro τ), all’aumentare del rapporto di compressione β il ciclo modifica 
la sua forma come mostrato in figura 4.1.3.  
 



 
Figura 4.1.3. Configurazione del ciclo ideale al variare del rapporto di com-
pressione. 
 
Dalla figura 4.1.3 si evince che all’aumentare di β, per un prefissato 
valore di τ, aumentano i lavori specifici richiesto dal compressore 𝑙𝑙𝐶𝐶 e 
prodotto dalla turbina 𝑙𝑙𝑇𝑇, mentre diminuiscono il calore 𝑞𝑞1 fornito 
dall’esterno, perché a fine compressione si ha una temperatura più 
alta, e il calore 𝑞𝑞2 ceduto all’esterno, perché a fine espansione si ha 
una temperatura più bassa. 

È appena il caso di ricordare che nel piano ℎ 𝑠𝑠 i segmenti 12̅̅̅̅  e 34̅̅̅̅  
rappresentano rispettivamente i lavori di compressione e di espan-
sione ed essendo le differenze di entalpia proporzionali alle differen-
ze di temperatura, detti segmenti sono proporzionali ai corrisponden-
ti lavori nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. Affinché si produca effetto utile è perciò neces-
sario che 34̅̅̅̅ > 12̅̅̅̅ . Ciò è proprio quanto si riscontra nei piani termo-
dinamici 𝑇𝑇 𝑠𝑠 e ℎ 𝑠𝑠, poiché in entrambi i piani le isobare sono curve 
esponenziali e, quindi, divergenti in direzione verticale. 

Come detto, il valore della temperatura massima 𝑇𝑇3 dipende dalla 
tecnologia, più specificamente dalle caratteristiche dei materiali uti-
lizzati per i componenti soggetti alle più alte temperature, come le 
camere di combustione e le palettature dei primi stadi della turbina, e 
dalle tecnologie adottate per il raffreddamento dei componenti in pa-
rola. Per le turbine a gas più sofisticate si ha attualmente 𝑇𝑇𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 = 𝑇𝑇3 =
1500 ÷ 1600 °𝐶𝐶. Le leghe metalliche con cui sono costruite le palette 

non possono sopportare temperature così elevate, quindi, le paletta-
ture devono essere isolate termicamente dai gas combusti e raffredda-
te e ciò si realizza mediante tecnologie molto sofisticate in incessante 
sviluppo. 

A parità di pressione massima del ciclo 𝑝𝑝3 (e quindi del rapporto 
di compressione β), all'aumentare del parametro τ il ciclo modifica la 
sua forma come mostrato in figura 4.1.4.  
 

 
Figura 4.1.4. Configurazione del ciclo ideale al variare della temperatura 
massima. 
 
Dalla figura 4.1.4 si evince che all'aumentare di τ, per un prefissato 
valore di β, aumenta il lavoro specifico 𝑙𝑙𝑇𝑇 prodotto dalla turbina, 
mentre il lavoro specifico 𝑙𝑙𝐶𝐶 richiesto dal compressore rimane costan-
te; di conseguenza aumenta il lavoro specifico del ciclo, mentre au-
mentano anche entrambe le quantità di calore 𝑞𝑞1 e 𝑞𝑞2 scambiate con 
l'esterno. 

Nelle sedi reversibili ideale e limite, come si ricorderà, l’area rac-
chiusa dal ciclo rappresenta il lavoro specifico, per cui l’aumento 
dell’area del ciclo conseguente all’aumento della temperatura massi-
ma (punti 3’ e 3) sancisce l’aumento del lavoro specifico del ciclo. Nel 
piano di figura 4.1.4 ciò è ulteriormente evidenziato dal confronto tra 
i segmenti 34̅̅̅̅  e 3′4′̅̅ ̅̅ ̅ proporzionali al lavoro della turbina. 
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Rendimento del ciclo di Joule in sede ideale 
Il rendimento del ciclo ideale η𝑖𝑖𝑖𝑖 è espresso dalla relazione generale: 
 

η𝑖𝑖𝑖𝑖 =
𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 𝑙𝑙𝑇𝑇 − 𝑙𝑙𝐶𝐶
𝑞𝑞1

= 𝑞𝑞1 − 𝑞𝑞2
𝑞𝑞1

= 1 − 𝑞𝑞2
𝑞𝑞1

 (4.1.25) 

 
Sostituendo a 𝑞𝑞1 e a 𝑞𝑞2 le espressioni di cui alle equazioni (4.1.19) e 
(4.1.23); si ottiene: 
 

η𝑖𝑖𝑖𝑖 = 1 −
𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1)
𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2)

= 1 −
𝑇𝑇1 (

𝑇𝑇4
𝑇𝑇1 − 1)

𝑇𝑇2 (
𝑇𝑇3
𝑇𝑇2 − 1)

 (4.1.26) 

 
Essendo per la (4.1.14) 𝑇𝑇4𝑇𝑇1 =

𝑇𝑇3
𝑇𝑇2

, risulta infine: 

 

η𝑖𝑖𝑖𝑖 = 1 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇2

= 1 − 1
βλ (4.1.27) 

 
L’equazione (4.1.27) evidenzia che il rendimento ideale dipende solo 
dal rapporto di compressione β, mentre non dipende affatto dalla 
temperatura massima 𝑇𝑇3, o dal parametro 𝜏𝜏. Il che può apparire stra-
no poiché, di norma, il rendimento di un ciclo termodinamico aumen-
ta all’aumentare della temperatura massima. In questo caso però, co-
me si può osservare in figura 4.1.4, all’aumentare della temperatura 
massima si ha anche un aumento del calore 𝑞𝑞2 ceduto all’esterno, il 
cui effetto sul rendimento è opposto a quello dell’aumento della tem-
peratura. L’effetto complessivo sul ciclo, sintetizzato dalla relazione 
(4.1.27) può essere spiegato suddividendo il ciclo termodinamico in 
sub-cicli parziali come indicato nella figura 4.1.5.  
 

 
Figura 4.1.5. Suddivisione del ciclo di Joule in cicli parziali. 
 
È facile verificare che ognuno di questi cicli ha lo stesso rendimento 
espresso dall’equazione (4.1.27). Infatti, sempre per la (4.1.27), si ha: 
 

η𝐼𝐼 = 1 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇2

= 1 − 1
βλ

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = 1 − 𝑇𝑇4
𝑇𝑇3

= 1 − 1
βλ

η𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 = 1 − 𝑇𝑇4′
𝑇𝑇3′

= 1 − 1
βλ

….. 

(4.1.28) 

 
Nelle (4.1.28), la prima espressione del rendimento dei cicli parziali a 
secondo membro, in cui la frazione di calore non utilizzata è espressa 
attraverso un rapporto di temperature, richiama l’espressione del 
rendimento del ciclo di Carnot, e diventa effettivamente tale se il ciclo 
viene suddiviso, al limite, in infiniti cicli parziali di estensione infini-
tesima.  

D’altra parte, come già discusso in § 3.2, il rendimento globale del 
ciclo è dato dalla media pesata, rispetto alle frazioni del calore entran-
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te, dei rendimenti dei singoli cicli parziali che lo compongono, vale 
cioè la relazione: 
 

η𝑖𝑖𝑖𝑖 =
∑η𝑖𝑖 𝑞𝑞1,𝑖𝑖
∑ 𝑞𝑞1,𝑖𝑖

 (4.1.29) 

 
Combinando la (4.1.29) con le equazioni (4.1.28), risulta infine: 
 

η𝑖𝑖𝑖𝑖 =
∑(1 − 1

βλ) 𝑞𝑞1,𝑖𝑖
∑ 𝑞𝑞1,𝑖𝑖

= (1 − 1
βλ)

∑𝑞𝑞1,𝑖𝑖
∑ 𝑞𝑞1,𝑖𝑖

= 1 − 1
βλ (4.1.30) 

 
La figura 4.1.6 riporta la rappresentazione grafica del rendimento del 
ciclo ideale espresso dalla (4.1.27) in funzione del rapporto di com-
pressione β .  
 

 
Figura 4.1.6. Rendimento del ciclo ideale in funzione del rapporto di com-
pressione. 
 

 
3 Per esigenze di rappresentazione grafica il rendimento è riportato in funzione di 𝛽𝛽𝜆𝜆. 

L’asse delle ascisse ha l’origine in corrispondenza di β = 1, che rap-
presenta il valore limite minimo a cui tende il rapporto di compres-
sione per 𝑝𝑝2 → 𝑝𝑝1 (e ovviamente 𝑝𝑝3 → 𝑝𝑝4).  

Come si vede dalla figura 4.1.6 (e dall’equazione (4.1.27)), il ren-
dimento ideale presenta i seguenti casi limite: 
 
β → 1        η → 0 
Come mostrato in figura 4.1.7, il ciclo degenera nell'isobara a pressio-
ne minima (equivale anche a un ciclo di Ericsson di estensione iso-
terma nulla), per cui si ha: 
 
𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 0  
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0  
𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞2 > 0  
η = 𝑙𝑙𝑢𝑢

𝑞𝑞1
= 1 − 𝑞𝑞2

𝑞𝑞1
= 0  

 
Si può affermare che il lavoro è nullo anche considerando che il ciclo, 
degenerando in una linea, ha area nulla. 
 

 
Figura 4.1.7. Degenerazione del ciclo di Joule per β = 1. 
 
β → ∞        η → 1 
Questa condizione è fisicamente priva di senso e serve solo per evi-
denziare l’andamento monotono crescente del rendimento, asintotico 



te, dei rendimenti dei singoli cicli parziali che lo compongono, vale 
cioè la relazione: 
 

η𝑖𝑖𝑖𝑖 =
∑η𝑖𝑖 𝑞𝑞1,𝑖𝑖
∑ 𝑞𝑞1,𝑖𝑖

 (4.1.29) 

 
Combinando la (4.1.29) con le equazioni (4.1.28), risulta infine: 
 

η𝑖𝑖𝑖𝑖 =
∑(1 − 1

βλ) 𝑞𝑞1,𝑖𝑖
∑ 𝑞𝑞1,𝑖𝑖

= (1 − 1
βλ)

∑𝑞𝑞1,𝑖𝑖
∑ 𝑞𝑞1,𝑖𝑖

= 1 − 1
βλ (4.1.30) 

 
La figura 4.1.6 riporta la rappresentazione grafica del rendimento del 
ciclo ideale espresso dalla (4.1.27) in funzione del rapporto di com-
pressione β .  
 

 
Figura 4.1.6. Rendimento del ciclo ideale in funzione del rapporto di com-
pressione. 
 

 
3 Per esigenze di rappresentazione grafica il rendimento è riportato in funzione di 𝛽𝛽𝜆𝜆. 

L’asse delle ascisse ha l’origine in corrispondenza di β = 1, che rap-
presenta il valore limite minimo a cui tende il rapporto di compres-
sione per 𝑝𝑝2 → 𝑝𝑝1 (e ovviamente 𝑝𝑝3 → 𝑝𝑝4).  

Come si vede dalla figura 4.1.6 (e dall’equazione (4.1.27)), il ren-
dimento ideale presenta i seguenti casi limite: 
 
β → 1        η → 0 
Come mostrato in figura 4.1.7, il ciclo degenera nell'isobara a pressio-
ne minima (equivale anche a un ciclo di Ericsson di estensione iso-
terma nulla), per cui si ha: 
 
𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 0  
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0  
𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞2 > 0  
η = 𝑙𝑙𝑢𝑢

𝑞𝑞1
= 1 − 𝑞𝑞2

𝑞𝑞1
= 0  

 
Si può affermare che il lavoro è nullo anche considerando che il ciclo, 
degenerando in una linea, ha area nulla. 
 

 
Figura 4.1.7. Degenerazione del ciclo di Joule per β = 1. 
 
β → ∞        η → 1 
Questa condizione è fisicamente priva di senso e serve solo per evi-
denziare l’andamento monotono crescente del rendimento, asintotico 



verso il valore unitario, all’aumentare del rapporto di compressione. 
L’aumento indefinito del rapporto di compressione, infatti, implica 
che oltre un certo limite si verifichi un contemporaneo aumento della 
temperatura massima del ciclo, tendente all’infinito al tendere 
all’infinto del rapporto di compressione. 

Per un prefissato valore 𝑇𝑇3 della temperatura massima del ciclo, 
che, come detto, è stabilita da limiti tecnologici, all’aumentare del 
rapporto di compressione β il ciclo si modifica come mostrato in figu-
ra 4.1.8. La temperatura 𝑇𝑇2 di fine compressione aumenta fino a rag-
giungere il valore limite 𝑇𝑇2∗ = 𝑇𝑇3 imposto come specifica tecnologica. 
In queste condizioni limite si ha anche 𝑇𝑇4∗ = 𝑇𝑇1 e il ciclo degenera 
nell’isoentropica di compressione 1-2*=1-3*, coincidente con 
l’isoentropica di espansione 3*-4*=3*-1. 
 

 
Figura 4.1.8. Modifica del ciclo di Joule all’aumentare di β. 
 
Raggiungendo la temperatura massima con la sola compressione, per 
quanto sopra non si ha più calore scambiato con l'esterno, per cui si 
ha: 
 
𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶   
𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞2 = 0  
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0  

4

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 0
0 = 1 − 𝑞𝑞2

𝑞𝑞1
= 1 − 0

0  

 
Come nel caso precedente, si può dedurre che il lavoro è nullo anche 
considerando che il ciclo, degenerando in una linea, ha area nulla. 

Il rendimento del ciclo si presenta, in questo caso, in forma inde-
terminata, ma può essere comunque determinato direttamente me-
diante l’equazione (4.1.27) essendo: 
 

𝛽𝛽𝜆𝜆 = 𝑇𝑇2
∗

𝑇𝑇1
= 𝑇𝑇3

𝑇𝑇1
= 𝜏𝜏 (4.1.31) 

 
da cui: 
 

η = 1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆 = 1 − 𝑇𝑇1

𝑇𝑇3
= 1 − 1

τ (4.1.32) 

 
Il rendimento espresso dall’equazione (4.1.32) corrisponde al rendi-
mento del ciclo di Carnot di estensione isoterma infinitesima, nel qua-
le degenera il ciclo di Joule quando 𝑇𝑇2 → 𝑇𝑇3 e 𝑇𝑇4 → 𝑇𝑇1, evolvente tra le 
temperature minima e massima 𝑇𝑇1 e 𝑇𝑇3; questa condizione è rappre-
sentata nella figura 4.1.6 per 𝛽𝛽𝜆𝜆 = 𝜏𝜏 = 5 (𝑇𝑇3 ≅ 1440 𝐾𝐾 ≅ 1170 °𝐶𝐶 per 
𝑇𝑇1 = 15 °𝐶𝐶). 
 
Lavoro utile del ciclo di Joule in sede ideale 
Come si è visto nel punto precedente e come evidenziato nella figura 
4.1.9, il ciclo termodinamico modifica la sua configurazione al variare 
di 𝛽𝛽 ed è fisicamente definito se il rapporto di compressione è com-

preso nell’intervallo aperto 1 < 𝛽𝛽 < 𝜏𝜏
1
𝜆𝜆.  

Per 𝛽𝛽 = 1, il ciclo degenera nell’isobara a pressione inferiore, men-

tre per 𝛽𝛽 = 𝜏𝜏
1
𝜆𝜆 (𝛽𝛽𝜆𝜆 = 𝑇𝑇3

𝑇𝑇1
), il ciclo degenera nell’isoentropica di com-

pressione (che raggiunge la temperatura massima del ciclo) che coin-
cide con l’isoentropica di espansione (che termina alla temperatura 
minima del ciclo). In entrambe le condizioni limite, come già osserva-
to, il lavoro specifico utile 𝑙𝑙𝑢𝑢 è nullo. 
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Figura 4.1.9. Campo di esistenza del ciclo di Joule in funzione del rapporto 
di compressione. 
 

Poiché per 𝛽𝛽 compreso nell’intervallo aperto 1 < 𝛽𝛽 < 𝜏𝜏
1
𝜆𝜆 il lavoro del 

ciclo è non nullo e positivo (l’area del ciclo non è nulla), per il teore-
ma di Rolle esisterà un punto di massimo lavoro specifico utile per un 
particolare valore del rapporto di compressione compreso nel citato 
intervallo. 

Si ribadisce che la condizione di massimo lavoro specifico utile è 
di particolare interesse perché operare in condizioni di massimo lavo-
ro specifico utile, per un prefissato valore della potenza, significa 
operare con la minima portata di fluido motore e, quindi, minimizza-
re le dimensioni dell'impianto. Come si ricorderà, oltre alle più mo-
derne applicazioni nei cicli combinati gas-vapore, la turbina a gas è 
utilizzata per coprire i picchi del diagramma di carico, con un fattore 
di utilizzazione molto basso (di norma inferiore a 500 ore/anno). Ciò 
significa che i costi di impianto incidono maggiormente rispetto ai co-
sti del combustibile e operare in condizioni di massimo lavoro utile, 
in ultima analisi, significa minimizzare il costo dell’impianto ridu-
cendone le dimensioni. D’altra parte, le moderne turbine a gas di 
grande potenza destinate all’utilizzo in ciclo combinato sono 
anch’esse progettate per le condizioni di massimo lavoro utile, in 

quanto la maggiore energia termica resa disponibile allo scarico in ta-
li condizioni è comunque recuperata nella sezione a vapore sottostan-
te. 

La condizione di massimo lavoro specifico utile si ottiene facil-
mente, per un prefissato valore della temperatura massima del ciclo, 
ovvero di 𝜏𝜏, esprimendo il lavoro utile in funzione di 𝛽𝛽 e uguagliando 
a zero la sua derivata prima. Si ha pertanto: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 − 𝑙𝑙𝐶𝐶 = (ℎ3 − ℎ4) − (ℎ2 − ℎ1)
= 𝑐𝑐𝑝𝑝[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)] (4.1.33) 

 
Per semplicità di trattazione, la (4.1.33) può essere adimensionalizzata 
dividendo entrambi i membri per il prodotto 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

= (𝑇𝑇3
𝑇𝑇1

− 𝑇𝑇4
𝑇𝑇1

∙ 𝑇𝑇3
𝑇𝑇3

) − (𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

− 1) = (𝜏𝜏 − 𝜏𝜏
𝛽𝛽𝜆𝜆) − (𝛽𝛽𝜆𝜆 − 1)

= 𝜏𝜏 ∙ (1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆) − 𝛽𝛽𝜆𝜆 ∙ (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆) 
(4.1.34) 

 
e infine: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

= (1 − 1
βλ) ∙ (τ − βλ) (4.1.35) 

 
L’equazione (4.1.35) può essere ricavata più rapidamente consideran-
do che: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢 = η 𝑞𝑞1 = (1 − 1
βλ) ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) (4.1.36) 

 
da cui, dividendo entrambi i membri per il prodotto 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1 si ottiene 
immediatamente la (4.1.35).  

Si osserva innanzitutto che l'equazione (4.1.35) contiene il prodotto 
di 2 fattori, pertanto, il lavoro utile sarà nullo quando uno dei due fat-
tori è nullo. Dalla (4.1.35) si ha quindi: 



 

 
Figura 4.1.9. Campo di esistenza del ciclo di Joule in funzione del rapporto 
di compressione. 
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𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0     se     

{ 
 
  1 −

1
βλ = 0 → β = 1

τ − βλ = 0 → β = τ
1
𝜆𝜆

  (4.1.37) 

 
Queste due soluzioni della (4.1.35), come d’altra parte atteso, sono già 
state individuate e discusse nel corso della precedente l’analisi grafica 
del ciclo nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠.  

L’equazione (4.1.35) mostra inoltre che a parità di 𝛽𝛽 il lavoro utile 
specifico (si sottolinea compiuto dall’unità di massa di fluido evol-
vente) aumenta linearmente all’aumentare di 𝜏𝜏, ossia all’aumentare 
della temperatura massima del ciclo. 

Sviluppando il secondo membro della (4.1.35) ed effettuando una 
sostituzione di variabile ponendo 𝑥𝑥 = 𝛽𝛽𝜆𝜆, si ha ancora: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

= τ − 𝑥𝑥 − τ𝑥𝑥 + 1 (4.1.38) 

 
Derivando rispetto a 𝑥𝑥 (il che equivale a derivare rispetto a 𝛽𝛽), per un 
prefissato valore costante di 𝜏𝜏, e uguagliando a zero: 
 

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 (

𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

) = −1 + τ
𝑥𝑥2 = −1 +

𝜏𝜏
(βλ)2 = −1 +

𝜏𝜏
𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 0 (4.1.39) 

 
da cui si trova il valore ottimale 𝛽𝛽𝑙𝑙 del rapporto di compressione per 
il quale si ha il massimo lavoro utile, essendo: 
 

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 (

𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

) = 0     per     𝛽𝛽𝑙𝑙 = τ
1
2𝜆𝜆 = √τ

1
𝜆𝜆 (4.1.40) 

 
Noto il valore ottimale 𝛽𝛽𝑙𝑙 del rapporto di compressione si può deter-
minare il corrispondente valore 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 del massimo lavoro utile (sem-
pre in termini adimensionali), sostituendo nell’equazione (4.1.35) 
l’espressione di 𝛽𝛽𝑙𝑙 data dalla (4.1.40): 

 
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

= τ − √τ −
τ
√τ

+ 1 = τ − 2√τ + 1 = (√τ − 1)2

= (𝛽𝛽𝑙𝑙𝜆𝜆 − 1)2 
(4.1.41) 

 
L’equazione (4.1.41) mostra che il rapporto di compressione 𝛽𝛽𝑙𝑙 corri-
spondente alle condizioni di massimo lavoro utile aumenta 
all’aumentare della temperatura massima del ciclo. Nella (4.1.41), la 
funzione (𝛽𝛽𝑙𝑙λ − 1)2 rappresenta il luogo dei punti di massimo lavoro 

utile per ogni valore di 𝜏𝜏 = 𝛽𝛽𝑙𝑙2𝜆𝜆, essendo 𝛽𝛽𝑙𝑙 = τ
1
2𝜆𝜆 per la (4.1.40). 

Per analizzare più approfonditamente la dipendenza di 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 da τ 
si possono determinare le derivate prima e seconda della relazione 
(4.1.41) in funzione di τ: 
 

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 (

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

) = 𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 (√τ − 1)2 = 1 − 1

√τ
 

 
(4.1.42) 

𝑑𝑑2
𝑑𝑑𝜏𝜏2 (

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

) = 𝑑𝑑2
𝑑𝑑𝜏𝜏2 (√τ − 1)2 = 𝑑𝑑

𝑑𝑑𝑑𝑑 (1 −
1
√τ
) = 1

2𝜏𝜏
3
2
 (4.1.43) 

 
La (4.1.42) evidenzia che il lavoro utile (specifico) massimo è una fun-
zione monotona crescente di τ, essendo τ > 1 (𝑇𝑇3 > 𝑇𝑇1). 

La (4.1.43) evidenzia, inoltre, che la derivata seconda del lavoro 
utile specifico adimensionale è positiva e diminuisce all’aumentare di 
τ. Ciò significa che il lavoro utile massimo è una funzione monotona 
crescente di τ con la concavità rivolta verso l’alto; pertanto, un au-
mento della temperatura massima del ciclo determina un aumento 
più che proporzionale del lavoro utile specifico. 

La figura 4.1.10 mostra l’andamento del lavoro utile specifico, in 
sede ideale, in funzione del rapporto di compressione (in realtà in 
funzione di 𝛽𝛽𝜆𝜆) e per alcuni valori di 𝜏𝜏, evidenziando graficamente i 
concetti precedentemente esposti. La figura riporta anche la curva di 
equazione 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1
= (𝛽𝛽𝑙𝑙λ − 1)2, luogo dei punti di massimo lavoro utile. 
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= (𝛽𝛽𝑙𝑙λ − 1)2, luogo dei punti di massimo lavoro utile. 



La figura mostra chiaramente l’effetto sostanziale della temperatu-
ra massima del ciclo sul lavoro specifico utile. Si osserva, in particola-
re, che aumentando il valore di 𝜏𝜏 da 4 a 6, ossia aumentando la tem-
peratura massima da circa 880 °𝐶𝐶 (tipico di piccole turbine a gas con 
pale non raffreddate) a circa 1460 °𝐶𝐶, posto 𝑇𝑇0 = 15 °𝐶𝐶, il lavoro spe-
cifico utile massimo aumenta oltre il doppio il suo valore. Si osserva 
inoltre l’annullarsi del lavoro utile per 𝛽𝛽𝜆𝜆 = 𝜏𝜏. 
 

 
Figura 4.1.10. Andamento del lavoro utile specifico in funzione di 𝛽𝛽 (𝛽𝛽𝜆𝜆) e 𝜏𝜏 
in sede ideale. 
 
L’analisi del lavoro utile specifico di cui sopra spiega la ragione fon-
damentale per cui lo sviluppo tecnologico delle turbine a gas riguar-
da soprattutto l’aumento della temperatura massima del ciclo ossia la 
temperatura del gas all’ingresso della turbina. Oltre che un aumento 
di rendimento (più limitato), l’aumento della temperatura massima 
del ciclo comporta infatti, come visto, un significativo aumento del 
lavoro utile specifico e ciò ha consentito di raggiungere, con le più 
moderne tecnologie, potenze unitarie (del singolo turbo-gruppo) del-

le turbine a gas industriali di oltre 500 MW, con rendimenti che oggi 
superano il 40%4. 
 
Analisi del ciclo di Joule in sede limite 
Come si ricorderà, in sede limite si fa l'ipotesi che il fluido operativo 
sia reale ma per semplicità si suppone che il suo comportamento vo-
lumetrico sia sempre assimilabile a quello del gas perfetto, vale quin-
di l'equazione di stato dei gas perfetti 𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑅𝑅𝑅𝑅. 

Il fluido termodinamico, d’altra parte, modifica la sua composi-
zione durante la fase di combustione, operando in un impianto moto-
re termico a combustione interna.  

Il calore specifico non è costante ma dipende dalla temperatura e 
dalla composizione del fluido operativo; detta 𝑥𝑥𝑖𝑖 la frazione molare 
della specie 𝑖𝑖-esima, sarà 𝑐𝑐𝑝𝑝 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇, 𝑥𝑥1, 𝑥𝑥2, …  𝑥𝑥𝑖𝑖, … 𝑥𝑥𝑛𝑛), essendo 𝑛𝑛 il 
numero di specie pure costituenti la miscela gassosa. Nelle trattazioni 
che seguono, per semplificare gli sviluppi analitici, si farà general-
mente riferimento ai calori specifici medi negli intervalli di tempera-
tura considerati, distinguendo quando opportuno, tra calore specifico 
medio dell’aria prima della combustione e dei gas dopo la combu-
stione. 

In sede limite le trasformazioni sono reversibili e non vi sono per-
dite di alcun genere. Il ciclo limite, a parità di β e τ, è pressoché coin-
cidente con il ciclo ideale, ma le sue prestazioni sono leggermente di-
verse in ordine alle differenze dei calori specifici 𝑐𝑐𝑝𝑝.  

 
4 Si citano, a titolo di esempio, le tre turbine a gas di maggiori prestazioni, in termini 
di rendimento e di potenza, prodotte attualmente dai tre maggiori costruttori Gene-
ral Electric, MHPS (Mitsubishi Hitachi Power Systems) e Siemens: 
GE  serie: 9HA.02  potenza: 571 MW rendimento netto: 43,9%; 
MHPS  serie: M701JAC potenza: 563 MW rendimento netto: 43,6%; 
Siemens serie: SGT5-9000HL potenza: 593 MW rendimento netto: 42,8%. 
I rendimenti sono netti e basati sul potere calorifico inferiore del combustibile. Tutte 
e tre le turbine operano con una temperatura massima del gas all’ingresso in turbina 
di 1600 °C. 



La figura mostra chiaramente l’effetto sostanziale della temperatu-
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inoltre l’annullarsi del lavoro utile per 𝛽𝛽𝜆𝜆 = 𝜏𝜏. 
 

 
Figura 4.1.10. Andamento del lavoro utile specifico in funzione di 𝛽𝛽 (𝛽𝛽𝜆𝜆) e 𝜏𝜏 
in sede ideale. 
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dite di alcun genere. Il ciclo limite, a parità di β e τ, è pressoché coin-
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4 Si citano, a titolo di esempio, le tre turbine a gas di maggiori prestazioni, in termini 
di rendimento e di potenza, prodotte attualmente dai tre maggiori costruttori Gene-
ral Electric, MHPS (Mitsubishi Hitachi Power Systems) e Siemens: 
GE  serie: 9HA.02  potenza: 571 MW rendimento netto: 43,9%; 
MHPS  serie: M701JAC potenza: 563 MW rendimento netto: 43,6%; 
Siemens serie: SGT5-9000HL potenza: 593 MW rendimento netto: 42,8%. 
I rendimenti sono netti e basati sul potere calorifico inferiore del combustibile. Tutte 
e tre le turbine operano con una temperatura massima del gas all’ingresso in turbina 
di 1600 °C. 



Le figure 4.1.11 e 4.1.12 che seguono mostrano rispettivamente il ciclo 
termodinamico di Joule in sede limite e il corrispondente schema di 
impianto a circuito aperto. 
 

 
Figura 4.1.11. Ciclo di Joule in sede limite nel piano termodinamico 𝑇𝑇 𝑠𝑠 (ℎ 𝑠𝑠). 
 
 

 
 
Figura 4.1.12. Schema di impianto di turbina a gas a circuito aperto in sede 
limite. 
 
In realtà, come si è già avuto modo di osservare, la turbina a gas a cir-
cuito aperto non realizza un vero e proprio ciclo termodinamico per-
ché non esiste una trasformazione termodinamica che riporti il fluido 
operativo dalle condizioni del punto 4 di fine espansione a quelle del 

 

  

 
      

punto 1 di inizio compressione, né esiste, di conseguenza, un compo-
nente termomeccanico che realizzi in pratica questa trasformazione. 
Concettualmente, tuttavia, si suppone che questa trasformazione di 
chiusura del ciclo sia realizzata dall’ambiente, che riceve i gas scarica-
ti dalla turbina e restituisce aria al compressore e in tal senso si può 
continuare a parlare di ciclo. Questa trasformazione di chiusura non 
modifica la composizione dell’atmosfera che ha dimensioni tali da 
poter rigenerare il fluido operativo senza alterarsi.  

Le prestazioni del ciclo limite, in termini di lavoro utile specifico e 
di rendimento possono essere determinate, tenendo conto delle diffe-
renze che sussistono rispetto al ciclo ideale, sviluppando separata-
mente il bilancio energetico della camera di combustione, dove si 
hanno l’introduzione del calore 𝑄𝑄1 equivalente sotto forma di combu-
stibile, la combustione e la conseguente variazione di composizione 
del fluido operativo, e il bilancio energetico dell’intero impianto, do-
ve si evidenziano tutti gli scambi di calore e di lavoro con l’esterno. 
 
Bilancio energetico della camera di combustione 
Il bilancio energetico della camera di combustione può essere formu-
lato facendo riferimento allo schema rappresentato nella figura 4.1.13. 
Nella figura sono indicate con 𝑚𝑚𝑎𝑎, 𝑚𝑚𝑐𝑐 𝑚𝑚𝑔𝑔, le portate di aria e di com-
bustibile all’ingresso e di gas all’uscita della camera di combustione 
rispettivamente, con ℎ2, ℎ𝑐𝑐, ℎ3, le corrispondenti entalpie specifiche e 
con 𝐻𝐻𝑖𝑖 il potere calorifico del combustibile. 
 
 

 
 
Figura 4.1.13. Schema di bilancio energetico della camera di combustione. 
 
Dal bilancio di materia risulta ovviamente: 
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𝑚𝑚𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑐𝑐 = 𝑚𝑚𝑔𝑔 (4.1.44) 

 
Con riferimento all’espressione generale del bilancio energetico si ha: 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 + ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (4.1.45) 
 
essendo 𝐿𝐿 = 0, perché nella camera di combustione non ci sono orga-
ni mobili, e 𝑄𝑄 = 0, perché in sede limite non ci sono perdite per 
scambio di calore con l’esterno. Esplicitando i termini 𝐻𝐻1, 𝐻𝐻2 e ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖, 
si ottiene: 
 

𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − (𝑚𝑚𝑐𝑐ℎ𝑐𝑐 + 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2) − 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 = 0 (4.1.46) 
 
da cui: 
 

𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) = 𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2 (4.1.47) 
 
Il termine 𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) rappresenta l’energia primaria fornita al siste-
ma, che attraverso la combustione si trasforma in energia termica. 
Questo termine è equivalente al calore 𝑄𝑄1 fornito dall’esterno nel caso 
di impianto a circuito chiuso. In virtù dell’equazione (4.1.47) si può 
pertanto scrivere: 
 

𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒 = 𝑚𝑚𝑐𝑐(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) = 𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2 (4.1.48) 
 
Bilancio energetico dell'intero sistema 
Il bilancio energetico dell’intero sistema può essere formulato facen-
do riferimento alla figura 4.1.12. 

Anche in questo caso 𝑄𝑄 = 0, perché non ci sono apparecchiature 
preposte allo scambio termico con l’esterno e perché in sede limite 
non ci sono perdite per scambio di calore con l’esterno; si ha però il 
lavoro utile 𝐿𝐿𝑢𝑢 prodotto dal sistema e fornito all’esterno, per cui 𝐿𝐿 =
𝐿𝐿𝑢𝑢. Esplicitando i termini 𝐻𝐻1, 𝐻𝐻2 e ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖, in questo caso si ha: 
 

𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ4 − (𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ1 +𝑚𝑚𝑐𝑐ℎ𝑐𝑐) − 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 = −𝐿𝐿𝑢𝑢 (4.1.49) 
 
da cui: 
 

𝐿𝐿𝑢𝑢 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (ℎ𝑐𝑐+𝐻𝐻𝑖𝑖) − (𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ4 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ1) (4.1.50) 
 
Poiché in virtù del primo principio della termodinamica per il ciclo 
deve essere ∑𝐿𝐿 = ∑𝑄𝑄, con ∑𝐿𝐿 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − 𝐿𝐿𝐶𝐶 = 𝐿𝐿𝑢𝑢, e poiché, per la 
(4.1.48) il primo termine a secondo membro della (4.1.50) corrisponde 
al calore equivalente fornito dall’esterno 𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒, di conseguenza, per 
analogia, sarà: 
 

𝑄𝑄2,𝑒𝑒𝑒𝑒 = (𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ4 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ1) (4.1.51) 
 
per cui la (4.1.50) diventa: 
 

𝐿𝐿𝑢𝑢 = 𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒 − 𝑄𝑄2,𝑒𝑒𝑒𝑒 (4.1.52) 
 
Si osserva che il termine 𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒 = (𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2) di cui alla (4.1.48) 
rappresenta proprio la differenza di entalpia totale tra i punti di fine e 
di inizio combustione (ovvero di riscaldamento del fluido operativo) 
e che il termine 𝑄𝑄2,𝑒𝑒𝑒𝑒 = (𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ4 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ1) di cui alla (4.1.51) rappresenta 
proprio la differenza di entalpia totale tra i punti di inizio e di fine 
raffreddamento fittizio (in atmosfera) del fluido operativo. Pertanto, 
le espressioni di 𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒 e di 𝑄𝑄2,𝑒𝑒𝑒𝑒 sono fisicamente consistenti. Nel se-
guito, per semplicità di notazione, le quantità di calore scambiate con 
l’esterno verranno indicate con i termini generali 𝑄𝑄1 e 𝑄𝑄2. 

Esplicitando la (4.1.52) ha: 
 

𝐿𝐿𝑢𝑢 = (𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2) − (𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ4 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ1) (4.1.53) 
 
e riordinando i vari termini: 
 

𝐿𝐿𝑢𝑢 = 𝑚𝑚𝑔𝑔(ℎ3 − ℎ4) −𝑚𝑚𝑎𝑎(ℎ2 − ℎ1) = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − 𝐿𝐿𝐶𝐶 (4.1.54) 
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L’equazione (4.1.54) sancisce ulteriormente la coerenza delle espres-
sioni di 𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒 e di 𝑄𝑄2,𝑒𝑒𝑒𝑒. 

Le relazioni che forniscono i lavori e le quantità di calore scambiati 
con l’esterno possono essere espresse in termini specifici con riferi-
mento alla massa d’aria evolvente nel compressore, ovvero alla massa 
di gas evolvente in turbina, introducendo il rapporto massico 
aria/combustibile 𝛼𝛼: 
 

α = 𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑐𝑐

𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑐𝑐

= 𝑚𝑚𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑐𝑐
𝑚𝑚𝑐𝑐

= 𝛼𝛼 + 1

𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

= 𝑚𝑚𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑐𝑐
𝑚𝑚𝑎𝑎

= 1 + 1
𝛼𝛼 = 𝛼𝛼 + 1

𝛼𝛼  

(4.1.55) 

 
Con riferimento alla massa d’aria evolvente nel compressore si ottie-
ne: 
 

𝑞𝑞1,𝑎𝑎 =
𝑄𝑄1
𝑚𝑚𝑎𝑎

=
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

∙ ℎ3 − ℎ2 =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ ℎ3 − ℎ2

𝑞𝑞2,𝑎𝑎 =
𝑄𝑄2
𝑚𝑚𝑎𝑎

=
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

∙ ℎ4 − ℎ1 =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ ℎ4 − ℎ1

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑎𝑎 =
𝐿𝐿𝐶𝐶,𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑎𝑎

= ℎ2 − ℎ1

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑎𝑎 =
𝐿𝐿𝑇𝑇,𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑎𝑎

=
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

∙ (ℎ3 − ℎ4) =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ (ℎ3 − ℎ4)

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎 =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ (ℎ3 − ℎ4) − (ℎ2 − ℎ1) 

(4.1.56) 

 
Mentre, con riferimento alla massa di gas evolvente nella turbina si 
ottiene: 

 

𝑞𝑞1,𝑔𝑔 =
𝑄𝑄1
𝑚𝑚𝑔𝑔

= ℎ3 −
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑔𝑔

∙ ℎ2 = ℎ3 −
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ ℎ2

𝑞𝑞2,𝑔𝑔 =
𝑄𝑄2
𝑚𝑚𝑔𝑔

= ℎ4 −
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑔𝑔

∙ ℎ1 = ℎ4 −
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ ℎ1

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑔𝑔 =
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑔𝑔

∙ (ℎ2 − ℎ1) =
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ (ℎ2 − ℎ1)

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑔𝑔 = ℎ3 − ℎ4

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑔𝑔 = (ℎ3 − ℎ4) −
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ (ℎ2 − ℎ1) 

(4.1.57) 

 
Dal bilancio della camera di combustione di cui all’equazione (4.1.47) 
riferito all’unità di massa di combustibile si ha ancora: 
 

(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) =
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑐𝑐

∙ ℎ3 −
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑐𝑐

∙ ℎ2 = (𝛼𝛼 + 1) ∙ ℎ3 − 𝛼𝛼 ∙ ℎ2 (4.1.58) 

 
da cui: 
 

α =
(𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) − ℎ3

ℎ3 − ℎ2
 

 
ovvero, posto ℎ𝑐𝑐 = 0 (o trascurabile rispetto a 𝐻𝐻𝑖𝑖): 
 

α = 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ3
ℎ3 − ℎ2

 

(4.1.59) 

 
Si ricorda che nelle (4.1.59) le entalpie ℎ2, ℎ3 e ℎ𝑐𝑐 valgono rispettiva-
mente: 
 

ℎ2 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎
𝑇𝑇2

𝑇𝑇0
𝑑𝑑𝑑𝑑 (4.1.60) 



L’equazione (4.1.54) sancisce ulteriormente la coerenza delle espres-
sioni di 𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒 e di 𝑄𝑄2,𝑒𝑒𝑒𝑒. 

Le relazioni che forniscono i lavori e le quantità di calore scambiati 
con l’esterno possono essere espresse in termini specifici con riferi-
mento alla massa d’aria evolvente nel compressore, ovvero alla massa 
di gas evolvente in turbina, introducendo il rapporto massico 
aria/combustibile 𝛼𝛼: 
 

α = 𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑐𝑐

𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑐𝑐

= 𝑚𝑚𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑐𝑐
𝑚𝑚𝑐𝑐

= 𝛼𝛼 + 1

𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

= 𝑚𝑚𝑎𝑎 +𝑚𝑚𝑐𝑐
𝑚𝑚𝑎𝑎

= 1 + 1
𝛼𝛼 = 𝛼𝛼 + 1

𝛼𝛼  

(4.1.55) 

 
Con riferimento alla massa d’aria evolvente nel compressore si ottie-
ne: 
 

𝑞𝑞1,𝑎𝑎 =
𝑄𝑄1
𝑚𝑚𝑎𝑎

=
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

∙ ℎ3 − ℎ2 =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ ℎ3 − ℎ2

𝑞𝑞2,𝑎𝑎 =
𝑄𝑄2
𝑚𝑚𝑎𝑎

=
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

∙ ℎ4 − ℎ1 =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ ℎ4 − ℎ1

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑎𝑎 =
𝐿𝐿𝐶𝐶,𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑎𝑎

= ℎ2 − ℎ1

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑎𝑎 =
𝐿𝐿𝑇𝑇,𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑎𝑎

=
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

∙ (ℎ3 − ℎ4) =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ (ℎ3 − ℎ4)

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎 =
𝛼𝛼 + 1
𝛼𝛼 ∙ (ℎ3 − ℎ4) − (ℎ2 − ℎ1) 

(4.1.56) 

 
Mentre, con riferimento alla massa di gas evolvente nella turbina si 
ottiene: 

 

𝑞𝑞1,𝑔𝑔 =
𝑄𝑄1
𝑚𝑚𝑔𝑔

= ℎ3 −
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑔𝑔

∙ ℎ2 = ℎ3 −
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ ℎ2

𝑞𝑞2,𝑔𝑔 =
𝑄𝑄2
𝑚𝑚𝑔𝑔

= ℎ4 −
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑔𝑔

∙ ℎ1 = ℎ4 −
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ ℎ1

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑔𝑔 =
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑔𝑔

∙ (ℎ2 − ℎ1) =
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ (ℎ2 − ℎ1)

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑔𝑔 = ℎ3 − ℎ4

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑔𝑔 = (ℎ3 − ℎ4) −
𝛼𝛼

𝛼𝛼 + 1 ∙ (ℎ2 − ℎ1) 

(4.1.57) 

 
Dal bilancio della camera di combustione di cui all’equazione (4.1.47) 
riferito all’unità di massa di combustibile si ha ancora: 
 

(ℎ𝑐𝑐 + 𝐻𝐻𝑖𝑖) =
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑐𝑐

∙ ℎ3 −
𝑚𝑚𝑎𝑎
𝑚𝑚𝑐𝑐

∙ ℎ2 = (𝛼𝛼 + 1) ∙ ℎ3 − 𝛼𝛼 ∙ ℎ2 (4.1.58) 

 
da cui: 
 

α =
(𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) − ℎ3

ℎ3 − ℎ2
 

 
ovvero, posto ℎ𝑐𝑐 = 0 (o trascurabile rispetto a 𝐻𝐻𝑖𝑖): 
 

α = 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ3
ℎ3 − ℎ2

 

(4.1.59) 

 
Si ricorda che nelle (4.1.59) le entalpie ℎ2, ℎ3 e ℎ𝑐𝑐 valgono rispettiva-
mente: 
 

ℎ2 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎
𝑇𝑇2

𝑇𝑇0
𝑑𝑑𝑑𝑑 (4.1.60) 



ℎ3 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔
𝑇𝑇3

𝑇𝑇0
𝑑𝑑𝑑𝑑

ℎ𝑐𝑐 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑐𝑐
𝑇𝑇𝑐𝑐

𝑇𝑇0
𝑑𝑑𝑑𝑑 

 
La temperatura 𝑇𝑇2 per il calcolo dell’entalpia ℎ2, si determina, a parti-
re dalla temperatura 𝑇𝑇1, mediante l’equazione della trasformazione 
isoentropica 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 ∙ βλ. La temperatura 𝑇𝑇3 per il calcolo dell’entalpia 
ℎ3, è invece nota come specifica di progetto, ugualmente la tempera-
tura 𝑇𝑇𝑐𝑐 per il calcolo dell’entalpia del combustibile ℎ𝑐𝑐. 

Come si evince dalle (4.1.59), esiste un legame diretto tra la tempe-
ratura massima del ciclo (dei gas all’ingresso in turbina) 𝑇𝑇3, attraverso 
l’entalpia ℎ3, e il rapporto aria/combustibile 𝛼𝛼. Questa dipendenza 
può essere meglio evidenziata riformulando l’espressione di 𝛼𝛼, dal 
momento che nelle (4.1.59) il termine ℎ3 compare sia a numeratore 
che a denominatore. Supposta nulla o trascurabile l’entalpia ℎ𝑐𝑐 di 
preriscaldamento del combustibile5, aggiungendo e togliendo a nu-
meratore il termine ℎ2 si ottiene l’espressione: 
 

α = 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ3 + (ℎ2 − ℎ2)
ℎ3 − ℎ2

=
(𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2) − (ℎ3 − ℎ2)

ℎ3 − ℎ2

= 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2
ℎ3 − ℎ2

− 1 
(4.1.61) 

 
da cui: 
 

ℎ3 = ℎ2 +
𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2
𝛼𝛼 + 1  (4.1.62) 

 

 
5 Si ricorda che se il combustibile non è preriscaldato si ha convenzionalmente 𝑇𝑇𝑐𝑐 =
𝑇𝑇0, per cui ℎ𝑐𝑐 = 0; al limite, data la sua minore rilevanza, il termine ℎ𝑐𝑐 si può conside-
rare incluso in 𝐻𝐻𝑖𝑖. 

Le equazioni (4.1.61) e (4.1.62) sanciscono chiaramente il legame tra 
ℎ3(𝑇𝑇3) e α. Un aspetto critico del funzionamento della turbina a gas è 
il controllo della temperatura massima 𝑇𝑇3, poiché da un suo eventua-
le superamento (oltre limiti stabiliti dal costruttore) dipende 
l’integrità della turbina; è perciò evidente che il controllo di α è fon-
damentale per questo scopo. 

Con riferimento, ad esempio, all’equazione (4.1.62), si vede che in 
ordine al legame inverso tra ℎ3 e 𝛼𝛼, se 𝛼𝛼 diminuisce ℎ3 aumenta, 
quindi, aumenta la temperatura 𝑇𝑇3; d’altra parte, per una prefissata 
massa d’aria 𝑚𝑚𝑎𝑎, 𝛼𝛼 diminuisce se si aumenta la massa di combustibile 
𝑚𝑚𝑐𝑐, e di qui il conseguente aumento della temperatura 𝑇𝑇3.  
 
Esempio: 
Si consideri un impianto turbina a gas, di cui si conoscono i seguenti 
parametri6: 
𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇0 = 15 °𝐶𝐶 (condizioni ISO) 
𝑇𝑇3 = 1200 °𝐶𝐶 ( = 5,1) 
β = 12 
𝑘𝑘𝑎𝑎 = 1,4 (1/𝜆𝜆𝑎𝑎 = 3,5) 
𝐻𝐻𝑖𝑖 = 50 𝑀𝑀𝑀𝑀/𝑘𝑘𝑘𝑘 (metano) 
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎̅̅ ̅̅ ̅ = 1,005 𝑘𝑘𝑘𝑘/(𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾) 
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔̅̅ ̅̅ ̅ = 1,10 𝑘𝑘𝑘𝑘/(𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾) 
 
Ai fini del calcolo di 𝛼𝛼 si tetermina innanzitutto la temperatura 𝑇𝑇2 
dell’aria a fine compressione: 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 ∙ βλ = 288,15 ∙ 12
1

3,5 = 586,08 𝐾𝐾 = 312,93 °𝐶𝐶 
ℎ2 = 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎̅̅ ̅̅ ̅ ∙ (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇0) = 1,005 ∙ (312.93 − 15) = 299,42 𝑘𝑘𝑘𝑘/𝑘𝑘𝑘𝑘 
ℎ3 = 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔̅̅ ̅̅ ̅ ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇0) = 1,10 ∙ (1200 − 15) = 1.303,50 𝑘𝑘𝑘𝑘/𝑘𝑘𝑘𝑘 
α = 𝐻𝐻𝑖𝑖−ℎ3

ℎ3−ℎ2
= 50.000−1.303,50

1.303,50−299,42 = 48,50 𝑘𝑘𝑔𝑔𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎
𝑘𝑘𝑔𝑔𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐

  

 

 
6 Dati caratteristici di turbine a gas di vecchia generazione, ancora numerose in eser-
cizio. 



ℎ3 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔
𝑇𝑇3

𝑇𝑇0
𝑑𝑑𝑑𝑑

ℎ𝑐𝑐 = ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑐𝑐
𝑇𝑇𝑐𝑐

𝑇𝑇0
𝑑𝑑𝑑𝑑 

 
La temperatura 𝑇𝑇2 per il calcolo dell’entalpia ℎ2, si determina, a parti-
re dalla temperatura 𝑇𝑇1, mediante l’equazione della trasformazione 
isoentropica 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 ∙ βλ. La temperatura 𝑇𝑇3 per il calcolo dell’entalpia 
ℎ3, è invece nota come specifica di progetto, ugualmente la tempera-
tura 𝑇𝑇𝑐𝑐 per il calcolo dell’entalpia del combustibile ℎ𝑐𝑐. 

Come si evince dalle (4.1.59), esiste un legame diretto tra la tempe-
ratura massima del ciclo (dei gas all’ingresso in turbina) 𝑇𝑇3, attraverso 
l’entalpia ℎ3, e il rapporto aria/combustibile 𝛼𝛼. Questa dipendenza 
può essere meglio evidenziata riformulando l’espressione di 𝛼𝛼, dal 
momento che nelle (4.1.59) il termine ℎ3 compare sia a numeratore 
che a denominatore. Supposta nulla o trascurabile l’entalpia ℎ𝑐𝑐 di 
preriscaldamento del combustibile5, aggiungendo e togliendo a nu-
meratore il termine ℎ2 si ottiene l’espressione: 
 

α = 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ3 + (ℎ2 − ℎ2)
ℎ3 − ℎ2

=
(𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2) − (ℎ3 − ℎ2)

ℎ3 − ℎ2

= 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2
ℎ3 − ℎ2

− 1 
(4.1.61) 

 
da cui: 
 

ℎ3 = ℎ2 +
𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2
𝛼𝛼 + 1  (4.1.62) 

 

 
5 Si ricorda che se il combustibile non è preriscaldato si ha convenzionalmente 𝑇𝑇𝑐𝑐 =
𝑇𝑇0, per cui ℎ𝑐𝑐 = 0; al limite, data la sua minore rilevanza, il termine ℎ𝑐𝑐 si può conside-
rare incluso in 𝐻𝐻𝑖𝑖. 

Le equazioni (4.1.61) e (4.1.62) sanciscono chiaramente il legame tra 
ℎ3(𝑇𝑇3) e α. Un aspetto critico del funzionamento della turbina a gas è 
il controllo della temperatura massima 𝑇𝑇3, poiché da un suo eventua-
le superamento (oltre limiti stabiliti dal costruttore) dipende 
l’integrità della turbina; è perciò evidente che il controllo di α è fon-
damentale per questo scopo. 

Con riferimento, ad esempio, all’equazione (4.1.62), si vede che in 
ordine al legame inverso tra ℎ3 e 𝛼𝛼, se 𝛼𝛼 diminuisce ℎ3 aumenta, 
quindi, aumenta la temperatura 𝑇𝑇3; d’altra parte, per una prefissata 
massa d’aria 𝑚𝑚𝑎𝑎, 𝛼𝛼 diminuisce se si aumenta la massa di combustibile 
𝑚𝑚𝑐𝑐, e di qui il conseguente aumento della temperatura 𝑇𝑇3.  
 
Esempio: 
Si consideri un impianto turbina a gas, di cui si conoscono i seguenti 
parametri6: 
𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇0 = 15 °𝐶𝐶 (condizioni ISO) 
𝑇𝑇3 = 1200 °𝐶𝐶 ( = 5,1) 
β = 12 
𝑘𝑘𝑎𝑎 = 1,4 (1/𝜆𝜆𝑎𝑎 = 3,5) 
𝐻𝐻𝑖𝑖 = 50 𝑀𝑀𝑀𝑀/𝑘𝑘𝑘𝑘 (metano) 
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎̅̅ ̅̅ ̅ = 1,005 𝑘𝑘𝑘𝑘/(𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝐾𝐾) 
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1
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𝑘𝑘𝑔𝑔𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐

  

 

 
6 Dati caratteristici di turbine a gas di vecchia generazione, ancora numerose in eser-
cizio. 



Per assicurare il valore della temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3 =
1200 °𝐶𝐶 sono cioè richiesti 48,50 𝑘𝑘𝑘𝑘 di aria per kg di combustibile. Si 
può calcolare il corrispondente eccesso d’aria 𝜖𝜖; allo scopo è necessa-
rio calcolare il valore del rapporto aria/combustibile stechiometrico 
𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠, essendo: 
 

𝜖𝜖 = 𝛼𝛼 − 𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠
𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠

= 𝛼𝛼
𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠

− 1 = 1
𝜑𝜑 − 1 (4.1.63) 

 
Il termine 𝜑𝜑, inversamente proporzionale ad 𝛼𝛼, è chiamato rapporto 
di equivalenza. 

Il calcolo di 𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠 si effettua con riferimento alla reazione chimica di 
combustione del metano con aria. Si supponga, per semplicità, che 
l'aria abbia una composizione volumetrica (molare) costituita per il 21 
% di ossigeno 𝑂𝑂2 e per il 79 % di azoto 𝑁𝑁2, trascurando gli altri com-
ponenti minori dell'aria (argon, biossido di carbonio, ecc.)7. Pertanto, 
per ogni 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 di ossigeno si hanno nell’aria 79

21 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 di azoto, quindi 
la reazione della combustione stechiometrica completa (in assenza di 
incombusti) del metano è la seguente: 
 

𝐶𝐶𝐻𝐻4 + 2𝑂𝑂2 + 2 79
21 𝑁𝑁2 → 𝐶𝐶𝑂𝑂2 + 2𝐻𝐻2𝑂𝑂 + 2 79

21 𝑁𝑁2  

 
Essendo la massa 𝑚𝑚𝑖𝑖 della generica specie data dal prodotto del nu-
mero di moli della specie per la sua massa molare ed essendo le mas-
se molari del metano, dell’ossigeno e dell’azoto rispettivamente 
ℳ𝐶𝐶𝐻𝐻4 = 16, ℳ𝑂𝑂2 = 32, ℳ𝑁𝑁2 = 28, il rapporto stechiometrico 
aria/combustibile 𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠 è dato dalla relazione: 
 

α𝑠𝑠𝑠𝑠 = 𝑚𝑚𝑎𝑎,𝑠𝑠𝑠𝑠
𝑚𝑚𝑐𝑐

=
2 ∙ (32 + 79

21 28)
1 ∙ 16 = 17,17 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑎𝑎

𝑘𝑘𝑘𝑘𝑐𝑐
  

 
7 L’Argon è presente nell’atmosfera in percentuale di poco inferiore all’1%, la CO2 in 
percentuale di poco superiore allo 0,04% (400 ppm), (Cfr. Tabella 2.8.1). 

 
Si calcolano quindi l’eccesso d’aria 𝜖𝜖 il rapporto di equivalenza 𝜑𝜑: 
 

𝜖𝜖 = 𝛼𝛼 − 𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠
𝛼𝛼𝑠𝑠𝑠𝑠

= 48,50 − 17,17
17,17 = 1,83 (183%) 

𝜑𝜑 = 1
1 + 𝜖𝜖 = 0,354 

 

 
Come si evince dall’esempio, la combustione nella turbina a gas, di-
versamente dal generatore di vapore, avviene con eccessi d’aria molto 
elevati, dell’ordine del 200%8. 

Si ribadisce che un eccesso d'aria di questa entità non serve per 
migliorare la combustione, ma è una necessità imposta dai limiti tec-
nologici sulla temperatura massima ammissibile all’ingresso in turbi-
na. Peraltro, nonostante l'elevato valore dell’eccesso d'aria è comun-
que presente una piccola quantità di incombusti (CO) poiché la com-
bustione avviene in più stadi, il primo dei quali stechiometrico o per-
fino sub-stechiometrico, ai fini del controllo della produzione di NOx. 
 
Analisi del ciclo di Joule in sede reale 
Pur essendo il fluido operativo un gas reale, come per la sede limite si 
suppone, per semplicità, che il suo comportamento volumetrico sia 
sempre assimilabile a quello del gas perfetto, vale quindi l'equazione 
di stato dei gas perfetti 𝑝𝑝𝑝𝑝 = 𝑅𝑅𝑅𝑅. Come per la sede limite, inoltre, il 
calore specifico dipende dalla temperatura e dalla composizione del 
fluido operativo, vale a dire 𝑐𝑐𝑝𝑝 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇, 𝑥𝑥1, 𝑥𝑥2, …  𝑥𝑥𝑖𝑖, … 𝑥𝑥𝑛𝑛), essendo 𝑥𝑥𝑖𝑖 
la frazione molare della specie 𝑖𝑖-esima ed 𝑛𝑛 il numero di specie pure 
costituenti la miscela gassosa. Anche nella sede reale, per semplificare 
gli sviluppi analitici, si farà generalmente riferimento ai calori specifi-
ci medi negli intervalli di temperatura considerati distinguendo, 

 
8 Rispetto al valore qui calcolato in sede limite, nella sede reale l’eccesso d’aria è an-
cora più elevato perché la temperatura di fine compressione è maggiore a causa delle 
irreversibilità. 
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8 Rispetto al valore qui calcolato in sede limite, nella sede reale l’eccesso d’aria è an-
cora più elevato perché la temperatura di fine compressione è maggiore a causa delle 
irreversibilità. 



quando opportuno, tra calore specifico medio dell’aria prima della 
combustione e dei gas dopo la combustione. 

In sede reale le trasformazioni sono irreversibili per cui l’analisi 
del ciclo deve tenere conto delle perdite che accompagnano le singole 
trasformazioni.  

Le figure 4.1.14 e 4.1.15 che seguono mostrano rispettivamente lo 
schema di impianto e il corrispondente ciclo termodinamico di Joule 
in sede reale. 

Rispetto alla configurazione mostrata in figura 4.1.12, che vale an-
che per la sede reale, nella figura 4.1.14 sono introdotti altri due com-
ponenti “passivi”: il filtro all’aspirazione FA e il camino di scarico. 
Questi due componenti aggiuntivi non fanno parte del ciclo termodi-
namico, tuttavia, influiscono sulle prestazioni del ciclo perché sono 
sede di perdite di carico.  
 
 

 
 
Figura 4.1.14. Schema di impianto di turbina a gas a circuito aperto in sede 
reale. 
 

 

  

 

  
      

 
Figura 4.1.15. Ciclo di Joule in sede reale nel piano termodinamico 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 
Le differenze sostanziali tra le sedi reale e limite sono dovute, oltre 
che alle irreversibilità delle trasformazioni di compressione e di 
espansione, anche alle perdite di carico in camera di combustione e, 
in minor misura, alle perdite di carico nei filtri di aspirazione e al ca-
mino.  

 Il filtro all’aspirazione è necessario per eliminare dall’aria aspira-
ta dal compressore polveri e impurità e per impedire l’ingresso 
accidentale di materiali e corpi estranei, ad esempio trasportati 
dal vento, che possono danneggiare i componenti a valle. Spesso i 
filtri di aspirazione integrano componenti per il condizionamento 
termoigrometrico dell’aria aspirata, come per esempio nebulizza-
tori spray d’acqua o perfino scambiatori di calore con fluidi refri-
geranti raffreddati mediante macchine ad assorbimento.   
I filtri introducono inevitabili perdite di carico, si ha pertanto:
  

𝑝𝑝1 < 𝑝𝑝0
 

 Il camino è un condotto di scarico necessario per convogliare i 
gas reflui in atmosfera, ad una altezza sufficiente per assicurare 
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una efficace dispersione senza causare ricadute al suolo in pros-
simità dell’impianto.   
Il camino, come i filtri introduce inevitabili perdite di carico che 
inducono una contropressione allo scarico della turbina, si ha 
pertanto:  
 

𝑝𝑝4 > 𝑝𝑝0 
 
Nella figura 4.1.15 è illustrata la genesi del ciclo reale, delimitato dai 
punti 1, 2, 3, 4, a partire dal ciclo limite, delimitato dai punti cardinali 
1𝑙𝑙, 2𝑙𝑙, 3𝑙𝑙, 4𝑙𝑙. Il punto iniziale 1𝑙𝑙 del ciclo limite coincide con il punto 0 
indicativo delle condizioni ambiente di riferimento. 
 
Punto 1 – Inizio compressione.  
A causa delle perdite di carico nei filtri di aspirazione il punto iniziale 
1 del ciclo reale dovrà giacere, come detto, su una isobara a pressione 
minore della pressione atmosferica, a destra di questa nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
Nei filtri di aspirazione la temperatura si mantiene costante, per cui 
𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇1𝑙𝑙 = 𝑇𝑇0. Infatti, poiché nei filtri di aspirazione non si hanno 
scambi di lavoro (non ci sono organi mobili) e di calore con l’esterno 
(non ci sono differenze di temperatura tra il fluido evolvente 
all’interno e l’ambiente esterno), si ha: 
 

𝑑𝑑ℎ = 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝛿𝛿𝛿𝛿 − 𝛿𝛿𝛿𝛿 = 0  (4.1.64) 
 
Nei filtri di aspirazione si ha perciò una trasformazione isoentalpica, 
per cui: 
 

∫ 𝑑𝑑ℎ
1

0
= ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑

1

0
= 𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇1 − 𝑇𝑇0) = 0 → 𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇0 (4.1.65) 

 
Punto 2’ - Fine compressione isoentropica.  
Il punto 2’ corrisponde alle condizioni di fine trasformazione isoen-
tropica di riferimento. Noto il rapporto di compressione 𝛽𝛽, la tempe-
ratura 𝑇𝑇2′ è data dall’equazione della trasformazione isoentropica:  

 
𝑇𝑇2′

𝑇𝑇1
= β

𝑘𝑘−1
𝑘𝑘  (4.1.66) 

 
Per quanto riguarda 𝛽𝛽, si può affermare che anche questo parametro 
non è influenzato dalle perdite di carico nel filtro di aspirazione. In-
fatti, considerando che il lavoro specifico isoentropico di compressio-
ne 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑖𝑖𝑖𝑖 è dato dalla relazione: 
 

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑘𝑘
𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (β

𝑘𝑘−1
𝑘𝑘 − 1) (4.1.67) 

 
il rapporto di compressione 𝛽𝛽 è costante se 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑖𝑖𝑖𝑖 è costante, ovvero se 
anch’esso non è influenzato dalle perdite di carico nel filtro di aspira-
zione. D’altra parte, essendo: 
 

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑖𝑖𝑖𝑖 = η𝐶𝐶 ∙ 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑟𝑟 (4.1.68) 
 
dovranno essere costanti anche il rendimento del compressore η𝐶𝐶 e il 
lavoro reale 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑟𝑟. 

Il lavoro reale 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑟𝑟 non è altro che il lavoro euleriano, espresso dalle 
relazioni generali equivalenti: 
 

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑟𝑟 = 𝑢𝑢2𝑐𝑐2,𝑢𝑢 − 𝑢𝑢1𝑐𝑐1,𝑢𝑢 = 𝑢𝑢2𝑤𝑤2,𝑢𝑢 − 𝑢𝑢1𝑤𝑤1,𝑢𝑢 +  (𝑢𝑢2
2 − 𝑢𝑢1

2)

= 𝑐𝑐2
2 − 𝑐𝑐1

2

2 + 𝑢𝑢2
2 − 𝑢𝑢1

2

2 − 𝑤𝑤2
2 − 𝑤𝑤1

2

2  
(4.1.69) 

 
Il lavoro euleriano, ovvero il lavoro specifico reale della compressio-
ne, è effettivamente costante, poiché: 

 la velocità di trascinamento 𝑢𝑢 della macchina è costante; 

 le velocità assolute e relative 𝑐𝑐 e 𝑤𝑤 rimangono costanti perché di-
pendono solo dalla geometria della palettatura e dalla velocità di 
rotazione della macchina. 



una efficace dispersione senza causare ricadute al suolo in pros-
simità dell’impianto.   
Il camino, come i filtri introduce inevitabili perdite di carico che 
inducono una contropressione allo scarico della turbina, si ha 
pertanto:  
 

𝑝𝑝4 > 𝑝𝑝0 
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𝑑𝑑ℎ = 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑 = 𝛿𝛿𝛿𝛿 − 𝛿𝛿𝛿𝛿 = 0  (4.1.64) 
 
Nei filtri di aspirazione si ha perciò una trasformazione isoentalpica, 
per cui: 
 

∫ 𝑑𝑑ℎ
1

0
= ∫ 𝑐𝑐𝑝𝑝𝑑𝑑𝑑𝑑

1

0
= 𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇1 − 𝑇𝑇0) = 0 → 𝑇𝑇1 = 𝑇𝑇0 (4.1.65) 

 
Punto 2’ - Fine compressione isoentropica.  
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𝑇𝑇2′

𝑇𝑇1
= β

𝑘𝑘−1
𝑘𝑘  (4.1.66) 

 
Per quanto riguarda 𝛽𝛽, si può affermare che anche questo parametro 
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𝑘𝑘 − 1 𝑅𝑅𝑇𝑇1 (β

𝑘𝑘−1
𝑘𝑘 − 1) (4.1.67) 

 
il rapporto di compressione 𝛽𝛽 è costante se 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑖𝑖𝑖𝑖 è costante, ovvero se 
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Il rendimento del compressore η𝐶𝐶 è funzione del numero di Reynolds 
𝑅𝑅𝑅𝑅, che dipende dalla densità ρ e dalla viscosità del fluido operati-
vo μ, dalla sua velocità 𝑐𝑐 in una sezione di riferimento e da una di-
mensione caratteristica di riferimento 𝐷𝐷: 
 

η𝐶𝐶 = η𝐶𝐶(𝑅𝑅𝑅𝑅) 
 

𝑅𝑅𝑅𝑅 = ρ𝑐𝑐𝑐𝑐
μ  

(4.1.70) 

 
Le velocità relative e assolute all’interno della macchina, come appe-
na mostrato, non cambiano, la viscosità si può ritenere praticamente 
costante e la modesta variazione di densità dovuta alla caduta di 
pressione nei filtri determina variazioni irrilevanti del numero di 
Reynolds 𝑅𝑅𝑅𝑅 che non hanno nessuna influenza sul rendimento del 
compressore η𝐶𝐶, che perciò rimane costante. Di conseguenza, il lavoro 
specifico isoentropico di compressione 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑖𝑖𝑖𝑖 rimane costante e così an-
che il rapporto di compressione 𝛽𝛽 (Cfr. eqq. (4.1.67) e (4.1.68)). 
 
Punto 2 - Fine compressione reale.  
Dall'espressione del rendimento η𝐶𝐶 del compressore è possibile rica-
vare la temperatura di fine compressione reale 𝑇𝑇2: 
 

η𝐶𝐶 = ℎ2′ − ℎ1
ℎ2 − ℎ1

= 𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1

 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 + 𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1
η𝐶𝐶

 
(4.1.71) 

 
Punto 3 – Fine combustione – inizio espansione.  
In assenza di perdite di carico in camera di combustione, il punto di 
fine combustione, ovvero di inizio espansione, sarebbe localizzato in 
corrispondenza del punto 3∗ in cui la pressione è uguale a quella del 
punto 2. Tuttavia, nella camera di combustione si ha una sensibile ca-
duta di pressione, dovuta alle sue caratteristiche costruttive e funzio-
nali, per cui, in realtà, il punto di fine combustione si troverà ad una 

pressione 𝑝𝑝3 < 𝑝𝑝3∗ . La temperatura massima, ovviamente, è sempre la 
stessa (𝑇𝑇3 = 𝑇𝑇3∗ = 𝑇𝑇3𝑙𝑙) essendo un dato di progetto. 

La sensibile caduta di pressione in camera di combustione, come 
detto, è una conseguenza delle sue caratteristiche costruttive e fun-
zionali. Come mostra la figura 4.1.16 che segue, la camera di combu-
stione è costituita da una cassa esterna nella quale è contenuto il “li-
ner”, all’interno del quale avviene la combustione.  

Per ciò che concerne la combustione, all’interno del liner si indivi-
duano tre zone caratteristiche, non fisicamente separate: 

 zona I, di combustione primaria; 
 zona II, di combustione secondaria; 
 zona III, di diluizione. 

 

 
Figura 4.1.16. Rappresentazione schematica della camera di combustione. 
 
L'aria comburente proveniente dal compressore si ripartisce in due 
flussi distinti, il primo entrante direttamente nella zona I di combu-
stione primaria, il secondo si distribuisce all’esterno del liner e lo 
lambisce completamente provvedendo al suo raffreddamento, quin-
di, entra nel liner attraverso una serie di fori o feritoie distribuiti lun-
go tutta la sua superficie. Se l’aria primaria entrasse nella zona di 
combustione primaria con la sola componente assiale di velocità, la 
sua velocità sarebbe troppo elevata (più elevata della velocità di pro-
pagazione della fiamma) e causerebbe il distacco della fiamma dagli 
ugelli del bruciatore, quindi l’estinzione della stessa. Per limitare la 
componente assiale di velocità l’aria di combustione primaria viene 
introdotta nel liner attraverso un deviatore statico a palette radiali, in 
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modo da conferire al fluido una componente tangenziale di velocità, 
per poi proseguire con moto elicoidale e vorticoso all’interno del li-
ner. L’energia cinetica dei vortici, relativa alla componente tangenzia-
le di velocità viene dissipata con una conseguente caduta di pressione 
totale. 

Nella zona I il rapporto di miscela aria/combustibile è sub-
stechiometrico, si ha quindi una carenza di ossigeno, in modo da li-
mitare la produzione di NOx. Come già osservato, infatti, la produ-
zione di NOx è funzione della temperatura e della concentrazione di 
ossigeno e la carenza di ossigeno, nonostante l’elevata temperatura di 
fiamma, che nella zona primaria raggiunge valori di oltre 2000 °C, 
inibisce la produzione di NOx, determinando però, nello stesso tem-
po, la formazione di incombusti (in particolare di CO). L’aria esterna 
al liner entra nella zona II della camera di combustione attraverso le 
feritoie distribuite sulla superficie del liner, completando il processo 
di combustione degli incombusti e causando la diminuzione della 
temperatura dei prodotti della zona primaria per effetto della dilui-
zione. La diluizione dei gas con l'aria e il loro conseguente raffred-
damento continua nella zona III, da cui i gas di combustione escono 
alla prestabilita temperatura 𝑇𝑇3 di ingresso in turbina. 
 
Punto 4’ - Fine espansione isoentropica.  
In assenza di perdite di carico in camera di combustione e al camino, 
il punto di fine espansione isoentropica sarebbe localizzato in corri-
spondenza del punto 4∗ alla pressione ambiente 𝑝𝑝0. Per effetto delle 
perdite di carico nella camera di combustione, invece, l’espansione 
inizierà a partire dal punto 3 anziché che dal punto 3*, spostato a de-
stra, ad entropia maggiore, rispetto al punto 3*; pertanto, a partire dal 
punto 3, in assenza di perdite di carico al camino, il punto di fine 
espansione isoentropica sarebbe localizzato in corrispondenza del 
punto 4′∗, sempre alla pressione ambiente 𝑝𝑝0. Le perdite di carico al 
camino inducono però una contropressione allo scarico, per cui il 
punto di fine espansione isoentropica sarà localizzato in corrispon-
denza del punto 4’, ad una pressione maggiore di quella atmosferica. 
  

 
Punto 4 - Fine espansione reale.  
Dall'espressione del rendimento della turbina è possibile ricavare la 
temperatura di fine espansione reale 𝑇𝑇4: 
 

η𝑇𝑇 = ℎ3 − ℎ4
ℎ3 − ℎ4′

= 𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′

 

 
𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇3 − η𝑇𝑇 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′) 

(4.1.72) 

 
Punto 5 – Scarico al camino.  
Come detto, il camino non è un componete del ciclo, per cui il punto 
5 non è un punto cardinale del ciclo. È comunque interessante stabi-
lirne lo stato termodinamico.  

Con riferimento all’espressione del primo principio della termodi-
namica 𝑑𝑑ℎ = 𝛿𝛿𝛿𝛿 − 𝛿𝛿𝛿𝛿, si ha ancora 𝛿𝛿𝛿𝛿 = 0 perché nel camino non ci so-
no organi mobili che realizzano uno scambio di lavoro con l’esterno, 
ma il camino non è adiabatico, per quanto sia coibentato sia per ra-
gioni di sicurezza, sia per consentire uno scarico dei gas in atmosfera 
a temperatura sufficientemente elevata e tale da realizzare un ade-
guato innalzamento del pennacchio per l’efficace dispersione dei gas 
reflui in atmosfera. Con riferimento alla trasformazione 4-5 di cui in 
figura 4.1.15, si ha pertanto: 
 

ℎ5 − ℎ4 = ∫ 𝑑𝑑ℎ = 𝑞𝑞4,5 = − 𝑞𝑞𝑆𝑆𝑆𝑆
5

4
 (4.1.73) 

 
essendo 𝑞𝑞4,5 = −𝑞𝑞𝑆𝑆𝑆𝑆 (con 𝑞𝑞𝑆𝑆𝑆𝑆 valutato positivamente) il calore disper-
so verso l’esterno attraverso la superficie laterale del camino, negati-
vo perché ceduto dal sistema all’esterno. Pertanto: 
 

ℎ5 = ℎ4 − 𝑞𝑞𝑆𝑆𝑆𝑆 < ℎ4 → 𝑇𝑇5 < 𝑇𝑇4 (4.1.74) 
 
Il punto 5 sta in una qualsiasi posizione sull'isobara a 𝑝𝑝0 = 𝑝𝑝𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 ad 
una temperatura inferiore alla 𝑇𝑇4, in misura dipendente dalla quantità 
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di calore 𝑞𝑞𝑆𝑆𝑆𝑆 dispersa nell’ambiente dalle superfici laterali del cami-
no.  

Si osserva infine che le palettature del primo stadio ed anche del 
secondo stadio della turbina vengono raffreddate con aria prelevata 
dal compressore a fine compressione che viene inviata direttamente 
in turbina attraverso l'albero cavo. Il raffreddamento delle palettature 
mediante aria spillata dal compressore fa sì che l’espansione nel pri-
mo (ed eventualmente nel secondo) stadio della turbina non sia più 
adiabatica, ma caratterizzata da uno scambio di calore del fluido ope-
rativo con il fluido refrigerante (aria dal compressore), che inizial-
mente può essere visto come un mezzo esterno al fluido operativo9. 
Per questa ragione, in realtà, l’espansione in turbina presenta inizial-
mente un tratto caratterizzato da una diminuzione di entropia, poi-
ché, in virtù del teorema di Clausius si ha: 
 

𝑑𝑑𝑑𝑑 = δ𝑞𝑞
𝑇𝑇 + δ𝜎𝜎 (4.1.75) 

 
Durante la fase iniziale di espansione, il calore sottratto alle palettatu-
re e al fluido operativo dall’aria di refrigerazione può essere conside-
rato come ceduto dal fluido operativo a un mezzo esterno, anche se 
poi viene riciclato nello stesso fluido operativo, per cui, essendo in tal 
caso δ𝑞𝑞 < 0, ed essendo la produzione di calore per irreversibilità 
molto piccola rispetto a quella scambiata attraverso il processo di re-
frigerazione delle palette (δ𝜎𝜎 < |δ𝑞𝑞δ𝑇𝑇|), risulterà 𝑑𝑑𝑑𝑑 < 0. 
 
  

 
9 Il fenomeno è complesso, perché le palette statoriche e rotoriche, raffreddate preva-
lentemente mediante “film cooling”, sono isolate dal flusso principale da un film 
d’aria di refrigerazione, che fuoriuscendo da minuscoli forellini le ricopre e le pro-
tegge dai gas ad elevata temperatura; l’aria refrigerante, fuoriuscendo dalle pale, si 
miscela poi con il flusso principale dei gas e prende parte con essi all’espansione.  

Rendimento del ciclo reale 
Per determinare il rendimento del ciclo reale si assumono le seguenti 
ipotesi semplificative: 

 si trascurano tutte le perdite di carico presenti nell’impianto e si 
considerano le sole perdite all'interno delle turbomacchine; 

 si assumono uguali e costanti i calori specifici dell’aria e del gas; 
 si trascura la variazione di portata massica del fluido operativo 

dovuta al combustibile.  
 
Queste ipotesi semplificative si rendono necessarie per una formula-
zione analitica semplificata dell’espressione del rendimento reale, 
non già ai fini della valutazione delle prestazioni del ciclo, bensì per 
poter effettuare, su base semplice, considerazioni concettuali di carat-
tere generale per le quali non è richiesta una formulazione rigorosa. È 
chiaro, pertanto, che la formulazione del rendimento basata su tali 
ipotesi non è utile ai fini di una valutazione persino approssimata 
delle prestazioni del ciclo. 

La figura 4.1.17 mostra il ciclo reale di Joule semplificato in con-
formità alle ipotesi testé assunte. 
 

 
Figura 4.1.17. Ciclo di Joule semplificato in sede reale. 
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Come corollario delle ipotesi semplificative adottate, si può assimila-
re il rendimento limite al rendimento ideale, vale a dire: 
 

η𝑙𝑙 ≅ η𝑖𝑖𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) (4.1.76) 

 
Il rendimento reale può essere espresso come prodotto del rendimen-
to limite per il rendimento interno, per cui si ha: 
 

η𝑟𝑟 = η𝑙𝑙 ∙ η𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) ∙ η𝑖𝑖 (4.1.77) 

 
Il rendimento interno η𝑖𝑖, a sua volta, può essere esplicitato come se-
gue: 
 

η𝑖𝑖 = η𝑟𝑟
η𝑙𝑙

= 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑞𝑞1,𝑟𝑟

∙ 𝑞𝑞1,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙

= 𝑞𝑞1,𝑙𝑙
𝑞𝑞1,𝑟𝑟

∙ 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙

= 𝜃𝜃 ∙ 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙

 (4.1.78) 

 
posto 𝜃𝜃 = 𝑞𝑞1,𝑙𝑙

𝑞𝑞1,𝑟𝑟
. Si verifica facilmente, anche dall’esame del ciclo sul 

piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠, che 𝜃𝜃 > 1, poiché 𝑞𝑞1,𝑙𝑙 >  𝑞𝑞1,𝑟𝑟. Con semplici passaggi analiti-
ci si può trovare per 𝜃𝜃 la seguente espressione: 
 

1
θ = 1 −

(βλ − 1) ( 1
η𝐶𝐶

− 1)
(τ − βλ)  (4.1.79) 

 
Sviluppando l’espressione del rendimento interno di cui alla (4.1.78), 
si ha: 
 

η𝑖𝑖 = θ ∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑟𝑟 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑟𝑟
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

] = θ ∙ [
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 η𝑇𝑇 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

η𝐶𝐶
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙  η𝑇𝑇 η𝐶𝐶 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

] 

(4.1.80) 

 
Aggiungendo e togliendo 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 a numeratore della frazione tra parente-
si quadre si ha inoltre: 
 

η𝑖𝑖 = θ
η𝐶𝐶

∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 η𝑇𝑇 η𝐶𝐶 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 + 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 η𝑇𝑇 η𝐶𝐶 − 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 + (𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙)
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙ [1 − 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙
[
 
 
 
1 −

(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 ]

 
 
 
 

(4.1.81) 

 
Sviluppando il rapporto 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙
 si ottiene: 

 

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙

= ℎ2
′ − ℎ1

ℎ3 − ℎ4
′ = 𝑇𝑇2

′ − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4

′ =
𝑇𝑇1 (𝑇𝑇2

′

𝑇𝑇1
− 1)

𝑇𝑇3 (1 − 𝑇𝑇4
′

𝑇𝑇3
)

= 1
τ ∙ (β

λ − 1)
(1 − 1

βλ)

= βλ

τ ∙
(1 − 1

βλ)

(1 − 1
βλ)

= βλ

τ  

(4.1.82) 

 
Pertanto: 
 

η𝑖𝑖 = θ
η𝐶𝐶

∙ [1 −
(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1 − βλ
τ

] (4.1.83) 

 



Come corollario delle ipotesi semplificative adottate, si può assimila-
re il rendimento limite al rendimento ideale, vale a dire: 
 

η𝑙𝑙 ≅ η𝑖𝑖𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) (4.1.76) 

 
Il rendimento reale può essere espresso come prodotto del rendimen-
to limite per il rendimento interno, per cui si ha: 
 

η𝑟𝑟 = η𝑙𝑙 ∙ η𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) ∙ η𝑖𝑖 (4.1.77) 

 
Il rendimento interno η𝑖𝑖, a sua volta, può essere esplicitato come se-
gue: 
 

η𝑖𝑖 = η𝑟𝑟
η𝑙𝑙

= 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑞𝑞1,𝑟𝑟

∙ 𝑞𝑞1,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙

= 𝑞𝑞1,𝑙𝑙
𝑞𝑞1,𝑟𝑟

∙ 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙

= 𝜃𝜃 ∙ 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑟𝑟
𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑙𝑙

 (4.1.78) 

 
posto 𝜃𝜃 = 𝑞𝑞1,𝑙𝑙

𝑞𝑞1,𝑟𝑟
. Si verifica facilmente, anche dall’esame del ciclo sul 

piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠, che 𝜃𝜃 > 1, poiché 𝑞𝑞1,𝑙𝑙 >  𝑞𝑞1,𝑟𝑟. Con semplici passaggi analiti-
ci si può trovare per 𝜃𝜃 la seguente espressione: 
 

1
θ = 1 −

(βλ − 1) ( 1
η𝐶𝐶

− 1)
(τ − βλ)  (4.1.79) 

 
Sviluppando l’espressione del rendimento interno di cui alla (4.1.78), 
si ha: 
 

η𝑖𝑖 = θ ∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑟𝑟 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑟𝑟
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

] = θ ∙ [
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 η𝑇𝑇 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

η𝐶𝐶
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙  η𝑇𝑇 η𝐶𝐶 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

] 

(4.1.80) 

 
Aggiungendo e togliendo 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 a numeratore della frazione tra parente-
si quadre si ha inoltre: 
 

η𝑖𝑖 = θ
η𝐶𝐶

∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 η𝑇𝑇 η𝐶𝐶 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 + 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙ [𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 η𝑇𝑇 η𝐶𝐶 − 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 + (𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙)
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙ [1 − 𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

]

= θ
η𝐶𝐶

∙
[
 
 
 
1 −

(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1 − 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 ]

 
 
 
 

(4.1.81) 

 
Sviluppando il rapporto 𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙
 si ottiene: 

 

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙
𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙

= ℎ2
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′ − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4

′ =
𝑇𝑇1 (𝑇𝑇2

′

𝑇𝑇1
− 1)

𝑇𝑇3 (1 − 𝑇𝑇4
′

𝑇𝑇3
)

= 1
τ ∙ (β

λ − 1)
(1 − 1

βλ)

= βλ

τ ∙
(1 − 1

βλ)

(1 − 1
βλ)

= βλ

τ  

(4.1.82) 

 
Pertanto: 
 

η𝑖𝑖 = θ
η𝐶𝐶

∙ [1 −
(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1 − βλ
τ

] (4.1.83) 

 



Affinché il rendimento reale sia maggiore di zero (η𝑟𝑟 = η𝑖𝑖 ∙ η𝑙𝑙), es-
sendo il rendimento limite maggiore di zero, o al più nullo per β = 1 
(posto η𝑙𝑙 ≅ η𝑖𝑖𝑖𝑖, eq. (4.1.76)), è necessario che anche il rendimento in-
terno sia positivo, cioè deve essere:  
 

1 −
(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1 − βλ
τ

> 0 (4.1.84) 

 
da cui, dopo semplici passaggi: 
 

β < (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ (4.1.85) 

 
Questa relazione sintetizza il contenuto tecnologico delle turbine a 
gas: infatti, essa è soddisfatta tanto più facilmente quanto maggiore è 
il secondo membro, cioè quanto più alti sono i rendimenti della tur-
bina e del compressore (oramai giunti a limiti tecnologici e solo mar-
ginalmente migliorabili) e quanto più elevata, in particolare, è la tem-
peratura massima del ciclo, quindi τ. Un aumento del rapporto di 
compressione, finalizzato ad un aumento del rendimento o del lavoro 
utile specifico, va perciò di pari passo, conformemente alla (4.1.85), 
con l’aumento di τ. 

Sostituendo l’espressione di η𝑖𝑖 data dalla (4.1.83) nella (4.1.77) si 
ottiene l’espressione del rendimento reale in funzione dei parametri 
caratteristici 𝛽𝛽 e τ: 
 

η𝑟𝑟 = η𝑙𝑙 ∙ η𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) ∙ {

θ
η𝐶𝐶

∙ [1 −
(1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1 − βλ
τ

]} (4.1.86) 

 
Come già osservato il rendimento limite è nullo per β = 1 e presenta 
un andamento monotono crescente all’aumentare di β. Come si evin-
ce dalla (4.1.83), invece, il rendimento interno è massimo per β = 1 e 

diminuisce all’aumentare di β, diventando nullo per β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ e 

poi negativo per β > (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ.  

In prima istanza, per β = 1 si potrebbero considerare unitari i ren-
dimenti isoentropici del compressore e della turbina, poiché in tali 
condizioni non si ha né compressione né espansione, né perdite con-
seguenti. Per β = 1, inoltre è θ = 1 perché 𝑞𝑞1,𝑙𝑙 e 𝑞𝑞1,𝑟𝑟 coincidono; per-
tanto, in tali condizioni si avrebbe η𝑖𝑖 = 1. 

In realtà questa considerazione non è corretta, perché al tendere di 
β all’unità, i rendimenti isoentropici di compressione e di espansione 
tendono ai rendimenti politropici. Si ha cioè: 
 

lim
β→1

𝜂𝜂𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝜂𝜂𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝𝑝 (4.1.87) 
 
per cui, in realtà, per β = 1 η𝑖𝑖 < 1. 

Riepilogando, il rendimento del ciclo reale presenta due soluzioni 
rispetto alla variabile β, vale a dire: 
 
η𝑙𝑙 = 0 per β = 1 

η𝑖𝑖 = 0 per β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ 

 
di conseguenza: 
 

η𝑟𝑟 = 0 per β = 1  e  β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ 

 
L’esistenza delle due soluzioni assicura la presenza di un massimo 
del rendimento reale che si ha però per valori di β molto maggiori ri-
spetto a quelli di massimo lavoro utile. 

La figura 4.1.18 mostra l’andamento dei rendimenti limite (Cfr. fi-
gura 4.1.6), interno e reale del ciclo di Joule in funzione del rapporto 
di compressione, per due diverse condizioni di temperatura massima, 
con 𝜏𝜏 = 5 (linee a tratti) e 𝜏𝜏 = 6 (linee continue), posto η𝐶𝐶 = η𝑇𝑇 = 0,90. 
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τ
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1
λ (4.1.85) 

 
Questa relazione sintetizza il contenuto tecnologico delle turbine a 
gas: infatti, essa è soddisfatta tanto più facilmente quanto maggiore è 
il secondo membro, cioè quanto più alti sono i rendimenti della tur-
bina e del compressore (oramai giunti a limiti tecnologici e solo mar-
ginalmente migliorabili) e quanto più elevata, in particolare, è la tem-
peratura massima del ciclo, quindi τ. Un aumento del rapporto di 
compressione, finalizzato ad un aumento del rendimento o del lavoro 
utile specifico, va perciò di pari passo, conformemente alla (4.1.85), 
con l’aumento di τ. 

Sostituendo l’espressione di η𝑖𝑖 data dalla (4.1.83) nella (4.1.77) si 
ottiene l’espressione del rendimento reale in funzione dei parametri 
caratteristici 𝛽𝛽 e τ: 
 

η𝑟𝑟 = η𝑙𝑙 ∙ η𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) ∙ {
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τ
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1
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Figura 4.1.18. Rendimenti limite, interno e reale in funzione del rapporto di 
compressione. 
 
Lavoro utile del ciclo reale 
Diversamente dalle ipotesi adottate per lo studio del rendimento rea-
le, per determinare il lavoro utile specifico del ciclo reale si assumono 
valori medi dei calori specifici diversi per l’aria e per i gas e si tiene 
conto dell’effettiva massa di fluido operativo evolvente nelle diverse 
sezioni dell’impianto; inoltre, si tiene conto delle perdite di carico in 
termini globali, considerando valori diversi dei rapporti di compres-
sione β𝐶𝐶 e di espansione β𝑇𝑇, con β𝑇𝑇 < β𝐶𝐶 , essendo 𝑝𝑝3 < 𝑝𝑝2 e 𝑝𝑝4 > 𝑝𝑝1. 
Così operando si può pervenire ad una espressione del lavoro utile 
specifico che, diversamente dall’espressione del rendimento reale, 
consente di effettuare valutazioni del lavoro con buona approssima-
zione.  

Sul piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠, il ciclo di Joule, pur con le suddette ipotesi, può es-
sere sempre rappresentato dalla figura 4.1.17 e il lavoro utile è dato 
dall’espressione: 
 
𝐿𝐿𝑢𝑢 = 𝐿𝐿𝑇𝑇 − 𝐿𝐿𝐶𝐶 = 𝑚𝑚𝑔𝑔 ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) −𝑚𝑚𝑎𝑎 ∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 ∙ (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) (4.1.88) 

 

mentre il lavoro specifico, riferito alla massa d’aria evolvente nel 
compressore, introducendo i rendimenti del compressore e della tur-
bina, sarà:  
 

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎 =
𝑚𝑚𝑔𝑔
𝑚𝑚𝑎𝑎

∙ 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′) ∙ η𝑇𝑇 − 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 ∙ (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1) ∙
1
η𝐶𝐶

 (4.1.89) 

 
Dividendo entrambi i termini per 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1 e introducendo il rapporto 
aria/combustibile 𝛼𝛼, si ha ancora: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1

= α + 1
α ∙

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎

∙ (1 − 𝑇𝑇4′
𝑇𝑇3
) ∙ 𝑇𝑇3𝑇𝑇1

∙ η𝑇𝑇 − (𝑇𝑇2
′

𝑇𝑇1
− 1) ∙ 1η𝐶𝐶

 (4.1.90) 

 
Introducendo i rapporti di compressione e di espansione β𝐶𝐶 e β𝑇𝑇, po-
sto: 
 

𝐾𝐾1 =
α + 1
α ∙

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎

 (4.1.91) 

 
si ottiene: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1

= 𝐾𝐾1 ∙ (1 −
1

β𝑇𝑇λ𝑔𝑔
) ∙ τη𝑇𝑇 − (1 − 1

β𝐶𝐶λ𝑎𝑎
) ∙ β𝐶𝐶

λ𝑎𝑎

η𝐶𝐶
 (4.1.92) 

 
Il termine 𝐾𝐾1 è un fattore maggiore di 1 perché α+1α > 1 e 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎

> 1 . 

Moltiplicando e dividendo il primo termine a secondo membro 

della (4.1.92) per il termine (1 − 1
β𝐶𝐶λ𝑎𝑎

), posto: 

 

 
10 Oltre all’azoto e all’ossigeno residui, presenti nell’aria, nei gas sono presenti gas 
triatomici prodotti dalla combustione quali CO2 e H2O che hanno calore specifico 
maggiore. 
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10 Oltre all’azoto e all’ossigeno residui, presenti nell’aria, nei gas sono presenti gas 
triatomici prodotti dalla combustione quali CO2 e H2O che hanno calore specifico 
maggiore. 



𝐾𝐾2 =
(1 − 1

β𝑇𝑇
λg

)

(1 − 1
β𝐶𝐶

λ𝑎𝑎
)

 (4.1.93) 

 
e riordinando i vari termini si ottiene infine:  
 

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1

= (1 − 1
β𝐶𝐶 

λ𝑎𝑎
) ∙ (𝐾𝐾1𝐾𝐾2 ∙ τη𝑇𝑇 − β𝐶𝐶

λ𝑎𝑎

η𝐶𝐶
) (4.1.94) 

 
Per quanto riguarda il parametro 𝐾𝐾2 si osserva quanto segue: 

 dall’espressione di 𝜆𝜆, dato dalla relazione 𝜆𝜆 = 𝑘𝑘−1
𝑘𝑘 = (1 − 1

𝑘𝑘), si 
evince che 𝜆𝜆 diminuisce al diminuire di 𝑘𝑘; 

 per i gas biatomici come N2 e O2 e, quindi, per l’aria, costituita es-
senzialmente da azoto e ossigeno, 𝑘𝑘 = 1,4, mentre per i gas triato-
mici come H2O e CO2, derivanti dalla combustione, 𝑘𝑘 = 1,33, per-
tanto 𝑘𝑘𝑔𝑔 < 𝑘𝑘𝑎𝑎 e, di conseguenza, 𝜆𝜆𝑔𝑔 < 𝜆𝜆𝑎𝑎; 

 come già osservato, β𝑇𝑇 < β𝐶𝐶, per cui, a maggior ragione, β𝑇𝑇
λg <

β𝐶𝐶
λ𝑎𝑎. 

 
Da quanto sopra consegue che il termine 𝐾𝐾2 è un fattore positivo e 

minore di 1 perché (1 − 1
β𝑇𝑇

λg) < (1 − 1
β𝐶𝐶

λ𝑎𝑎). Considerato quindi che 

𝐾𝐾1 > 1 e 𝐾𝐾2 < 1, si può assumere, con buona approssimazione, 
𝐾𝐾1𝐾𝐾2 ≅ 1, per cui si ha infine: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1

= (1 − 1
β𝐶𝐶 

λ𝑎𝑎
) ∙ (τη𝑇𝑇 − β𝐶𝐶

λ𝑎𝑎

η𝐶𝐶
) (4.1.95) 

 
La (4.1.95), non include ipotesi eccessivamente semplificative se non 
l’avere supposto implicitamente nulle le perdite di carico nei filtri di 
aspirazione (di cui non si può tenere conto attraverso il rapporto di 
compressione β𝐶𝐶 ), e l’avere assunto 𝐾𝐾1𝐾𝐾2 = 1. Essa consente pertanto 
di stimare il lavoro del ciclo con buona approssimazione. 

È appena il caso di osservare che il lavoro utile specifico espresso dal-
la (4.1.95) dipende solo da proprietà termofisiche dell’aria 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 e λ𝑎𝑎, e 
dal rapporto di compressione β𝐶𝐶, oltre che dai rendimenti di entram-
be le macchine η𝐶𝐶 e η𝑇𝑇. La sua formulazione è perciò molto semplice 
ed è formalmente identica, a parte la presenza dei rendimenti del 
compressore e della turbina, all’espressione del lavoro ideale data 
dalla (4.1.35). 

Come per il caso ideale, e procedendo analogamente, si possono 
determinare le radici della (4.1.95) e le condizioni di massimo lavoro 
utile. 

Si osserva innanzitutto che l'equazione (4.1.95), come la (4.1.35), 
contiene il prodotto di 2 fattori, pertanto, il lavoro utile sarà nullo 
quando uno dei due fattori è nullo. Dalla (4.1.95) si ha quindi: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0     se     

{
 
 

 
 1 − 1

β𝐶𝐶 λ𝑎𝑎
= 0 → β𝐶𝐶 = 1

τη𝑇𝑇 −
β𝐶𝐶λ𝑎𝑎
η𝐶𝐶

= 0 → β𝐶𝐶 = (τη𝑇𝑇η𝐶𝐶)
1
λ𝑎𝑎

  (4.1.96) 

 
La seconda radice è la stessa per la quale sia annulla il rendimento in-
terno del ciclo e, quindi, il rendimento del ciclo reale. In tali condizio-
ni, infatti, il lavoro utile specifico 𝑙𝑙𝑢𝑢 è nullo, ma non il calore 𝑞𝑞1 forni-
to dall’esterno, di conseguenza risulta nullo il rendimento. 

La presenza dei due zeri sancisce la presenza di un massimo che 
può essere determinato procedendo analogamente al caso ideale. Svi-
luppando il secondo membro della (4.1.95) ed effettuando una sosti-
tuzione di variabile ponendo 𝑥𝑥 = β𝐶𝐶λ𝑎𝑎, si ha: 
 

𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎
𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1

= τη𝑇𝑇 −
𝑥𝑥
η𝐶𝐶
− τη𝑇𝑇𝑥𝑥 + 1

η𝐶𝐶
 (4.1.97) 

 
Derivando rispetto a 𝑥𝑥, per un prefissato valore costante di 𝜏𝜏, e ugua-
gliando a zero: 
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 come già osservato, β𝑇𝑇 < β𝐶𝐶, per cui, a maggior ragione, β𝑇𝑇
λg <

β𝐶𝐶
λ𝑎𝑎. 

 
Da quanto sopra consegue che il termine 𝐾𝐾2 è un fattore positivo e 

minore di 1 perché (1 − 1
β𝑇𝑇

λg) < (1 − 1
β𝐶𝐶
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β𝐶𝐶 

λ𝑎𝑎
) ∙ (τη𝑇𝑇 − β𝐶𝐶

λ𝑎𝑎

η𝐶𝐶
) (4.1.95) 
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{
 
 

 
 1 − 1

β𝐶𝐶 λ𝑎𝑎
= 0 → β𝐶𝐶 = 1

τη𝑇𝑇 −
β𝐶𝐶λ𝑎𝑎
η𝐶𝐶

= 0 → β𝐶𝐶 = (τη𝑇𝑇η𝐶𝐶)
1
λ𝑎𝑎

  (4.1.96) 

 
La seconda radice è la stessa per la quale sia annulla il rendimento in-
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𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1

= τη𝑇𝑇 −
𝑥𝑥
η𝐶𝐶
− τη𝑇𝑇𝑥𝑥 + 1

η𝐶𝐶
 (4.1.97) 

 
Derivando rispetto a 𝑥𝑥, per un prefissato valore costante di 𝜏𝜏, e ugua-
gliando a zero: 
 



𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 ( 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1
) = − 1

η𝐶𝐶
+ τη𝑇𝑇

𝑥𝑥2 = − 1
η𝐶𝐶

+ τη𝑇𝑇

(β𝐶𝐶
λ𝑎𝑎)

2 

= − 1
η𝐶𝐶

+ τη𝑇𝑇

β𝐶𝐶
2λ𝑎𝑎

= 0 
(4.1.98) 

 
da cui si trova il valore ottimale 𝛽𝛽𝐶𝐶,𝑙𝑙 del rapporto di compressione per 
il quale si ha il massimo lavoro utile, essendo: 
 

𝑑𝑑
𝑑𝑑𝑑𝑑 ( 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎

𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1
) = 0     per     𝛽𝛽𝐶𝐶,𝑙𝑙 = (τη𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1
2λ𝑎𝑎 = √(τη𝑇𝑇η𝐶𝐶)

1
λ𝑎𝑎 (4.1.99) 

 
Noto il valore ottimale 𝛽𝛽𝐶𝐶,𝑙𝑙 del rapporto di compressione si può de-
terminare il corrispondente valore 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 del massimo lavoro utile 
(sempre in termini adimensionali), sostituendo nell’equazione (4.1.95) 
l’espressione di 𝛽𝛽𝐶𝐶,𝑙𝑙 data dalla (4.1.99): 
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𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎𝑇𝑇1

)
𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

= τ η𝑇𝑇 − √τ η𝑇𝑇η𝐶𝐶
η𝐶𝐶

− τ η𝑇𝑇

√τ η𝑇𝑇η𝐶𝐶
+ 1

η𝐶𝐶

= τ η𝑇𝑇 − 2√
τ η𝑇𝑇
η𝐶𝐶

+ 1
η𝐶𝐶

= (√τ η𝑇𝑇 − 1
√η𝐶𝐶

)
2

= 1
η𝐶𝐶

∙ (𝛽𝛽𝐶𝐶,𝑙𝑙
λ𝑎𝑎 − 1)2

 

(4.1.100) 

 
L’equazione (4.1.100) è analoga all’equazione (4.1.41) ricavata per la 
sede ideale e coincide con essa per valori unitari dei rendimenti della 
turbina e del compressore. Valgono perciò le stesse considerazioni 
sull’andamento del massimo lavoro utile e sulle sue derivate prima e 
seconda già riportate per la sede ideale. 

La figura 4.1.19 mostra l’andamento del lavoro utile specifico, in 
sede reale, in funzione di 𝛽𝛽𝜆𝜆  e per diversi valori di 𝜏𝜏, posto η𝐶𝐶 =
η𝑇𝑇 = 0,90, evidenziando graficamente i concetti precedentemente 

 
11 Si intende 𝛽𝛽 = 𝛽𝛽𝐶𝐶  e 𝜆𝜆 = 𝜆𝜆𝑎𝑎. 

esposti. La figura riporta anche la curva di equazione 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑐𝑐𝑝𝑝𝑇𝑇1

=
1

η𝑐𝑐
∙ (𝛽𝛽𝜆𝜆 − 1)2, luogo dei punti di massimo lavoro utile. Per un con-

fronto diretto tra i lavori reale e ideale, la figura 4.1.19 riporta inoltre, 
con linee tratteggiate, le curve del lavoro ideale già rappresentate, per 
gli stessi valori di 𝜏𝜏, nella figura 4.1.10. 
 

 
Figura 4.1.19. Andamento del lavoro utile specifico in funzione di 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 in 
sede reale. 
 
La figura 4.1.19 mostra chiaramente il rilevante effetto sul decadimen-
to del lavoro utile delle irreversibilità delle trasformazioni reali, di cui 
si è tenuto conto attraverso i rendimenti del compressore e della tur-
bina e attraverso la variazione, durante il ciclo, dell’esponente 𝜆𝜆 e del 
rapporto di compressione 𝛽𝛽. La figura mostra inoltre che la tempera-
tura massima del ciclo produce sempre, anche in sede reale, un signi-
ficativo aumento del lavoro specifico utile. Anche in sede reale, infat-
ti, si osserva che aumentando il valore di  da 4 a 6, ossia aumentando 
la temperatura massima da circa 880 °𝐶𝐶 a circa 1460 °𝐶𝐶, posto 𝑇𝑇0 =
15 °𝐶𝐶, il lavoro specifico utile massimo aumenta oltre il doppio il suo 
valore. 
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Bilancio energetico della camera di combustione 
Il bilancio energetico della camera di combustione può essere formu-
lato in modo analogo alla sede limite, facendo riferimento alla figura 
4.1.20 del tutto identica alla figura 4.1.13 già presentata in sede limite. 
In sede reale si tiene però conto delle perdite per scambio termico con 
l’esterno e per incombusti. 
 

 
 
Figura 4.1.20. Schema di bilancio energetico della camera di combustione. 
 
Con riferimento all’espressione generale del bilancio energetico: 
 

𝐻𝐻2 − 𝐻𝐻1 + ∆𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑄𝑄 − 𝐿𝐿 (4.1.101) 
 
si ha: 
 

𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2 + 𝑚𝑚𝑐𝑐ℎ𝑐𝑐 (4.1.102) 
 

𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 (4.1.103) 
 

−Δ𝐸𝐸𝑐𝑐ℎ𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 − 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 (4.1.104) 
 

𝑄𝑄 = − 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 (4.1.105) 
 
Il termine 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 nella (4.1.104) rappresenta il calore di reazione sottratto 
alla combustione dagli incombusti, mentre il termine 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 nella 
(4.1.105) rappresenta il calore scambiato con l’esterno, entrambi 
espressi in valore assoluto. Nonostante gli elevati eccessi d’aria, mi-
nime quantità di incombusti sono comunque inevitabili per il modo 
in cui si realizza la combustione (a stadi) al fine di limitare la forma-

  

zione di NOx, come pure inevitabili sono le perdite per scambio ter-
mico con l’esterno, seppure anch’esse molto modeste, non essendo 
possibile realizzare un isolamento termico perfetto. Come nella sede 
limite è infine 𝐿𝐿 = 0 perché non ci sono organi mobili. 

Come già osservato, l’entalpia del combustibile ℎ𝑐𝑐 non è nulla solo 
se il combustibile viene preriscaldato. Considerando che la turbina a 
gas viene alimentata con combustibili gassosi o liquidi leggeri, non è 
necessario il preriscaldamento del combustibile funzionale 
all’iniezione in camera di combustione. Il preriscaldamento può esse-
re comunque presente nel caso di alimentazione con gasolio, oppure 
nel caso di combustibili gassosi forniti da una rete di distribuzione, 
come il gas naturale, che devono essere compressi, con conseguente 
aumento di temperatura, per poter essere iniettati in camera di com-
bustione. 

Introducendo nell’equazione di bilancio energetico (4.1.101) le 
espressioni dei vari termini date dalle equazioni (4.1.102-105) e rag-
gruppando i termini in modo da evidenziare l’effetto utile si ottiene: 
 

𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) − (𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆) (4.1.106) 
 
Come già osservato con riferimento alla sede limite, il termine 
(𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2) al primo membro dell’equazione (4.1.106), rappresen-
ta l’effetto utile, ovvero il calore 𝑄𝑄1,𝑒𝑒𝑒𝑒, 𝑄𝑄1 per brevità, effettivamente 
trasferito al fluido operativo durante la combustione, mentre i termini 
al secondo membro 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) e (𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆) rappresentano rispet-
tivamente l’energia complessivamente introdotta nell’impianto e le 
perdite per incombusti e per scambio termico con l’esterno.  

Sulla base dell’equazione (4.1.106), si può introdurre il rendimento 
della camera di combustione dato dal rapporto tra l’effetto utile e 
l’energia messa a disposizione per ottenerlo, espresso mediante la re-
lazione: 
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𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) − (𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆) (4.1.106) 
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Sulla base dell’equazione (4.1.106), si può introdurre il rendimento 
della camera di combustione dato dal rapporto tra l’effetto utile e 
l’energia messa a disposizione per ottenerlo, espresso mediante la re-
lazione: 
 



η𝑐𝑐𝑐𝑐 = 𝑄𝑄1 
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) =

𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐)

= 1 − 𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆
𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) 

(4.1.107) 

 
da cui, anche: 
 

𝑄𝑄𝑅𝑅𝑅𝑅 + 𝑄𝑄𝑆𝑆𝑆𝑆 = (1 − η𝑐𝑐𝑐𝑐) ∙ 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) (4.1.108) 
 
Combinando la (4.1.106) con la (4.1.108) si ottiene: 
 

𝑚𝑚𝑔𝑔ℎ3 − 𝑚𝑚𝑎𝑎ℎ2 = 𝑚𝑚𝑐𝑐 ∙ (𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) ∙ η𝑐𝑐𝑐𝑐 (4.1.109) 
 
Infine, dividendo entrambi i membri della (4.1.109) per 𝑚𝑚𝑐𝑐, introdu-
cendo il rapporto aria/combustibile 𝛼𝛼 e riordinando i termini si ottie-
ne: 
 

α =
(𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) ∙ η𝑐𝑐𝑐𝑐 − ℎ3

ℎ3 − ℎ2
 (4.1.110) 

 
Ove si assuma 𝜂𝜂𝑐𝑐𝑐𝑐 = 1, la (4.1.110) coincide con la (4.1.59) ricavata in 
sede limite.  

4.2 Rigenerazione termodinamica 
 
Come più volte sottolineato, i gas reflui allo scarico della turbina a 
gas possiedono una temperatura, e quindi un contenuto energetico, 
ancora molto elevati; è perciò naturale chiedersi se sia possibile recu-
perare parte di questo contenuto energetico mediante un processo ri-
generativo. La rigenerazione termodinamica è effettivamente possibi-
le, a determinate condizioni, realizzando un preriscaldamento rigene-
rativo dell’aria all’uscita del compressore, aumentandone la tempera-

tura prima del suo ingresso in camera di combustione in modo da ri-
durre il consumo di combustibile. 

Nel seguito verrà preliminarmente analizzata la rigenerazione nel-
le turbine a gas in sede ideale, in modo da comparare, in condizioni 
ideali di riferimento, le prestazioni del ciclo rigenerato con quelle del 
ciclo non rigenerato. L’analisi verrà successivamente approfondita in 
forma semplificata nella sede reale. 
 
Analisi del ciclo di Joule rigenerato in sede ideale 
Le figure 4.2.1 e 4.2.2 che seguono mostrano rispettivamente il ciclo 
termodinamico di Joule rigenerato in sede ideale e il corrispondente 
schema di impianto. 

Dalla figura 4.2.1 si evince che il fluido operativo a fine espansione 
(fluido caldo), uscente dalla turbina alla temperatura 𝑇𝑇4, può cedere 
calore al fluido operativo a fine compressione (fluido freddo), uscente 
dal compressore alla temperatura 𝑇𝑇2; in tal modo, il fluido caldo si 
raffredda, al limite, fino alla temperatura 𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇2, mentre nello stes-
so tempo il fluido freddo si riscalda fino alla temperatura 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇4, 
essendo il calore specifico costante in sede ideale. È peraltro evidente 
che affinché si possa effettuare la rigenerazione termodinamica del 
ciclo deve essere 𝑇𝑇4 > 𝑇𝑇2. 
 

 
Figura 4.2.1. Schema di principio della rigenerazione del ciclo Joule nel pia-
no 𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
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Figura 4.2.2. Schema semplificato di impianto ideale di turbina a gas con ri-
generazione. 
 
Si sottolinea che fissati i rapporti caratteristici 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏, la rigenerazione 
non ha alcuna influenza sui lavori specifici di compressione e di 
espansione e, quindi, sul lavoro specifico utile poiché, come si evince 
dalla figura 4.2.1, l’ampiezza dei segmenti 12̅̅̅̅  e 34̅̅̅̅ , nonché l’area del 
ciclo, che nel piano 𝑇𝑇 𝑠𝑠 rappresenta il lavoro utile specifico, sono in-
differenti alla rigenerazione. 

Come mostra la figura 4.2.2, il processo di scambio termico interno 
al ciclo avviene, operativamente, in uno scambiatore di calore rigene-
rativo con scambio termico in controcorrente, la cui curva caratteristi-
ca è mostrata in figura 4.2.3;  
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Figura 4.2.3. Curva caratteristica dello scambiatore rigenerativo. 
 
Le curve caratteristiche dei due fluidi caldo e freddo sono due seg-
menti di retta paralleli, in quanto la massa di fluido operativo circo-
lante nel ciclo e il suo calore specifico sono costanti e così, di conse-
guenza, la sua capacità termica. 

Il raffreddamento del fluido caldo fino alla temperatura limite 
𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇2 si può ottenere, in sede ideale, se si azzera la differenza di 
temperatura tra i due fluidi (ovvero se la differenza di temperatura 
tra il fluido caldo e il fluido freddo è infinitesima), il che implica che 
lo scambiatore debba avere superfici di scambio termico infinite (ca-
ratteristica ammissibile in sede ideale). In questo caso, ovviamente, la 
quantità di calore rigenerata è quella massima possibile.  
In tali condizioni limite si ha: 
 

𝑞𝑞1,𝑅𝑅 = ℎ3 − ℎ2𝑅𝑅 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2𝑅𝑅) = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) (4.2.1) 
 

𝑞𝑞2,𝑅𝑅 = ℎ4,𝑅𝑅 − ℎ1 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇4𝑅𝑅 − 𝑇𝑇1) = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) (4.2.2) 
 

𝑞𝑞𝑅𝑅 = ℎ4 − ℎ4,𝑅𝑅 = ℎ2𝑅𝑅 − ℎ2 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) (4.2.3) 
 
essendo 𝑞𝑞𝑅𝑅 il calore rigenerato, trasferito internamente al ciclo dal 
fluido caldo al fluido freddo, corrispondente alle aree A-2-2R-B (lato 
aria) e C-4R-4-D (lato gas), uguali per costruzione. 

Il rendimento del ciclo rigenerato, espresso nella forma indiretta, 
risulta: 
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η𝑅𝑅 = 1 − 𝑞𝑞2𝑅𝑅
𝑞𝑞1𝑅𝑅

= 1 −
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇4𝑅𝑅 − 𝑇𝑇1)
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2𝑅𝑅)

= 1 −
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4)

 (4.2.4) 

 
Nella (4.2.4) il rapporto 𝑐𝑐𝑝𝑝∙

(𝑇𝑇2−𝑇𝑇1)
𝑐𝑐𝑝𝑝∙(𝑇𝑇3−𝑇𝑇4)

 coincide con il rapporto tra il lavoro 

di compressione e il lavoro di espansione, che in sede ideale, come si 
è già visto durante lo sviluppo del rendimento interno, risulta uguale 

al rapporto β
λ

τ  (Cfr. eq. (4.1.82)). Pertanto: 
 

η𝑅𝑅 = 1 − βλ
τ  (4.2.5) 

 
La figura 4.2.4 riporta la rappresentazione grafica del rendimento del 
ciclo ideale rigenerato in funzione del rapporto di compressione β 
espresso dalla (4.2.5), insieme a quella del ciclo non rigenerato. Si ri-
corda che l’asse delle ascisse ha l’origine in corrispondenza di β = 1, 
che rappresenta il valore limite minimo a cui tende il rapporto di 
compressione per 𝑝𝑝2 → 𝑝𝑝1.  
 

 
Figura 4.2.4. Rendimento del ciclo ideale rigenerato in funzione del rapporto 
di compressione. 

 
Come si vede dalla figura 4.2.4 (e dall’equazione (4.2.5)), il rendimen-
to ideale del ciclo rigenerato presenta i seguenti casi limite: 
 

β → 1        η𝑅𝑅 → 1 − 1
τ 

 

β = τ
1
λ        η𝑅𝑅 = 0 

 
Inoltre, esiste un punto (I) di indifferenza nei confronti della rigene-
razione) in cui le due curve dei rendimenti dei cicli rigenerato e non 
rigenerato si intersecano, ossia in cui i due rendimenti assumono lo 
stesso valore. Uguagliando le espressioni dei due rendimenti dei cicli 
rigenerato e non rigenerato, e indicando con 𝛽𝛽𝑖𝑖 il rapporto di com-
pressione per cui si realizza l'uguaglianza, si ha: 
 

η = η𝑅𝑅 ⇒ 1 − 1
𝛽𝛽𝑖𝑖

𝜆𝜆 = 1 − 𝛽𝛽𝑖𝑖
𝜆𝜆

τ  (4.2.6) 

 
da cui: 
 

β𝑖𝑖 = τ
1

2λ (4.2.7) 
 
Per quanto sopra, come si evince dalla figura 4.2.4, si possono verifi-
care le seguenti situazioni: 
 
1) β < β𝑖𝑖        η𝑅𝑅 >  𝜂𝜂 
2) β = β𝑖𝑖        η𝑅𝑅 =  𝜂𝜂 
3) β > β𝑖𝑖        η𝑅𝑅 <  𝜂𝜂 
 
Si osserva innanzitutto che la situazione particolare di cui al punto 2), 
per la quale il rendimento del ciclo è indifferente rispetto alla rigene-
razione, si ottiene per lo stesso valore di 𝛽𝛽 per il quale si realizza la 
condizione di massimo lavoro utile (Cfr. eq. (4.1.40)). In questo caso, 
infatti, si ha: 



 

η𝑅𝑅 = 1 − 𝑞𝑞2𝑅𝑅
𝑞𝑞1𝑅𝑅

= 1 −
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇4𝑅𝑅 − 𝑇𝑇1)
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2𝑅𝑅)

= 1 −
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)
𝑐𝑐𝑝𝑝 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4)

 (4.2.4) 

 
Nella (4.2.4) il rapporto 𝑐𝑐𝑝𝑝∙

(𝑇𝑇2−𝑇𝑇1)
𝑐𝑐𝑝𝑝∙(𝑇𝑇3−𝑇𝑇4)

 coincide con il rapporto tra il lavoro 

di compressione e il lavoro di espansione, che in sede ideale, come si 
è già visto durante lo sviluppo del rendimento interno, risulta uguale 

al rapporto β
λ

τ  (Cfr. eq. (4.1.82)). Pertanto: 
 

η𝑅𝑅 = 1 − βλ
τ  (4.2.5) 

 
La figura 4.2.4 riporta la rappresentazione grafica del rendimento del 
ciclo ideale rigenerato in funzione del rapporto di compressione β 
espresso dalla (4.2.5), insieme a quella del ciclo non rigenerato. Si ri-
corda che l’asse delle ascisse ha l’origine in corrispondenza di β = 1, 
che rappresenta il valore limite minimo a cui tende il rapporto di 
compressione per 𝑝𝑝2 → 𝑝𝑝1.  
 

 
Figura 4.2.4. Rendimento del ciclo ideale rigenerato in funzione del rapporto 
di compressione. 

 
Come si vede dalla figura 4.2.4 (e dall’equazione (4.2.5)), il rendimen-
to ideale del ciclo rigenerato presenta i seguenti casi limite: 
 

β → 1        η𝑅𝑅 → 1 − 1
τ 

 

β = τ
1
λ        η𝑅𝑅 = 0 

 
Inoltre, esiste un punto (I) di indifferenza nei confronti della rigene-
razione) in cui le due curve dei rendimenti dei cicli rigenerato e non 
rigenerato si intersecano, ossia in cui i due rendimenti assumono lo 
stesso valore. Uguagliando le espressioni dei due rendimenti dei cicli 
rigenerato e non rigenerato, e indicando con 𝛽𝛽𝑖𝑖 il rapporto di com-
pressione per cui si realizza l'uguaglianza, si ha: 
 

η = η𝑅𝑅 ⇒ 1 − 1
𝛽𝛽𝑖𝑖

𝜆𝜆 = 1 − 𝛽𝛽𝑖𝑖
𝜆𝜆

τ  (4.2.6) 

 
da cui: 
 

β𝑖𝑖 = τ
1

2λ (4.2.7) 
 
Per quanto sopra, come si evince dalla figura 4.2.4, si possono verifi-
care le seguenti situazioni: 
 
1) β < β𝑖𝑖        η𝑅𝑅 >  𝜂𝜂 
2) β = β𝑖𝑖        η𝑅𝑅 =  𝜂𝜂 
3) β > β𝑖𝑖        η𝑅𝑅 <  𝜂𝜂 
 
Si osserva innanzitutto che la situazione particolare di cui al punto 2), 
per la quale il rendimento del ciclo è indifferente rispetto alla rigene-
razione, si ottiene per lo stesso valore di 𝛽𝛽 per il quale si realizza la 
condizione di massimo lavoro utile (Cfr. eq. (4.1.40)). In questo caso, 
infatti, si ha: 



 
(βλ)2 = τ (4.2.8) 

 
D’altra parte, βλ = 𝑇𝑇2

𝑇𝑇1
= 𝑇𝑇3

𝑇𝑇4
, τ = 𝑇𝑇3

𝑇𝑇1
 perciò: 

 

(βλ)2 = 𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

∙ 𝑇𝑇3
𝑇𝑇4

= 𝑇𝑇3
𝑇𝑇1

 (4.2.9) 

 
da cui: 
 

𝑇𝑇2
𝑇𝑇4

= 1 ⇒ 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇2 (4.2.10) 

 
La condizione di massimo lavoro utile corrisponde quindi al caso in 
cui la rigenerazione è indifferente perché la temperatura del fluido a 
fine espansione è uguale a quella del fluido a fine compressione e, 
quindi, non si può avere scambio di calore nel rigeneratore.  

Affinché sia η𝑅𝑅 >  𝜂𝜂, cioè affinché la rigenerazione abbia senso, de-
ve essere β < β𝑖𝑖; in queste condizioni, infatti, risulta 𝑇𝑇4 > 𝑇𝑇2. Se vice-
versa β > β𝑖𝑖, risulta allora η𝑅𝑅 <  𝜂𝜂; in questo caso, infatti, 𝑇𝑇4 < 𝑇𝑇2 e 
quindi nel rigeneratore lo scambio di calore si inverte, poiché il fluido 
a fine compressione, trovandosi a temperatura più elevata, riscalda 
inutilmente il fluido a fine espansione a temperatura minore (Cfr. fi-
gura 4.1.3). 

In conclusione, affinché si possa effettuare la rigenerazione occorre 
operare con un rapporto di compressione minore di quello di massi-
mo lavoro utile e il rendimento del ciclo rigenerato (almeno nella se-
de ideale) sarà tanto maggiore quanto minore è il rapporto di com-
pressione, il che però implica di doversi allontanare sempre più dalle 
condizioni di massimo lavoro utile. 

È interessante, infine, approfondire in termini comparativi ciò che 
avviene per i cicli non rigenerato e rigenerato nei casi limite per β = 1 

e per β = τ
1
λ, rappresentati in figura 4.2.4 dai punti (A, B) e (C, D) ri-

spettivamente. 

 
Caso limite per 𝛽𝛽 = 1 – ciclo non rigenerato (punto A) 
Il caso è già stato esaminato durante lo studio del ciclo semplice in 
sede ideale (Cfr. § 2.1). Come già mostrato (Cfr. figura 4.1.7), infatti, 
per β = 1 il ciclo degenera nell'isobara a pressione minima, ovvero in 
un ciclo di Ericsson di estensione isoterma nulla (ciclo improduttivo 
di area nulla), per cui si ha: 
 
𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 0 
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0 
𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞2 > 0 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 1 − 𝑞𝑞2
𝑞𝑞1

= 0 

 
Caso limite per 𝛽𝛽 = 1 – ciclo rigenerato (punto C) 
Come detto, per β = 1 il ciclo non rigenerato degenera nell'isobara a 
pressione minima, ovvero in un ciclo di Ericsson di estensione iso-
terma nulla. In questo caso, però, il ciclo è rigenerato, per cui, con ri-
ferimento alla figura 4.2.1, il punto 2R va a coincidere con il punto 3 e 
il punto 4R va a coincidere con il punto 1, si ha cioè: 
 
𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇3 
𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 
 
In tali condizioni, tutto il calore uscente dal ciclo viene rigenerato 
come calore entrante e gli scambi di calore con l’esterno sono nulli, 
essendo: 
 

𝑞𝑞𝑅𝑅 = ℎ2𝑅𝑅 − ℎ2 = ℎ4 − ℎ4𝑅𝑅 = ℎ3 − ℎ2 = ℎ4 − ℎ1 (4.2.11) 
 
Di conseguenza si ha: 
 
𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 0 
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0 
𝑞𝑞1𝑅𝑅 = 𝑞𝑞2𝑅𝑅 = 0 



 
(βλ)2 = τ (4.2.8) 

 
D’altra parte, βλ = 𝑇𝑇2

𝑇𝑇1
= 𝑇𝑇3

𝑇𝑇4
, τ = 𝑇𝑇3

𝑇𝑇1
 perciò: 

 

(βλ)2 = 𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

∙ 𝑇𝑇3
𝑇𝑇4

= 𝑇𝑇3
𝑇𝑇1

 (4.2.9) 

 
da cui: 
 

𝑇𝑇2
𝑇𝑇4

= 1 ⇒ 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇2 (4.2.10) 

 
La condizione di massimo lavoro utile corrisponde quindi al caso in 
cui la rigenerazione è indifferente perché la temperatura del fluido a 
fine espansione è uguale a quella del fluido a fine compressione e, 
quindi, non si può avere scambio di calore nel rigeneratore.  

Affinché sia η𝑅𝑅 >  𝜂𝜂, cioè affinché la rigenerazione abbia senso, de-
ve essere β < β𝑖𝑖; in queste condizioni, infatti, risulta 𝑇𝑇4 > 𝑇𝑇2. Se vice-
versa β > β𝑖𝑖, risulta allora η𝑅𝑅 <  𝜂𝜂; in questo caso, infatti, 𝑇𝑇4 < 𝑇𝑇2 e 
quindi nel rigeneratore lo scambio di calore si inverte, poiché il fluido 
a fine compressione, trovandosi a temperatura più elevata, riscalda 
inutilmente il fluido a fine espansione a temperatura minore (Cfr. fi-
gura 4.1.3). 

In conclusione, affinché si possa effettuare la rigenerazione occorre 
operare con un rapporto di compressione minore di quello di massi-
mo lavoro utile e il rendimento del ciclo rigenerato (almeno nella se-
de ideale) sarà tanto maggiore quanto minore è il rapporto di com-
pressione, il che però implica di doversi allontanare sempre più dalle 
condizioni di massimo lavoro utile. 

È interessante, infine, approfondire in termini comparativi ciò che 
avviene per i cicli non rigenerato e rigenerato nei casi limite per β = 1 

e per β = τ
1
λ, rappresentati in figura 4.2.4 dai punti (A, B) e (C, D) ri-

spettivamente. 

 
Caso limite per 𝛽𝛽 = 1 – ciclo non rigenerato (punto A) 
Il caso è già stato esaminato durante lo studio del ciclo semplice in 
sede ideale (Cfr. § 2.1). Come già mostrato (Cfr. figura 4.1.7), infatti, 
per β = 1 il ciclo degenera nell'isobara a pressione minima, ovvero in 
un ciclo di Ericsson di estensione isoterma nulla (ciclo improduttivo 
di area nulla), per cui si ha: 
 
𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 0 
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0 
𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞2 > 0 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 1 − 𝑞𝑞2
𝑞𝑞1

= 0 

 
Caso limite per 𝛽𝛽 = 1 – ciclo rigenerato (punto C) 
Come detto, per β = 1 il ciclo non rigenerato degenera nell'isobara a 
pressione minima, ovvero in un ciclo di Ericsson di estensione iso-
terma nulla. In questo caso, però, il ciclo è rigenerato, per cui, con ri-
ferimento alla figura 4.2.1, il punto 2R va a coincidere con il punto 3 e 
il punto 4R va a coincidere con il punto 1, si ha cioè: 
 
𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇3 
𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 
 
In tali condizioni, tutto il calore uscente dal ciclo viene rigenerato 
come calore entrante e gli scambi di calore con l’esterno sono nulli, 
essendo: 
 

𝑞𝑞𝑅𝑅 = ℎ2𝑅𝑅 − ℎ2 = ℎ4 − ℎ4𝑅𝑅 = ℎ3 − ℎ2 = ℎ4 − ℎ1 (4.2.11) 
 
Di conseguenza si ha: 
 
𝑙𝑙𝐶𝐶 = 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 0 
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0 
𝑞𝑞1𝑅𝑅 = 𝑞𝑞2𝑅𝑅 = 0 



η𝑅𝑅 =
𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1𝑅𝑅

= 0
0 = 1 − 𝑞𝑞2𝑅𝑅

𝑞𝑞1𝑅𝑅
= 1 − 0

0 

 
ma è anche: 
 

η𝑅𝑅 = 1 − βλ
τ = 1 − 1

τ 

 
Ciò era d’altra parte atteso perché per 𝛽𝛽 = 1, come detto, il ciclo di 
Joule degenera in un ciclo di Ericsson di estensione isoterma nulla e, 
come precedentemente dimostrato nell’introduzione alla rigenera-
zione termodinamica (Cfr. § 3.2), il ciclo di Ericsson rigenerato ha 
rendimento uguale a quello del ciclo di Carnot evolvente tra le stesse 
temperature estreme. 
 

Caso limite per 𝛽𝛽 = 𝜏𝜏
1
𝜆𝜆, – ciclo non rigenerato (punto B) 

Anche questo caso è già stato esaminato durante lo studio del ciclo 
semplice in sede ideale (Cfr. § 2.1). Come già mostrato (Cfr. figura 

4.1.8), infatti, per β = τ
1
λ il ciclo degenera nelle due isoentropiche di 

compressione e di espansione, che coincidono, riducendosi ad un ci-
clo di Carnot di estensione isoterma nulla (ciclo improduttivo di area 
nulla), per cui si ha: 
 
𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶  
𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞2 = 0 
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 0
0 = 1 − 𝑞𝑞1

𝑞𝑞2
= 1 − 0

0 

 
ma è anche: 
 

𝛽𝛽𝜆𝜆 = 𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

= 𝑇𝑇3
𝑇𝑇1

 

η = 1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆 = 1 − 𝑇𝑇1

𝑇𝑇3
= 1 − 1

τ 

 

Caso limite per 𝛽𝛽 = 𝜏𝜏
1
𝜆𝜆, – ciclo rigenerato (punto D) 

Come detto, per β = τ
1
λ il ciclo non rigenerato degenera nelle due 

isoentropiche di compressione e di espansione, ovvero in un ciclo di 
Carnot di estensione isoterma nulla.  

In questo caso, però, il ciclo è rigenerato, per cui la presenza dello 
scambiatore di calore rigenerativo impone una sequenza più articola-
ta di trasformazioni. Come mostra la figura 4.2.5, infatti, il fluido ope-
rativo esegue le seguenti trasformazioni: 

1-2 Compressione isoentropica dalla temperatura minima del ciclo 
𝑇𝑇1 fino alla temperatura limite 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3. 

2-2R All’uscita del compressore il fluido operativo entra nel rigene-
ratore alla massima temperatura del ciclo, dove scambia il calo-
re 𝑞𝑞𝑅𝑅 con il fluido proveniente dallo scarico della turbina alla 
minima temperatura del ciclo, essendo 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1 (Cfr. trasforma-
zione 3-4). Durante questa trasformazione il fluido si raffredda 
dalla temperatura 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3 fino alla temperatura 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇1. Que-
sta trasformazione realizza evidentemente una rigenerazione 
negativa, raffreddando inutilmente il fluido operativo a fine 
compressione, che già si trova alla temperatura massima del ci-
clo 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3, fino alla temperatura minima del ciclo 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇1. 

2R-3 Paradossalmente, il fluido operativo, dopo essersi raffreddato 
nel rigeneratore dalla temperatura 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3 fino alla temperatura 
𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇1 (Cfr. trasformazione 2-2R) scambia ora con l’esterno il 
calore 𝑞𝑞1𝑅𝑅 = 𝑞𝑞𝑅𝑅, per riportarsi alla temperatura 𝑇𝑇3 di inizio 
espansione alla quale già si trovava a fine compressione. 

3-4 Espansione isoentropica dalla temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3 
fino alla temperatura limite 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1. 

4-4R All’uscita della turbina il fluido operativo entra nel rigeneratore 
alla minima temperatura del ciclo, dove scambia il calore 𝑞𝑞𝑅𝑅 con 
il fluido proveniente dallo scarico del compressore alla massi-
ma temperatura del ciclo, essendo 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3 (Cfr. trasformazione 
1-2). Durante questa trasformazione il fluido si riscalda dalla 
temperatura 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1 fino alla temperatura 𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇3. Insieme alla 
trasformazione 2-2R, questa trasformazione realizza una rige-



η𝑅𝑅 =
𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1𝑅𝑅

= 0
0 = 1 − 𝑞𝑞2𝑅𝑅

𝑞𝑞1𝑅𝑅
= 1 − 0

0 

 
ma è anche: 
 

η𝑅𝑅 = 1 − βλ
τ = 1 − 1

τ 

 
Ciò era d’altra parte atteso perché per 𝛽𝛽 = 1, come detto, il ciclo di 
Joule degenera in un ciclo di Ericsson di estensione isoterma nulla e, 
come precedentemente dimostrato nell’introduzione alla rigenera-
zione termodinamica (Cfr. § 3.2), il ciclo di Ericsson rigenerato ha 
rendimento uguale a quello del ciclo di Carnot evolvente tra le stesse 
temperature estreme. 
 

Caso limite per 𝛽𝛽 = 𝜏𝜏
1
𝜆𝜆, – ciclo non rigenerato (punto B) 

Anche questo caso è già stato esaminato durante lo studio del ciclo 
semplice in sede ideale (Cfr. § 2.1). Come già mostrato (Cfr. figura 

4.1.8), infatti, per β = τ
1
λ il ciclo degenera nelle due isoentropiche di 

compressione e di espansione, che coincidono, riducendosi ad un ci-
clo di Carnot di estensione isoterma nulla (ciclo improduttivo di area 
nulla), per cui si ha: 
 
𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶  
𝑞𝑞1 = 𝑞𝑞2 = 0 
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

= 0
0 = 1 − 𝑞𝑞1

𝑞𝑞2
= 1 − 0

0 

 
ma è anche: 
 

𝛽𝛽𝜆𝜆 = 𝑇𝑇2
𝑇𝑇1

= 𝑇𝑇3
𝑇𝑇1

 

η = 1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆 = 1 − 𝑇𝑇1

𝑇𝑇3
= 1 − 1

τ 

 

Caso limite per 𝛽𝛽 = 𝜏𝜏
1
𝜆𝜆, – ciclo rigenerato (punto D) 

Come detto, per β = τ
1
λ il ciclo non rigenerato degenera nelle due 

isoentropiche di compressione e di espansione, ovvero in un ciclo di 
Carnot di estensione isoterma nulla.  

In questo caso, però, il ciclo è rigenerato, per cui la presenza dello 
scambiatore di calore rigenerativo impone una sequenza più articola-
ta di trasformazioni. Come mostra la figura 4.2.5, infatti, il fluido ope-
rativo esegue le seguenti trasformazioni: 

1-2 Compressione isoentropica dalla temperatura minima del ciclo 
𝑇𝑇1 fino alla temperatura limite 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3. 

2-2R All’uscita del compressore il fluido operativo entra nel rigene-
ratore alla massima temperatura del ciclo, dove scambia il calo-
re 𝑞𝑞𝑅𝑅 con il fluido proveniente dallo scarico della turbina alla 
minima temperatura del ciclo, essendo 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1 (Cfr. trasforma-
zione 3-4). Durante questa trasformazione il fluido si raffredda 
dalla temperatura 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3 fino alla temperatura 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇1. Que-
sta trasformazione realizza evidentemente una rigenerazione 
negativa, raffreddando inutilmente il fluido operativo a fine 
compressione, che già si trova alla temperatura massima del ci-
clo 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3, fino alla temperatura minima del ciclo 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇1. 

2R-3 Paradossalmente, il fluido operativo, dopo essersi raffreddato 
nel rigeneratore dalla temperatura 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3 fino alla temperatura 
𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇1 (Cfr. trasformazione 2-2R) scambia ora con l’esterno il 
calore 𝑞𝑞1𝑅𝑅 = 𝑞𝑞𝑅𝑅, per riportarsi alla temperatura 𝑇𝑇3 di inizio 
espansione alla quale già si trovava a fine compressione. 

3-4 Espansione isoentropica dalla temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3 
fino alla temperatura limite 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1. 

4-4R All’uscita della turbina il fluido operativo entra nel rigeneratore 
alla minima temperatura del ciclo, dove scambia il calore 𝑞𝑞𝑅𝑅 con 
il fluido proveniente dallo scarico del compressore alla massi-
ma temperatura del ciclo, essendo 𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇3 (Cfr. trasformazione 
1-2). Durante questa trasformazione il fluido si riscalda dalla 
temperatura 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1 fino alla temperatura 𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇3. Insieme alla 
trasformazione 2-2R, questa trasformazione realizza una rige-



nerazione negativa, riscaldando inutilmente il fluido operativo 
a fine espansione, che già si trova alla minima del ciclo 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1, 
fino alla temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇3. 

4R-1 A questo punto il fluido operativo deve essere riportato nelle 
condizioni iniziali del ciclo (punto 1). Per questo, dopo essersi 
riscaldato nel rigeneratore dalla temperatura 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇1 fino alla 
temperatura 𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇3 (Cfr. trasformazione 4-4R) scambia ora 
con l’esterno il calore 𝑞𝑞2𝑅𝑅 = 𝑞𝑞𝑅𝑅, per riportarsi alla temperatura 
𝑇𝑇1 di inizio compressione alla quale già si trovava a fine espan-
sione. 

 
Nella figura 4.2.5 le trasformazioni 2-2R e 2R-3 sono indicate con due 
linee distinte solo per motivi di illustrazione grafica, ma in realtà esse 
sono sovrapposte e rappresentano la stessa trasformazione isobara 
percorsa due volte in senso opposto e perciò sono perfettamente 
coincidenti. Lo stesso vale per le trasformazioni 4-4R e 4R-1 e per le 
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Per tutto quanto sopra si ha pertanto: 
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𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶  
𝑞𝑞1𝑅𝑅 = 𝑞𝑞2𝑅𝑅 = 𝑞𝑞𝑅𝑅 
𝑙𝑙𝑢𝑢 = 0 

η = 𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1𝑅𝑅

= 1 − 𝑞𝑞1𝑅𝑅
𝑞𝑞2𝑅𝑅

= 0 

 
È interessante osservare, in conclusione, l’esistenza di una sorta di 
simmetria tra i valori dei rendimenti dei cicli non rigenerato e rigene-
rato in corrispondenza dei valori limite estremi del rapporto di com-
pressione. Con riferimento alla figura 4.2.4, riepilogando, si ha infatti: 
 
Ciclo non rigenerato 
Punto A) β = 1  η𝑅𝑅 = 0 

Punto B) β = τ
1
λ η𝑅𝑅 = 1 − 1

τ 
 
Ciclo rigenerato 
Punto C) β = 1  η𝑅𝑅 = 1 − 1

τ 

Punto D) β = τ
1
λ η𝑅𝑅 = 0 

 
Analisi del ciclo di Joule rigenerato in sede reale 
Ai fini dell’analisi del ciclo in sede reale si trascurano, per semplicità, 
tutte le perdite di carico presenti nei vari componenti12 e si considera-
no le sole perdite fluidodinamiche nelle turbomacchine. 

Le figure 4.2.6 e 4.2.7 che seguono mostrano rispettivamente il ci-
clo termodinamico di Joule rigenerato in sede reale e il corrisponden-
te schema di impianto. 
 

 
12 Oltre alle perdite di carico nei filtri di aspirazione, in camera di combustione e allo 
scarico presenti nelle turbine a gas a ciclo semplice, in quelle a ciclo rigenerato si ag-
giungono le perdite di carico nel rigeneratore, su ambedue i lati caldo e freddo. 
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Figura 4.2.6. Ciclo termodinamico di Joule rigenerato in sede reale nel piano 
𝑇𝑇 𝑠𝑠. 
 

 
 
Figura 4.2.7. Schema semplificato di impianto reale di turbina a gas con ri-
generazione. 
 
Anche nella sede reale, come nella sede ideale, fissati i rapporti carat-
teristici 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏, la rigenerazione termodinamica non ha alcuna influen-
za sui lavori specifici di compressione e di espansione e, quindi, sul 
lavoro specifico utile. In questo caso, però, ciò è vero a meno degli ef-
fetti delle perdite di carico introdotte dallo scambiatore di calore ri-
generativo su ambedue i lati caldo e freddo, assenti nel ciclo non ri-
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generato, che si sommano rispettivamente alle perdite di carico al 
camino e in camera di combustione. 

Poiché in sede reale si rimuovono le astrazioni tipiche delle sedi 
ideale e limite, lo scambiatore rigenerativo sarà caratterizzato da dif-
ferenze di temperatura finite tra le due sezioni calda e fredda, come 
mostrato nella curva caratteristica riportata in figura 4.2.8.  

Con riferimento alle figure 4.2.6, 4.2.7 e 4.2.8, l’aria compressa 
uscente dal compressore alla temperatura 𝑇𝑇2 entra nel rigeneratore 
dove, scambiando calore con i gas scaricati dalla turbina alla tempera-
tura 𝑇𝑇4, si riscalda fino alla temperatura 𝑇𝑇2𝑅𝑅 < 𝑇𝑇4. Contemporanea-
mente, i gas di scarico uscenti dalla turbina alla temperatura 𝑇𝑇4 entra-
no nel rigeneratore dove, scambiando calore con l’aria compressa 
uscente dal compressore alla temperatura 𝑇𝑇2, si raffreddano fino alla 
temperatura 𝑇𝑇4𝑅𝑅 > 𝑇𝑇2. In sede reale, pertanto, la temperatura dell'aria 
uscente dallo scambiatore di calore rigenerativo è sempre minore di 
quella dei gas in ingresso e la temperatura dei gas uscenti dallo 
scambiatore è sempre maggiore di quella dell'aria in ingresso. 
 

 
Figura 4.2.8. Schema semplificato di impianto reale di turbina a gas con ri-
generazione. 
 
Considerando valori medi dei calori specifici negli intervalli di tem-
peratura di interesse, il calore complessivamente scambiato tra gas e 
aria all'interno del rigeneratore mediante la rigenerazione può essere 
espresso mediante le relazioni equivalenti: 
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𝑄𝑄𝑅𝑅 = 𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑎𝑎 = 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2) (4.2.12) 
 

𝑄𝑄𝑅𝑅 = 𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑔𝑔 = 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅) (4.2.13) 
 
da cui: 
 

𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2) = 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅) (4.2.14) 
 
essendo, in assenza di perdite energetiche per scambio di calore con 
l’esterno, 𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑎𝑎 = 𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑔𝑔 = 𝑄𝑄𝑅𝑅. 

Come nella rigenerazione degli impianti a vapore, si può introdur-
re il grado di rigenerazione, definito come rapporto tra la quantità di 
calore effettivamente rigenerata e quella massima rigenerabile: 
 

𝑅𝑅 = 𝑄𝑄𝑅𝑅
𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

 (4.2.15) 

 
Ad un primo approccio, il grado di rigenerazione può essere definito 
facendo riferimento, per quanto concerne il termine 𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚, all’aria o 
ai gas di scarico: 
 

𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚,𝑎𝑎 = 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇2𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚 − 𝑇𝑇2) = 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) (4.2.16) 
 

𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚,𝑔𝑔 = 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚) = 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) (4.2.17) 
 
In entrambi i casi la differenza di temperatura è la stessa e corrispon-
de a quella massima tra la temperatura 𝑇𝑇4 dei gas all’uscita della tur-
bina e la temperatura 𝑇𝑇2 dell’aria all’uscita del compressore. L’aria 
uscente dal compressore, infatti, si può idealmente riscaldare, al più, 
fino alla temperatura 𝑇𝑇4, mentre i gas uscenti dalla turbina si possono 
idealmente raffreddare, al più, fino alla temperatura 𝑇𝑇2. Le due 
espressioni non hanno però lo stesso valore perché in sede reale 𝑚𝑚𝑔𝑔 >
𝑚𝑚𝑎𝑎, 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 e, di conseguenza, 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎. Occorre perciò ve-
rificare se il grado di rigenerazione espresso dalla (4.2.15) è fisicamen-

te coerente con la definizione della massima quantità di calore rigene-
rabile espressa dalle relazioni (4.2.16) e (4.2.17). 

Si osserva, innanzitutto, che essendo 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎, per la 
(4.2.14) deve essere: 
 

(𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2) > (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅) (4.2.18) 
 
Se si fa riferimento alla massima quantità di calore rigenerabile riferi-
ta ai gas di scarico, espressa dall’equazione (4.2.17), essa si ottiene, 
come già osservato, quando i gas si raffreddano, al limite, fino alla 
temperatura 𝑇𝑇4𝑅𝑅 ≡ 𝑇𝑇2. Sostituendo 𝑇𝑇2 a 𝑇𝑇4𝑅𝑅 nell’equazione (4.2.18) si 
ottiene 𝑇𝑇2𝑅𝑅 > 𝑇𝑇4. Questo risultato è in contrasto con il secondo princi-
pio della termodinamica perché non è possibile che il fluido freddo 
(aria) si riscaldi fino ad una temperatura maggiore di quella del flui-
do caldo (gas di scarico). Pertanto, la massima quantità di calore rige-
nerabile riferita ai gas di scarico, espressa dall’equazione (4.2.17), non 
è fisicamente consistente. 

Se si fa riferimento invece alla massima quantità di calore rigene-
rabile riferita all’aria, espressa dall’equazione (4.2.16), essa analoga-
mente si ottiene, come già osservato, quando l’aria si riscalda, al limi-
te, fino alla temperatura 𝑇𝑇2𝑅𝑅 ≡ 𝑇𝑇4. Sostituendo 𝑇𝑇4 a 𝑇𝑇2𝑅𝑅 nell’equazione 
(4.2.18) si ottiene 𝑇𝑇4𝑅𝑅 > 𝑇𝑇2. Questo risultato è coerente con il secondo 
principio della termodinamica perché il fluido caldo si troverà sem-
pre a temperatura maggiore, o al limite uguale13 a quella del fluido 
freddo. Pertanto, la massima quantità di calore rigenerabile riferita 
all’aria, espressa dall’equazione (4.2.16), è fisicamente consistente. 

È appena il caso di osservare, infine, che le curve caratteristiche dei 
fluidi caldo e freddo (precedentemente rappresentate in figura 4.2.8, 
non sono più parallele ma convergono verso la temperatura crescen-
te, poiché la capacità termica dei gas è maggiore della capacità termi-

 
13 Ciò avviene unicamente nel punto in cui 𝑇𝑇2𝑅𝑅 ≡ 𝑇𝑇4, poiché le due curve di scambio 
termico non sono parallele, ma ciò è un caso limite che non contrasta con il secondo 
principio della termodinamica se si considera una differenza infinitesima di tempera-
tura tra i due fluidi caldo e freddo. 
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Ad un primo approccio, il grado di rigenerazione può essere definito 
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uscente dal compressore, infatti, si può idealmente riscaldare, al più, 
fino alla temperatura 𝑇𝑇4, mentre i gas uscenti dalla turbina si possono 
idealmente raffreddare, al più, fino alla temperatura 𝑇𝑇2. Le due 
espressioni non hanno però lo stesso valore perché in sede reale 𝑚𝑚𝑔𝑔 >
𝑚𝑚𝑎𝑎, 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 e, di conseguenza, 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎. Occorre perciò ve-
rificare se il grado di rigenerazione espresso dalla (4.2.15) è fisicamen-

te coerente con la definizione della massima quantità di calore rigene-
rabile espressa dalle relazioni (4.2.16) e (4.2.17). 

Si osserva, innanzitutto, che essendo 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎, per la 
(4.2.14) deve essere: 
 

(𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2) > (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅) (4.2.18) 
 
Se si fa riferimento alla massima quantità di calore rigenerabile riferi-
ta ai gas di scarico, espressa dall’equazione (4.2.17), essa si ottiene, 
come già osservato, quando i gas si raffreddano, al limite, fino alla 
temperatura 𝑇𝑇4𝑅𝑅 ≡ 𝑇𝑇2. Sostituendo 𝑇𝑇2 a 𝑇𝑇4𝑅𝑅 nell’equazione (4.2.18) si 
ottiene 𝑇𝑇2𝑅𝑅 > 𝑇𝑇4. Questo risultato è in contrasto con il secondo princi-
pio della termodinamica perché non è possibile che il fluido freddo 
(aria) si riscaldi fino ad una temperatura maggiore di quella del flui-
do caldo (gas di scarico). Pertanto, la massima quantità di calore rige-
nerabile riferita ai gas di scarico, espressa dall’equazione (4.2.17), non 
è fisicamente consistente. 

Se si fa riferimento invece alla massima quantità di calore rigene-
rabile riferita all’aria, espressa dall’equazione (4.2.16), essa analoga-
mente si ottiene, come già osservato, quando l’aria si riscalda, al limi-
te, fino alla temperatura 𝑇𝑇2𝑅𝑅 ≡ 𝑇𝑇4. Sostituendo 𝑇𝑇4 a 𝑇𝑇2𝑅𝑅 nell’equazione 
(4.2.18) si ottiene 𝑇𝑇4𝑅𝑅 > 𝑇𝑇2. Questo risultato è coerente con il secondo 
principio della termodinamica perché il fluido caldo si troverà sem-
pre a temperatura maggiore, o al limite uguale13 a quella del fluido 
freddo. Pertanto, la massima quantità di calore rigenerabile riferita 
all’aria, espressa dall’equazione (4.2.16), è fisicamente consistente. 

È appena il caso di osservare, infine, che le curve caratteristiche dei 
fluidi caldo e freddo (precedentemente rappresentate in figura 4.2.8, 
non sono più parallele ma convergono verso la temperatura crescen-
te, poiché la capacità termica dei gas è maggiore della capacità termi-

 
13 Ciò avviene unicamente nel punto in cui 𝑇𝑇2𝑅𝑅 ≡ 𝑇𝑇4, poiché le due curve di scambio 
termico non sono parallele, ma ciò è un caso limite che non contrasta con il secondo 
principio della termodinamica se si considera una differenza infinitesima di tempera-
tura tra i due fluidi caldo e freddo. 



ca dell’aria. Come si ricorderà, infatti, la pendenza delle curve carat-
teristiche dello scambio termico sul piano 𝑇𝑇 𝑄𝑄, è inversamente pro-
porzionale alla capacità termica dei fluidi, per cui, nella fattispecie, si 
ha: 
 

𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑎𝑎) = 1
𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎

𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑔𝑔) = 1
𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔

 

(4.2.19) 

 
ed essendo 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎, ne segue che 𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑔𝑔) < 𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑎𝑎), quindi la 
curva di scambio termico dei gas è meno ripida della curva di scam-
bio termico dell’aria. 

Per quanto sopra, il grado di rigenerazione può essere espresso 
mediante le relazioni: 
 

𝑅𝑅 = 𝑄𝑄𝑅𝑅
𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

=
𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅)
𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) =

𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2)
𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)

= 𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2
𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2

 
(4.2.20) 

 
Per sviluppare in modo semplice l’analisi del ciclo rigenerato in sede 
reale si possono adottare ulteriori ipotesi semplificative, assumendo 
che la massa e il calore specifico dei gas e dell’aria siano uguali, come 
già supposto per l’analisi del rendimento in sede reale.  

Come già sottolineato in occasione dell’analisi del rendimento rea-
le, queste ipotesi semplificative si rendono necessarie per una formu-
lazione analitica semplificata dell’espressione del rendimento reale, 
non già ai fini della valutazione delle prestazioni del ciclo, bensì per 
poter effettuare, su base semplice, considerazioni concettuali di carat-
tere generale per le quali non è richiesta una formulazione rigorosa. 
Si ribadisce, pertanto, che la formulazione del rendimento basata su 
tali ipotesi non è utile ai fini di una valutazione persino approssimata 
delle prestazioni. Posto quindi  𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 = 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎, il grado di rigenera-

zione dato dalla equazione (4.2.20) può essere espresso mediante le 
relazioni equivalenti: 
 

𝑅𝑅 = 𝑄𝑄𝑅𝑅
𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

= 𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅
𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2

= 𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2
𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2

 (4.2.21) 

 
Con riferimento alla figura 4.2.6, il calore rigenerato corrisponde, con 
le semplificazioni del caso, alle aree A-2-2R-B (lato aria) e C-4R-4-D 
(lato gas), uguali numericamente ma diverse geometricamente per 
via dei diversi intervalli di temperatura tra cui avviene il processo di 
rigenerazione. 

Ciò premesso, sviluppando l’espressione del rendimento del ciclo 
rigenerato a partire dalla sua forma indiretta si ottiene: 
 

η𝑅𝑅 = 1 − 𝑞𝑞2𝑅𝑅
𝑞𝑞1𝑅𝑅

= 1 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2𝑅𝑅

= 1 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅 − 𝑇𝑇1 + (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4)
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2𝑅𝑅 + (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇2)

= 1 −
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅)
(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − (𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2)

 
(4.2.22) 

 
e infine, introducendo il grado di rigenerazione: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − 𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)
(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − 𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)

 (4.2.23) 

 
Dal confronto con il rendimento del ciclo non rigenerato, dato 
dall’espressione: 
 

η = 1 − 𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2

 (4.2.24) 

 
si evince che il rendimento η𝑅𝑅 del ciclo rigenerato, è maggiore rendi-
mento η del ciclo non rigenerato perché la frazione a secondo mem-
bro, che è una frazione propria, contiene un uguale sottraendo al nu-
meratore e al denominatore, che causa una diminuzione della frazio-
ne con un conseguente aumento del rendimento. Per 𝑅𝑅 = 0, cioè in 



ca dell’aria. Come si ricorderà, infatti, la pendenza delle curve carat-
teristiche dello scambio termico sul piano 𝑇𝑇 𝑄𝑄, è inversamente pro-
porzionale alla capacità termica dei fluidi, per cui, nella fattispecie, si 
ha: 
 

𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑎𝑎) = 1
𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎

𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑔𝑔) = 1
𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔

 

(4.2.19) 

 
ed essendo 𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 > 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎, ne segue che 𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑔𝑔) < 𝑡𝑡𝑡𝑡(α𝑎𝑎), quindi la 
curva di scambio termico dei gas è meno ripida della curva di scam-
bio termico dell’aria. 

Per quanto sopra, il grado di rigenerazione può essere espresso 
mediante le relazioni: 
 

𝑅𝑅 = 𝑄𝑄𝑅𝑅
𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

=
𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅)
𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) =

𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2)
𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)

= 𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2
𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2

 
(4.2.20) 

 
Per sviluppare in modo semplice l’analisi del ciclo rigenerato in sede 
reale si possono adottare ulteriori ipotesi semplificative, assumendo 
che la massa e il calore specifico dei gas e dell’aria siano uguali, come 
già supposto per l’analisi del rendimento in sede reale.  

Come già sottolineato in occasione dell’analisi del rendimento rea-
le, queste ipotesi semplificative si rendono necessarie per una formu-
lazione analitica semplificata dell’espressione del rendimento reale, 
non già ai fini della valutazione delle prestazioni del ciclo, bensì per 
poter effettuare, su base semplice, considerazioni concettuali di carat-
tere generale per le quali non è richiesta una formulazione rigorosa. 
Si ribadisce, pertanto, che la formulazione del rendimento basata su 
tali ipotesi non è utile ai fini di una valutazione persino approssimata 
delle prestazioni. Posto quindi  𝑚𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 = 𝑚𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎, il grado di rigenera-

zione dato dalla equazione (4.2.20) può essere espresso mediante le 
relazioni equivalenti: 
 

𝑅𝑅 = 𝑄𝑄𝑅𝑅
𝑄𝑄𝑅𝑅,𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚𝑚

= 𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅
𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2

= 𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2
𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2

 (4.2.21) 

 
Con riferimento alla figura 4.2.6, il calore rigenerato corrisponde, con 
le semplificazioni del caso, alle aree A-2-2R-B (lato aria) e C-4R-4-D 
(lato gas), uguali numericamente ma diverse geometricamente per 
via dei diversi intervalli di temperatura tra cui avviene il processo di 
rigenerazione. 

Ciò premesso, sviluppando l’espressione del rendimento del ciclo 
rigenerato a partire dalla sua forma indiretta si ottiene: 
 

η𝑅𝑅 = 1 − 𝑞𝑞2𝑅𝑅
𝑞𝑞1𝑅𝑅

= 1 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2𝑅𝑅

= 1 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅 − 𝑇𝑇1 + (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4)
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2𝑅𝑅 + (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇2)

= 1 −
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇4𝑅𝑅)
(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − (𝑇𝑇2𝑅𝑅 − 𝑇𝑇2)

 
(4.2.22) 

 
e infine, introducendo il grado di rigenerazione: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − 𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)
(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − 𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)

 (4.2.23) 

 
Dal confronto con il rendimento del ciclo non rigenerato, dato 
dall’espressione: 
 

η = 1 − 𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2

 (4.2.24) 

 
si evince che il rendimento η𝑅𝑅 del ciclo rigenerato, è maggiore rendi-
mento η del ciclo non rigenerato perché la frazione a secondo mem-
bro, che è una frazione propria, contiene un uguale sottraendo al nu-
meratore e al denominatore, che causa una diminuzione della frazio-
ne con un conseguente aumento del rendimento. Per 𝑅𝑅 = 0, cioè in 



assenza di rigenerazione, le due espressioni (4.2.23) e (4.2.24) ovvia-
mente coincidono. 

L’equazione (4.2.23) può essere espressa in funzione di 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 pro-
cedendo come segue. Si aggiungono e si tolgono 𝑇𝑇3 nel primo termine 
a numeratore, 𝑇𝑇1 nel primo termine a denominatore, 𝑇𝑇1 e 𝑇𝑇3 nel se-
condo termine a numeratore e a denominatore, cosicché la (4.2.23) di-
venta: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4)] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)]
[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)]

 (4.2.25) 

 
Introducendo i rendimenti del compressore e della turbina si ha an-
cora: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇 − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)

1
𝜂𝜂𝐶𝐶]

[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)
1
𝜂𝜂𝐶𝐶] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇 − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)

1
𝜂𝜂𝐶𝐶]

 (4.2.26) 

 
da cui 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)

1
𝜂𝜂𝐶𝐶 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇]

𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)
1
𝜂𝜂𝐶𝐶]

 (4.2.27) 

 
Dividendo il numeratore e il denominatore per 𝑇𝑇1 si ottiene infine: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
𝑅𝑅 ∙ (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆)
𝛽𝛽𝜆𝜆
𝜂𝜂𝐶𝐶 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆) 𝜏𝜏𝜏𝜏𝑇𝑇]

𝑅𝑅 ∙ (1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆) 𝜏𝜏𝜏𝜏𝑇𝑇 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆)
𝛽𝛽𝜆𝜆
𝜂𝜂𝐶𝐶 ]

 (4.2.28) 

 
Si possono ora analizzare i due casi limite per 𝑅𝑅 = 0 e per 𝑅𝑅 = 1. 
 
Rigenerazione nulla  𝑅𝑅 = 0 
Questa condizione è stata in realtà già esaminata attraverso l’analisi 
del rendimento del ciclo reale espresso mediante l’equazione (4.1.86) 

in funzione del rendimento limite e del rendimento interno. Nella fat-
tispecie, per 𝑅𝑅 = 0 la (4.2.28) diventa: 
 

η𝑅𝑅=0 = 1 −
(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆) 𝜏𝜏𝜏𝜏𝑇𝑇

(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆)

𝛽𝛽𝜆𝜆
𝜂𝜂𝐶𝐶

 (4.2.29) 

 
La relazione (4.2.29) rappresenta una formulazione più diretta e com-
patta del rendimento del ciclo non rigenerato alternativa alla (4.1.86) 
che, come ricordato, esprime il rendimento del ciclo non rigenerato in 
funzione del rendimento limite e del rendimento interno. 
L’equivalenza delle due formulazioni può essere verificata seguendo 
il procedimento analitico, un po’ laborioso, di seguito illustrato. 
Combinando infatti la (4.1.86) con la (4.1.79), che fornisce 
l’espressione del parametro 𝜃𝜃 (𝜃𝜃 = 𝑞𝑞1,𝑙𝑙

𝑞𝑞1,𝑟𝑟
), risulta: 

 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙ [ (𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆)

(𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆) − (βλ − 1) ( 1
η𝐶𝐶

− 1)
] ∙ 1

η𝐶𝐶
∙ [1 − 1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶

1 − βλ

τ
] (4.2.30) 

 
Sviluppando questa relazione si ha: 
 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙ [ (𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆)

(𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆) − (βλ − 1) ( 1
η𝐶𝐶

− 1)
] ∙ 1

η𝐶𝐶
∙ [1 − 1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶

1 − βλ

τ
] 

 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙ [ (𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆)

𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆 − βλ

η𝐶𝐶
+ βλ + 1

η𝐶𝐶
− 1

] ∙ 1
η𝐶𝐶

∙ [
1 − βλ

τ − 1 + η𝑇𝑇η𝐶𝐶
1
τ (𝜏𝜏 − βλ)

] 

 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙

[
 
 
 τη𝑇𝑇 − βλ

η𝐶𝐶

(𝜏𝜏 − 1) − βλ

η𝐶𝐶
(1 − 1

βλ)]
 
 
 
 

 

(4.2.31) 



assenza di rigenerazione, le due espressioni (4.2.23) e (4.2.24) ovvia-
mente coincidono. 

L’equazione (4.2.23) può essere espressa in funzione di 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 pro-
cedendo come segue. Si aggiungono e si tolgono 𝑇𝑇3 nel primo termine 
a numeratore, 𝑇𝑇1 nel primo termine a denominatore, 𝑇𝑇1 e 𝑇𝑇3 nel se-
condo termine a numeratore e a denominatore, cosicché la (4.2.23) di-
venta: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4)] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)]
[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)]

 (4.2.25) 

 
Introducendo i rendimenti del compressore e della turbina si ha an-
cora: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇 − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)

1
𝜂𝜂𝐶𝐶]

[(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)
1
𝜂𝜂𝐶𝐶] − 𝑅𝑅 ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇 − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)

1
𝜂𝜂𝐶𝐶]

 (4.2.26) 

 
da cui 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)

1
𝜂𝜂𝐶𝐶 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇]

𝑅𝑅 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)
1
𝜂𝜂𝐶𝐶]

 (4.2.27) 

 
Dividendo il numeratore e il denominatore per 𝑇𝑇1 si ottiene infine: 
 

η𝑅𝑅 = 1 −
𝑅𝑅 ∙ (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆)
𝛽𝛽𝜆𝜆
𝜂𝜂𝐶𝐶 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆) 𝜏𝜏𝜏𝜏𝑇𝑇]

𝑅𝑅 ∙ (1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆) 𝜏𝜏𝜏𝜏𝑇𝑇 + (1 − 𝑅𝑅) ∙ [(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆)
𝛽𝛽𝜆𝜆
𝜂𝜂𝐶𝐶 ]

 (4.2.28) 

 
Si possono ora analizzare i due casi limite per 𝑅𝑅 = 0 e per 𝑅𝑅 = 1. 
 
Rigenerazione nulla  𝑅𝑅 = 0 
Questa condizione è stata in realtà già esaminata attraverso l’analisi 
del rendimento del ciclo reale espresso mediante l’equazione (4.1.86) 

in funzione del rendimento limite e del rendimento interno. Nella fat-
tispecie, per 𝑅𝑅 = 0 la (4.2.28) diventa: 
 

η𝑅𝑅=0 = 1 −
(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1

𝛽𝛽𝜆𝜆) 𝜏𝜏𝜏𝜏𝑇𝑇

(𝜏𝜏 − 1) − (1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆)

𝛽𝛽𝜆𝜆
𝜂𝜂𝐶𝐶

 (4.2.29) 

 
La relazione (4.2.29) rappresenta una formulazione più diretta e com-
patta del rendimento del ciclo non rigenerato alternativa alla (4.1.86) 
che, come ricordato, esprime il rendimento del ciclo non rigenerato in 
funzione del rendimento limite e del rendimento interno. 
L’equivalenza delle due formulazioni può essere verificata seguendo 
il procedimento analitico, un po’ laborioso, di seguito illustrato. 
Combinando infatti la (4.1.86) con la (4.1.79), che fornisce 
l’espressione del parametro 𝜃𝜃 (𝜃𝜃 = 𝑞𝑞1,𝑙𝑙

𝑞𝑞1,𝑟𝑟
), risulta: 

 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙ [ (𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆)

(𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆) − (βλ − 1) ( 1
η𝐶𝐶

− 1)
] ∙ 1

η𝐶𝐶
∙ [1 − 1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶

1 − βλ

τ
] (4.2.30) 

 
Sviluppando questa relazione si ha: 
 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙ [ (𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆)

(𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆) − (βλ − 1) ( 1
η𝐶𝐶

− 1)
] ∙ 1

η𝐶𝐶
∙ [1 − 1 − η𝑇𝑇η𝐶𝐶

1 − βλ

τ
] 

 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙ [ (𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆)

𝜏𝜏 − 𝛽𝛽𝜆𝜆 − βλ

η𝐶𝐶
+ βλ + 1

η𝐶𝐶
− 1

] ∙ 1
η𝐶𝐶

∙ [
1 − βλ

τ − 1 + η𝑇𝑇η𝐶𝐶
1
τ (𝜏𝜏 − βλ)

] 

 

𝜂𝜂 = (1 − 1
βλ) ∙

[
 
 
 τη𝑇𝑇 − βλ

η𝐶𝐶

(𝜏𝜏 − 1) − βλ

η𝐶𝐶
(1 − 1

βλ)]
 
 
 
 

 

(4.2.31) 



𝜂𝜂 =
τη𝑇𝑇 (1 −

1
βλ) −

βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ)

(𝜏𝜏 − 1) − βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ)

 

 
Aggiungendo e togliendo a numeratore il termine (𝜏𝜏 − 1), si ha anco-
ra: 
 

𝜂𝜂 =
τη𝑇𝑇 (1 −

1
βλ) −

βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ) + (𝜏𝜏 − 1) − (𝜏𝜏 − 1)

(𝜏𝜏 − 1) − βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ)

 (4.2.32) 

 
da cui infine: 
 

𝜂𝜂 =
[(𝜏𝜏 − 1) − βλ

η𝐶𝐶 (1 −
1
βλ)] − [(𝜏𝜏 − 1) − τη𝑇𝑇 (1 −

1
βλ)]

(𝜏𝜏 − 1) − βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ)

 (4.2.33) 

 
che, come si verifica facilmente, coincide con la relazione (4.2.29). 

L’equazione (4.2.29) presenta ovviamente gli stessi due zeri ricava-
ti dall’equazione (4.1.86) equivalente, vale a dire: 
 
η = 0  per β = 1 

η = 0  per β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ 

 
Rigenerazione massima  𝑅𝑅 = 1 
In questo caso, in ordine alle ipotesi assunte, risulta 𝑇𝑇4𝑅𝑅 = 𝑇𝑇2 e 𝑇𝑇2𝑅𝑅 =
𝑇𝑇4, il che significa che nel rigeneratore la differenza di temperatura tra 
i due fluidi è dovunque nulla. Si ribadisce che questa è una condizio-
ne limite che presuppone superfici di scambio termico dello scambia-
tore rigenerativo infinite e che pertanto non può avere realizzazione 
pratica; di fatto, questa soluzione teorica corrisponde a un caso semi-
ideale con rigeneratore ideale e turbomacchine reali. Sviluppando la 
(4.2.23) per 𝑅𝑅 = 1 si ha: 

 

η𝑅𝑅 = 1 −
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)
(T3 − T2) − (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)

= 1 − 𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1
𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4

= 1 −
(𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1) ∙

1
η𝐶𝐶

(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′) ∙ η𝑇𝑇
= 1 −

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙 ∙
1
η𝐶𝐶

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 ∙ η𝑇𝑇
 

(4.2.34) 

 
da cui: 
 

η𝑅𝑅 = 1 − βλ
τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶

 (4.2.35) 

 
Stesso risultato si ottiene più direttamente ponendo 𝑅𝑅 = 1 
nell’equazione (4.2.28). 

L’equazione (4.2.35) presenta i seguenti valori caratteristici: 
 
ηR = 1 − 1

τ ηT ηC
  per β = 1 

ηR = 0   per β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ 

 
Si osserva che il rendimento del ciclo rigenerato si annulla per lo stes-

so valore β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ per il quale si annulla anche il rendimento del 

ciclo non rigenerato. 
Si osserva inoltre che per β = 1, posto ηT  = ηC = 1, il rendimento 

del ciclo coincide, come atteso, con il rendimento del ciclo rigenerato 
ideale ηR = 1 − 1

τ .  
La figura 4.2.9 sintetizza l’andamento del ciclo reale rigenerato in 

funzione del rapporto di compressione β e del grado di rigenerazione 
𝑅𝑅. 
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βλ) −

βλ
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βλ)
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1
βλ)

 

 
Aggiungendo e togliendo a numeratore il termine (𝜏𝜏 − 1), si ha anco-
ra: 
 

𝜂𝜂 =
τη𝑇𝑇 (1 −

1
βλ) −

βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ) + (𝜏𝜏 − 1) − (𝜏𝜏 − 1)

(𝜏𝜏 − 1) − βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ)

 (4.2.32) 

 
da cui infine: 
 

𝜂𝜂 =
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η𝐶𝐶 (1 −
1
βλ)] − [(𝜏𝜏 − 1) − τη𝑇𝑇 (1 −

1
βλ)]

(𝜏𝜏 − 1) − βλ
η𝐶𝐶 (1 −

1
βλ)
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che, come si verifica facilmente, coincide con la relazione (4.2.29). 
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1
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(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′) ∙ η𝑇𝑇
= 1 −

𝑙𝑙𝐶𝐶,𝑙𝑙 ∙
1
η𝐶𝐶

𝑙𝑙𝑇𝑇,𝑙𝑙 ∙ η𝑇𝑇
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so valore β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ per il quale si annulla anche il rendimento del 

ciclo non rigenerato. 
Si osserva inoltre che per β = 1, posto ηT  = ηC = 1, il rendimento 

del ciclo coincide, come atteso, con il rendimento del ciclo rigenerato 
ideale ηR = 1 − 1

τ .  
La figura 4.2.9 sintetizza l’andamento del ciclo reale rigenerato in 

funzione del rapporto di compressione β e del grado di rigenerazione 
𝑅𝑅. 
 



 
Figura 4.2.9. Rendimento del ciclo reale rigenerato in funzione del rapporto 
di compressione e del grado di rigenerazione. 
 
Tutte le curve ottenute per diversi valori del grado di rigenerazione 
𝑅𝑅, come si dimostra analiticamente nel seguito, hanno tre punti in 
comune: 

1. il punto A, per β = 1 

2. il punto B, per β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ 

3. il punto C, dove si ha indifferenza alla rigenerazione 

Nei primi due casi il rendimento è nullo perché il lavoro utile specifi-
co è nullo, mentre la quantità di calore fornita dall’esterno non è nul-
la. Come già osservato, infatti, il lavoro utile specifico non è influen-
zato dalla rigenerazione in quanto, a meno delle perdite di carico nel 
rigeneratore, dipende solo dai valori di 𝛽𝛽 e 𝜏𝜏 e, come già dimostrato 
durante l’analisi del ciclo reale non rigenerato, esso è nullo nelle con-
dizioni in parola (Cfr. eq. (4.1.96)).  

La quantità di calore fornita dall’esterno, in realtà, è non nulla per 
qualunque valore di 𝑅𝑅 < 1, poiché finché 𝑅𝑅 < 1 sarà sempre necessa-
rio integrare la quota di calore rigenerato con una quota di calore for-
nita dall’esterno. Per 𝑅𝑅 = 1, invece, come già evidenziato dall’analisi 

dell’equazione (4.2.35), il rendimento è ancora nullo nel secondo caso, 

per β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ, mentre nel primo caso, per 𝛽𝛽 = 1, non è nullo e va-

le ηR = 1 − 1
τ ηT ηC

.  

Questa singolarità si spiega, con l’ausilio della figura 4.2.10, consi-
derando che per 𝑅𝑅 < 1 il punto 2R sta necessariamente in un punto 
generico dell'isobara tra il punto 2 e il punto 3 e perciò 𝑇𝑇2𝑅𝑅 < 𝑇𝑇3; di 
conseguenza, per raggiungere la temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3 è 
necessario fornire calore dall’esterno. Se però 𝑅𝑅 = 1, il punto 2R coin-
cide con il punto 3 e perciò 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇3; di conseguenza non è più neces-
sario fornire calore dall’esterno. In tal caso il rendimento, espresso 
come rapporto η𝑅𝑅 =

𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

, assume la forma indeterminata η𝑅𝑅 =
0
0, ma se 

determinato mediante l’equazione (4.2.35) risulta, appunto, ηR = 1 −
1

τ ηT ηC
.  

 

 
Figura 4.2.10. Rappresentazione del ciclo rigenerato per β = 1. 
 
Dal punto di vista analitico si osserva inoltre che se invece di 𝑅𝑅 = 1 si 
assume 𝑅𝑅 < 1 a meno di una quantità tendente a zero, piccola a pia-
cere ma non nulla, allora sarà 𝑇𝑇2𝑅𝑅 < 𝑇𝑇3 per una differenza comunque 
piccola ma non nulla e di conseguenza per raggiungere la temperatu-
ra massima del ciclo 𝑇𝑇3 sarà comunque necessario fornire una quanti-
tà di calore dall’esterno, ancorché tendente a zero; ragionando in que-

1 2  4  (per  =1)
4  (per  <1)
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3   2  (per  =1)
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qualunque valore di 𝑅𝑅 < 1, poiché finché 𝑅𝑅 < 1 sarà sempre necessa-
rio integrare la quota di calore rigenerato con una quota di calore for-
nita dall’esterno. Per 𝑅𝑅 = 1, invece, come già evidenziato dall’analisi 

dell’equazione (4.2.35), il rendimento è ancora nullo nel secondo caso, 

per β = (τ η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)
1
λ, mentre nel primo caso, per 𝛽𝛽 = 1, non è nullo e va-

le ηR = 1 − 1
τ ηT ηC

.  

Questa singolarità si spiega, con l’ausilio della figura 4.2.10, consi-
derando che per 𝑅𝑅 < 1 il punto 2R sta necessariamente in un punto 
generico dell'isobara tra il punto 2 e il punto 3 e perciò 𝑇𝑇2𝑅𝑅 < 𝑇𝑇3; di 
conseguenza, per raggiungere la temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3 è 
necessario fornire calore dall’esterno. Se però 𝑅𝑅 = 1, il punto 2R coin-
cide con il punto 3 e perciò 𝑇𝑇2𝑅𝑅 = 𝑇𝑇3; di conseguenza non è più neces-
sario fornire calore dall’esterno. In tal caso il rendimento, espresso 
come rapporto η𝑅𝑅 =

𝑙𝑙𝑢𝑢
𝑞𝑞1

, assume la forma indeterminata η𝑅𝑅 =
0
0, ma se 

determinato mediante l’equazione (4.2.35) risulta, appunto, ηR = 1 −
1

τ ηT ηC
.  

 

 
Figura 4.2.10. Rappresentazione del ciclo rigenerato per β = 1. 
 
Dal punto di vista analitico si osserva inoltre che se invece di 𝑅𝑅 = 1 si 
assume 𝑅𝑅 < 1 a meno di una quantità tendente a zero, piccola a pia-
cere ma non nulla, allora sarà 𝑇𝑇2𝑅𝑅 < 𝑇𝑇3 per una differenza comunque 
piccola ma non nulla e di conseguenza per raggiungere la temperatu-
ra massima del ciclo 𝑇𝑇3 sarà comunque necessario fornire una quanti-
tà di calore dall’esterno, ancorché tendente a zero; ragionando in que-
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sto modo il rendimento risulterà nullo anche in questo caso. Questo 
apparente paradosso può essere ulteriormente spiegato considerando 
l’andamento delle curve di rendimento in funzione di 𝑅𝑅 di cui in fi-
gura 4.2.9. Come già osservato, infatti, all’aumentare di 𝑅𝑅 le curve di 
rendimento diventano sempre più ripide e il massimo aumenta il suo 
valore spostandosi verso valori di 𝛽𝛽 sempre minori. Ragionando al 
limite, per 𝑅𝑅 → 1 il luogo del massimo tende al punto D, con 𝛽𝛽 → 1 e 
ηR → 1 − 1

τ ηT ηC
 e la curva di rendimento ha, in realtà, l’andamento A-

D-C-B; più specificamente risulta: 
 
lim
𝛽𝛽→1+

ηR = 1 − 1
τ ηT ηC

 (limite destro) 

 
ηR = 0 per 𝛽𝛽 = 1 
 
Per quanto riguarda il terzo caso, nel punto C si ha l’uguaglianza dei 
rendimenti dei cicli rigenerato e non rigenerato. Come si ricorderà, 
infatti, l’indifferenza alla rigenerazione si verifica quanto la tempera-
tura di fine espansione 𝑇𝑇4 e la temperatura di fine compressione 𝑇𝑇2 
sono uguali ed è pertanto evidente che in tali circostanze non si può 
avere scambio di calore nel rigeneratore, qualunque sia valore del 
grado di rigenerazione 𝑅𝑅. Si evidenzia che il punto C, in cui si interse-
cano tutte le curve, non corrisponde alle condizioni di massimo lavo-
ro utile, come invece avviene in sede ideale o limite; è appena il caso 
di ribadire, inoltre, che la rigenerazione ha senso a sinistra del punto 
C, ovvero per 𝛽𝛽 < 𝛽𝛽𝐶𝐶, dove risulta ηR > η. 
 
Analisi dei punti in comune al variare di 𝑅𝑅 
Si può effettuare una analisi per ricercare i punti comuni, al variare 
del grado di rigenerazione R, considerando due valori di 𝑅𝑅 qualsiasi, 
𝑅𝑅1 e 𝑅𝑅2, e uguagliando i rendimenti 𝜂𝜂𝑅𝑅1 e 𝜂𝜂𝑅𝑅2, per cui risulta: 
 

(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − 𝑅𝑅1(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)
(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − 𝑅𝑅1(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)

=
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − 𝑅𝑅2(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)
(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − 𝑅𝑅2(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)

 (4.2.36) 

 

Sviluppando questa relazione si ha: 
 
[(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − 𝑅𝑅1(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)] ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − 𝑅𝑅2(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)] =
[(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − 𝑅𝑅2(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)] ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2) − 𝑅𝑅1(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)]  
 
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1)(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)𝑅𝑅2 + (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2)𝑅𝑅1 =
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1)(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)𝑅𝑅1 + (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2)𝑅𝑅2  

 
(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1)(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)(𝑅𝑅2 − 𝑅𝑅1)

= (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2)(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2)(𝑅𝑅2 − 𝑅𝑅1) 

 

 
da cui: 
 

[(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2)] ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) ∙ (𝑅𝑅2 − 𝑅𝑅1) = 0 (4.2.37) 
 
e infine: 
 

(𝑅𝑅2 − 𝑅𝑅1) ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)] ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) = 0 (4.2.38) 
 
L’equazione (4.2.38) esprime il prodotto di tre fattori; pertanto, sarà 
soddisfatta quando ciascuno dei tre fattori è nullo. Si hanno quindi le 
seguenti possibili condizioni: 
 
1. 𝑅𝑅2 = 𝑅𝑅1 

Questa soluzione è banale perché considera due valori uguali del 
grado di rigenerazione e, quindi, in sostanza non fa riferimento a 
due casi distinti.  
 

2. (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) = (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) 
Questa soluzione implica l’uguaglianza dei lavori della turbina e 
del compressore, 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶, pertanto il lavoro utile specifico 𝑙𝑙𝑢𝑢 è 
nullo. Come già evidenziato, ciò avviene per 𝛽𝛽 = 1 (𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶 = 0) e 

per 𝛽𝛽 = (𝜏𝜏𝜂𝜂𝑇𝑇𝜂𝜂𝐶𝐶)
1
𝜆𝜆 (𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶 > 0), e come già discusso, tali condizio-



sto modo il rendimento risulterà nullo anche in questo caso. Questo 
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Sviluppando questa relazione si ha: 
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da cui: 
 

[(𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇1) − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇2)] ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) ∙ (𝑅𝑅2 − 𝑅𝑅1) = 0 (4.2.37) 
 
e infine: 
 

(𝑅𝑅2 − 𝑅𝑅1) ∙ [(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) − (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1)] ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇2) = 0 (4.2.38) 
 
L’equazione (4.2.38) esprime il prodotto di tre fattori; pertanto, sarà 
soddisfatta quando ciascuno dei tre fattori è nullo. Si hanno quindi le 
seguenti possibili condizioni: 
 
1. 𝑅𝑅2 = 𝑅𝑅1 

Questa soluzione è banale perché considera due valori uguali del 
grado di rigenerazione e, quindi, in sostanza non fa riferimento a 
due casi distinti.  
 

2. (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) = (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) 
Questa soluzione implica l’uguaglianza dei lavori della turbina e 
del compressore, 𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶, pertanto il lavoro utile specifico 𝑙𝑙𝑢𝑢 è 
nullo. Come già evidenziato, ciò avviene per 𝛽𝛽 = 1 (𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶 = 0) e 

per 𝛽𝛽 = (𝜏𝜏𝜂𝜂𝑇𝑇𝜂𝜂𝐶𝐶)
1
𝜆𝜆 (𝑙𝑙𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝐶𝐶 > 0), e come già discusso, tali condizio-



ni non dipendono dal grado di rigenerazione perché il lavoro uti-
le specifico non è influenzato dalla rigenerazione. 
Queste condizioni corrispondono ai punti A e B del diagramma 
di figura 4.2.9.  
 

3. 𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇2 
Questa soluzione è quella che stabilisce i limiti della rigenerazio-
ne che prescindono dal grado di rigenerazione, in quanto per 
𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇2 la rigenerazione è impossibile qualunque sia il valore di 
𝑅𝑅.  
Questa condizione corrisponde al punto C del diagramma di fi-
gura 4.2.9. 

 
Con riferimento a quest’ultima condizione, è lecito chiedersi come si 
posiziona il punto C rispetto alla condizione di massimo lavoro utile. 
Le due temperature 𝑇𝑇4 e 𝑇𝑇2 possono essere espresse a partire dai lavo-
ri della turbina a e del compressore mediante le relazioni: 
 

𝑇𝑇4 = 𝑇𝑇3 − (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′)𝜂𝜂𝑇𝑇 = 𝑇𝑇3 [1 − (1 − 1
𝛽𝛽𝜆𝜆) 𝜂𝜂𝑇𝑇] 

 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 + (𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1)
1
𝜂𝜂𝐶𝐶

= 𝑇𝑇1 [1 + (𝛽𝛽𝜆𝜆 − 1) 1𝜂𝜂𝐶𝐶
] 

(4.2.39) 

 
Uguagliando e dividendo ambo i membri per 𝑇𝑇1 si ha: 
 

𝜏𝜏 − 𝜏𝜏𝜂𝜂𝑇𝑇 +
𝜏𝜏𝜂𝜂𝑇𝑇
𝛽𝛽𝜆𝜆 = 1 + 𝛽𝛽𝜆𝜆

𝜂𝜂𝐶𝐶
− 1
𝜂𝜂𝐶𝐶

 (4.2.40) 

 
da cui 
 

𝛽𝛽𝜆𝜆 − 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇
𝛽𝛽𝜆𝜆 − [𝜏𝜏(1 − 𝜂𝜂𝑇𝑇) + ( 1𝜂𝜂𝐶𝐶

− 1)] 𝜂𝜂𝐶𝐶 = 0 (4.2.41) 

 
Posto quindi: 

 

𝐴𝐴 = 𝜏𝜏(1 − 𝜂𝜂𝑇𝑇) + ( 1
𝜂𝜂𝐶𝐶

− 1) (4.2.42) 

 
si ha infine: 
 

𝛽𝛽2𝜆𝜆 − 𝐴𝐴𝜂𝜂𝐶𝐶𝛽𝛽𝜆𝜆 − 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇 = 0 (4.2.43) 
 
L’equazione (4.2.43) è una equazione di 2° grado nella variabile 𝑥𝑥 =
𝛽𝛽𝜆𝜆, che non porta a semplici soluzioni direttamente interpretabili. Po-
sto però 𝜂𝜂𝐶𝐶 = 𝜂𝜂𝑇𝑇 = 1, risulta 𝐴𝐴 = 0 e 𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏, soluzione che corri-
sponde alla condizione di massimo lavoro utile in sede ideale, mentre 
come si ricorderà, in sede reale tale condizione è data dalla relazione 
𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇.  

D’altra parte, per la relazione (4.2.43), il valore del rapporto di 
compressione 𝛽𝛽 per il quale si ha l’intersezione di tutte le curve a pa-
rametro 𝑅𝑅 (punto C) è dato dalla relazione: 
 

𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇 + 𝐴𝐴𝜂𝜂𝐶𝐶𝛽𝛽𝜆𝜆 (4.2.44) 
 
e poiché è chiaramente 𝐴𝐴𝜂𝜂𝐶𝐶𝛽𝛽𝜆𝜆 > 0, ne segue che il rapporto di com-
pressione corrispondente alla condizione di massimo lavoro utile 
(𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇) è minore del rapporto di compressione corrispondente 
al punto C per il quale si ha l’indifferenza alla rigenerazione. 

Come già osservato, infine, all'aumentare del grado di rigenera-
zione 𝑅𝑅 le curve di rendimento assumono un andamento sempre più 
ripido e presentano un massimo il cui valore aumenta all’aumentare 
di 𝑅𝑅, con una contestuale diminuzione del rapporto di compressione. 
La determinazione del valore ottimale del grado di rigenerazione de-
ve essere pertanto ispirata da considerazioni che tengono conto non 
solo del rendimento ma anche del lavoro utile specifico. La scelta di 
un grado di rigenerazione elevato al fine di ottenere un rendimento 
elevato, infatti, comporta la scelta di un rapporto di compressione 
tanto più basso quanto più alto è il grado di rigenerazione e il valore 
del rendimento che si vuole ottenere; ciò però implica, per contro, 
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= 𝑇𝑇1 [1 + (𝛽𝛽𝜆𝜆 − 1) 1𝜂𝜂𝐶𝐶
] 

(4.2.39) 

 
Uguagliando e dividendo ambo i membri per 𝑇𝑇1 si ha: 
 

𝜏𝜏 − 𝜏𝜏𝜂𝜂𝑇𝑇 +
𝜏𝜏𝜂𝜂𝑇𝑇
𝛽𝛽𝜆𝜆 = 1 + 𝛽𝛽𝜆𝜆

𝜂𝜂𝐶𝐶
− 1
𝜂𝜂𝐶𝐶

 (4.2.40) 

 
da cui 
 

𝛽𝛽𝜆𝜆 − 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇
𝛽𝛽𝜆𝜆 − [𝜏𝜏(1 − 𝜂𝜂𝑇𝑇) + ( 1𝜂𝜂𝐶𝐶

− 1)] 𝜂𝜂𝐶𝐶 = 0 (4.2.41) 

 
Posto quindi: 

 

𝐴𝐴 = 𝜏𝜏(1 − 𝜂𝜂𝑇𝑇) + ( 1
𝜂𝜂𝐶𝐶

− 1) (4.2.42) 

 
si ha infine: 
 

𝛽𝛽2𝜆𝜆 − 𝐴𝐴𝜂𝜂𝐶𝐶𝛽𝛽𝜆𝜆 − 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇 = 0 (4.2.43) 
 
L’equazione (4.2.43) è una equazione di 2° grado nella variabile 𝑥𝑥 =
𝛽𝛽𝜆𝜆, che non porta a semplici soluzioni direttamente interpretabili. Po-
sto però 𝜂𝜂𝐶𝐶 = 𝜂𝜂𝑇𝑇 = 1, risulta 𝐴𝐴 = 0 e 𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏, soluzione che corri-
sponde alla condizione di massimo lavoro utile in sede ideale, mentre 
come si ricorderà, in sede reale tale condizione è data dalla relazione 
𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇.  

D’altra parte, per la relazione (4.2.43), il valore del rapporto di 
compressione 𝛽𝛽 per il quale si ha l’intersezione di tutte le curve a pa-
rametro 𝑅𝑅 (punto C) è dato dalla relazione: 
 

𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇 + 𝐴𝐴𝜂𝜂𝐶𝐶𝛽𝛽𝜆𝜆 (4.2.44) 
 
e poiché è chiaramente 𝐴𝐴𝜂𝜂𝐶𝐶𝛽𝛽𝜆𝜆 > 0, ne segue che il rapporto di com-
pressione corrispondente alla condizione di massimo lavoro utile 
(𝛽𝛽2𝜆𝜆 = 𝜏𝜏𝜂𝜂𝐶𝐶𝜂𝜂𝑇𝑇) è minore del rapporto di compressione corrispondente 
al punto C per il quale si ha l’indifferenza alla rigenerazione. 

Come già osservato, infine, all'aumentare del grado di rigenera-
zione 𝑅𝑅 le curve di rendimento assumono un andamento sempre più 
ripido e presentano un massimo il cui valore aumenta all’aumentare 
di 𝑅𝑅, con una contestuale diminuzione del rapporto di compressione. 
La determinazione del valore ottimale del grado di rigenerazione de-
ve essere pertanto ispirata da considerazioni che tengono conto non 
solo del rendimento ma anche del lavoro utile specifico. La scelta di 
un grado di rigenerazione elevato al fine di ottenere un rendimento 
elevato, infatti, comporta la scelta di un rapporto di compressione 
tanto più basso quanto più alto è il grado di rigenerazione e il valore 
del rendimento che si vuole ottenere; ciò però implica, per contro, 



una diminuzione del lavoro utile specifico e, di conseguenza, un au-
mento delle dimensioni di tutti i componenti dell’impianto, la cui 
compattezza può essere, viceversa, un requisito essenziale. Nella pra-
tica, la rigenerazione è limitata a impianti di piccola potenza come le 
microturbine a gas, con potenze indicativamente nel campo 30-200 
kW, i cui rapporti di compressione sono generalmente dell’ordine di 
3÷5. Tra le turbine a gas rigenerate di maggiore potenza si menziona 
il modello “Mercury 50” della “Solar Turbines”, che ha una potenza 
di 4,6 MW, un rapporto di compressione pari a 9,9 e un rendimento 
del 38,5%. 

4.3 Regolazione della potenza 
 
La regolazione della potenza di un impianto motore termico, in gene-
rale, avviene modificando parametri di funzionamento e assetto ope-
rativo dell’impianto in modo da variare la potenza prodotta in un 
ampio campo di condizioni che vanno dal valore nominale fino a un 
valore minimo (minimo tecnico) al di sotto nel quale si avrebbe un 
eccessivo decadimento delle prestazioni. Di norma, è possibile au-
mentare la potenza oltre il valore nominale, generalmente non oltre il 
10%, al fine di fare fronte a situazioni straordinarie di emergenza. 

Con specifico riferimento all’impianto di turbina a gas, la potenza 
effettiva 𝑃𝑃𝑒𝑒 può essere espressa, con ovvio significato dei termini, 
mediante le relazioni14: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎η𝑜𝑜 (4.3.1) 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚𝑚𝑐𝑐̇ 𝐻𝐻𝑖𝑖η𝑔𝑔 (4.3.2) 
 

 
14 Ovviamente la potenza può essere anche riferita ai gas ed espressa mediante la re-
lazione: 𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑔𝑔η𝑜𝑜. 

Le relazioni (4.3.1) e (4.3.2) mostrano che la potenza dipende essen-
zialmente da 𝑚̇𝑚𝑎𝑎, 𝑙𝑙𝑢𝑢,𝑎𝑎, 𝑚𝑚𝑐𝑐̇ , indirettamente anche da η𝑔𝑔. Sulla base di 
questi elementi si analizzano nel seguito i vari metodi che si possono 
adottare per la regolazione della potenza dell’impianto di turbina a 
gas. 
 
1. Laminazione all’aspirazione del compressore 
La potenza può essere teoricamente regolata agendo con una valvola 
di laminazione all’aspirazione. Si tratta di un sistema di regolazione 
fortemente dissipativo e costruttivamente impegnativo perché la val-
vola di regolazione deve agire su portate molto grandi e per questo 
non ha applicazione pratica. È tuttavia interessante studiarne, sul 
piano concettuale, le modalità di attuazione e gli effetti prodotti. 

Le figure 4.3.1 e 4.3.2 mostrano lo schema semplificato di impianto 
corrispondente a questa soluzione e gli effetti sul ciclo termodinami-
co, rappresentato in sede limite per semplicità. 
 

 
 
Figura 4.3.1. Schema di regolazione con valvola di strozzamento 
all’aspirazione. 
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Figura 4.3.1. Schema di regolazione con valvola di strozzamento 
all’aspirazione. 
 

 

  

 



 
Figura 4.3.2. Effetti della regolazione con strozzamento all’aspirazione  
sul ciclo termodinamico. 
 
L’azione della laminazione all’aspirazione del compressore introduce 
una perdita di carico che determina una riduzione della pressione 
all’aspirazione del compressore rispetto alla pressione ambiente. Co-
me già discusso durante lo studio del ciclo reale della turbina a gas 
(Cfr. § 4.1), la trasformazione di laminazione è isoentalpica, in quanto 
avviene in assenza di scambi di calore e di lavoro, e poiché si assume 
che il fluido operativo segua il comportamento volumetrico del gas 
perfetto, la trasformazione è anche isoterma, per cui la temperatura di 
fine compressione resta invariata. Ne conseguono gli effetti sulla po-
tenza dell’impianto di seguito descritti. 

Come si evince dalla figura 4.3.2, il lavoro specifico del compresso-
re rimane costante, rimanendo inalterati la temperatura di fine com-
pressione e il rapporto di compressione, che dipende solo dalle carat-
teristiche costruttive e dalla velocità di rotazione della macchina, 
mentre quello della turbina diminuisce. Di conseguenza diminuisce il 
lavoro specifico utile e quindi, in ossequio all’equazione (4.3.1), la po-
tenza. 

 

Per l’equazione di continuità in regime stazionario, la portata mas-
sica dell’aria può essere espressa, con riferimento alla sezione di aspi-
razione, mediante la relazione: 
 

𝑚𝑚𝑎𝑎̇ = ρ1𝐴𝐴1𝑐𝑐1 =
𝑝𝑝1
𝑅𝑅𝑇𝑇1

𝐴𝐴1𝑐𝑐1 (4.3.3) 

 
dove ρ1 e 𝑐𝑐1 sono rispettivamente la densità e la velocità assoluta 
dell’aria nella sezione di ingresso del compressore (punto 1) e 𝐴𝐴1 
l’area della sezione di ingresso. Le grandezze 𝑅𝑅 e 𝐴𝐴1 sono costanti per 
definizione, 𝑇𝑇1 è invariante durante la laminazione, così pure 𝑐𝑐1 che, 
come 𝛽𝛽, dipende solo dalle caratteristiche costruttive e dalla velocità 
di rotazione della macchina. Di conseguenza esiste un legame di pro-
porzionalità diretta tra la pressione a valle della valvola e la portata 
massica di aria entrante nel compressore: al diminuire di 𝑝𝑝1 con 
l’azione della valvola di laminazione diminuisce pertanto la portata 
di aria 𝑚𝑚𝑎𝑎̇ , con una ulteriore diminuzione di potenza sempre in osse-
quio all’equazione (4.3.1). 

D’altra parte, mantenendo costante la temperatura massima 𝑇𝑇3, 
rimane costante anche il rapporto aria/combustibile α; alla diminu-
zione della portata d'aria deve perciò corrispondere una diminuzione 
proporzionale della portata di combustibile 𝑚𝑚𝑐𝑐̇ , il che comporta anco-
ra la diminuzione della potenza in ossequio, questa volta, 
all’equazione (4.3.2). Un ulteriore contributo alla diminuzione della 
potenza è dato, sempre in ossequio all’equazione (4.3.2), dalla dimi-
nuzione del rendimento globale η𝑔𝑔 determinato dalla caduta di pres-
sione all’aspirazione. 
 
2. Diminuzione della quantità di combustibile introdotto in camera 

di combustione 
Diminuendo la portata di combustibile 𝑚̇𝑚𝑐𝑐, rimanendo inalterata la 
portata d’aria 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 aspirata dal compressore, si ha un aumento del 
rapporto aria/combustibile α e quindi la temperatura massima del ci-
clo 𝑇𝑇3 diminuisce. Come si ricorderà, trascurando le perdite in camera 
di combustione, è infatti: 
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α = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎
𝑚̇𝑚𝑐𝑐

= 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ3
ℎ3 − ℎ2

= 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2
ℎ3 − ℎ2

− 1 (4.3.4) 

 
Contestualmente diminuiscono il 𝑞𝑞1, perché diminuisce la 𝑇𝑇3, il 𝑞𝑞2, 
perché con la 𝑇𝑇3 diminuisce anche la 𝑇𝑇4, e il lavoro specifico utile del 
ciclo 𝑙𝑙𝑢𝑢, perché diminuisce il lavoro di espansione 𝑙𝑙𝑇𝑇 mentre rimane 
costante il lavoro di compressione 𝑙𝑙𝐶𝐶 (ciò è anche evidente dal piano 
𝑇𝑇 𝑠𝑠 perché l’area del ciclo diminuisce). Ne consegue pertanto una di-
minuzione della potenza come sancito dall’equazione (4.3.1), per ciò 
che concerne il lavoro utile specifico 𝑙𝑙𝑢𝑢, e dall’equazione (4.3.2) per 
ciò che concerne la portata di combustibile 𝑚𝑚𝑐𝑐̇ . L’equazione (4.3.2) 
evidenzia però anche un altro aspetto, concernente l’effetto sulla po-
tenza prodotto anche dalla diminuzione del rendimento globale η𝑔𝑔. 
Come si ricorderà, infatti, il rendimento globale η𝑔𝑔 può essere espres-
so come prodotto dei tre rendimenti della camera di combustione η𝑐𝑐𝑐𝑐, 
del ciclo reale η𝑟𝑟, e organico η𝑜𝑜; inoltre, il rendimento del ciclo reale 
η𝑟𝑟 può essere espresso come prodotto dei due rendimenti limite η𝑙𝑙 e 
interno η𝑖𝑖 del ciclo: 
 

η𝑔𝑔 = η𝑐𝑐𝑐𝑐 ∙ η𝑙𝑙 ∙ η𝑖𝑖 ∙ η𝑜𝑜 (4.3.5) 
 
essendo anche: 
 

η𝑙𝑙 ≅ η𝑖𝑖𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) (4.3.6) 

 

η𝑖𝑖 =
θ
η𝐶𝐶

[1 −
(1 −  η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)

1 − βλ
τ

] (4.3.7) 

 
Si osserva che i rendimenti della camera di combustione η𝑐𝑐𝑐𝑐 e organi-
co η𝑜𝑜 si possono considerare pressoché costanti, come pure il rendi-
mento limite η𝑙𝑙, il quale dipende solo dal rapporto di compressione β. 
Viceversa, come si evince dalla (4.3.7), il rendimento interno η𝑖𝑖 dimi-

nuisce al diminuire di τ, ovvero della temperatura massima 𝑇𝑇3, e, 
quindi della portata di combustibile 𝑚𝑚𝑐𝑐̇ . 

Questo metodo di regolazione viene diffusamente utilizzato nelle 
turbine a gas di piccola e media taglia o, comunque, in turbine a gas 
di livello tecnologico non particolarmente sofisticato. Esso consente 
di ridurre la potenza fino a un minimo tecnico dell’ordine del 30-40% 
della potenza nominale, con penalizzazioni sul rendimento progres-
sivamente crescenti al diminuire della potenza. Una riduzione della 
potenza al di sotto dei valori sopra indicati determinerebbe 
un’insostenibile diminuzione del rendimento del ciclo e instabilità 
della combustione.  
 
3. Regolazione della portata d’aria mediante calettamento variabi-

le delle palettature del compressore 
Il metodo di regolazione precedentemente descritto si applica, come 
detto, a macchine di piccola e media taglia e non particolarmente so-
fisticate, perché di semplice attuazione e controllo. Ma a fronte della 
sua semplicità funzionale questo metodo incide sensibilmente sul 
rendimento dell’impianto, a causa della diminuzione della tempera-
tura massima del ciclo che consegue alla diminuzione della portata di 
combustibile a portata d’aria costante. Questo inconveniente può es-
sere in parte superato variando la portata d’aria 𝑚𝑚𝑎𝑎̇  proporzional-
mente alla portata di combustibile 𝑚𝑚𝑐𝑐̇ , in modo da mantenere costan-
te il rapporto aria/combustibile α e, di conseguenza, la temperatura 
massima del ciclo 𝑇𝑇3. Rispetto al primo caso (laminazione 
all’aspirazione), la variazione della portata d’aria evolvente nel com-
pressore può essere in questo caso ottenuta, senza sostanziali pena-
lizzazioni sul rendimento, modificando la geometria del compressore 
per mezzo di palettature statoriche a calettamento variabile. 

La figura 4.3.3 schematizza la variazione dei triangoli di velocità in 
una sezione iniziale del compressore costituita da un distributore 
all’ingresso (IGV, inlet guide vanes) a calettamento variabile e un 
successivo stadio costituito da un rotore a calettamento fisso e da uno 
statore a valle a calettamento variabile.  
 



 

α = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎
𝑚̇𝑚𝑐𝑐

= 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ3
ℎ3 − ℎ2

= 𝐻𝐻𝑖𝑖 − ℎ2
ℎ3 − ℎ2

− 1 (4.3.4) 
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essendo anche: 
 

η𝑙𝑙 ≅ η𝑖𝑖𝑖𝑖 = (1 − 1
βλ) (4.3.6) 

 

η𝑖𝑖 =
θ
η𝐶𝐶

[1 −
(1 −  η𝑇𝑇 η𝐶𝐶)

1 − βλ
τ

] (4.3.7) 
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Figura 4.3.3. Effetti della regolazione con calettamento variabile sui triangoli 
di velocità di un sistema IGV-rotore-statore. 
 
Nella figura 4.3.3 sono indicate con 𝑐𝑐0, 𝑐𝑐1, 𝑐𝑐2, 𝑤𝑤1, 𝑤𝑤2 le velocità assolu-
te e relative all’ingresso e all’uscita dell’IGV e del rotore in condizioni 
nominali, con 𝑐𝑐0′ , 𝑐𝑐1′ , 𝑐𝑐2′ , 𝑤𝑤1

′ , 𝑤𝑤2
′  le corrispondenti velocità assolute e re-

lative in condizioni di regolazione con attuazione del calettamento 
variabile. 

La rotazione in senso antiorario del distributore IGV produce un 
duplice effetto: 

 la riduzione della sezione di passaggio dei condotti fissi delimitati 
dalle IGV, con conseguente diminuzione della portata volumetrica 
e, quindi, della portata massica e della componente assiale della 
velocità; 

 la diminuzione dell’angolo 𝛼𝛼1 della velocità assoluta rispetto alla 
direzione tangenziale. 

Poiché la velocità di trascinamento 𝑢𝑢 rimane costante, il triangolo di 
velocità all’uscita del distributore si modifica come illustrato in figu-
ra. La contemporanea variazione della componente assiale della velo-
cità e dell’angolo 𝛼𝛼1 comporta una riduzione del modulo della veloci-

 

 

   

tà relativa 𝑤𝑤1, rappresentata ora dal vettore 𝑤𝑤1
′ , ma non dell’angolo 𝛽𝛽1 

della velocità relativa rispetto alla direzione tangenziale, per cui la ve-
locità relativa 𝑤𝑤1

′  conserva la stessa direzione della 𝑤𝑤1 nominale 
all’ingresso del rotore. 

All’uscita del rotore, la diminuzione della componente assiale di 
velocità e, quindi, del modulo della velocità relativa 𝑤𝑤2, rappresenta-
ta ora dal vettore 𝑤𝑤2

′ , insieme alla costanza della velocità di trascina-
mento 𝑢𝑢 e dell’angolo 𝛽𝛽2 della velocità relativa rispetto alla direzione 
tangenziale, stabilito dalla geometria della paletta, determinano una 
rotazione antioraria della velocità assoluta 𝑐𝑐2, rappresentata ora dal 
vettore 𝑐𝑐2′ . Affinché la nuova direzione della 𝑐𝑐2′  sia congruente con la 
paletta statorica a valle è necessario che anche questa ruoti in senso 
antiorario, analogamente alle IGV. La variazione del calettamento 
come sopra descritto può essere ripetuta in ulteriori stadi a valle, di 
norma 4÷6, fino a che le variazioni di direzione del flusso relativo e 
assoluto nei rotori e negli statori a valle non diventino irrilevanti ai 
fini della stabilità fluidodinamica. 

Questo metodo si attua per una regolazione relativamente limitata 
della potenza, fino a valori intorno al 70 % della potenza nominale, in 
ordine ai vincoli di carattere meccanico e fluidodinamico che pongo-
no un limite alla variazione del calettamento delle palette entro angoli 
di rotazione dell’ordine di 25-30 gradi al massimo. Raggiunti tali limi-
ti, la regolazione della potenza può proseguire fino al minimo tecnico 
con la sola riduzione della portata di combustibile descritta nel punto 
precedente. La relazione tra la variazione della potenza e l’angolo di 
rotazione è quasi lineare perché la componente assiale di velocità, re-
sponsabile della portata, è proporzionale al seno dell’angolo del flus-
so rispetto alla direzione tangenziale.  
 
4. Variazione della velocità di rotazione 
Un altro efficiente metodo di regolazione adottabile per ridurre la po-
tenza diminuendo la portata d’aria 𝑚𝑚𝑎𝑎̇  proporzionalmente alla porta-
ta di combustibile 𝑚𝑚𝑐𝑐̇ , conservando la similitudine dei triangoli di ve-
locità del flusso, consiste nel modificare la velocità di rotazione 𝑢𝑢 del 
gruppo turbo-compressore. Questo metodo, tuttavia, non è applicabi-
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le agli impianti monoasse per la produzione di energia elettrica in 
quanto la velocità di rotazione è imposta dall’alternatore in relazione 
alla frequenza di rete. È invece applicabile nei casi in cui l’utilizzatore 
può operare a velocità variabile. 

Per ovviare a questo problema si può realizzare un impianto a due 
assi: 

 un primo asse, svincolato dall’utilizzatore, in cui sono calettati il 
compressore e una turbina di adeguata potenza che ha l’unico 
compito di azionare il compressore; 

 un secondo asse in cui sono calettati l’utilizzatore e una seconda 
turbina che ha il solo compito di azionare l’utilizzatore. 

Mentre il secondo asse ruota a velocità costante, se questa è imposta 
da un alternatore, il primo asse può variare la velocità in funzione del 
carico operando in condizioni ottimali dal punto di vista fluidodina-
mico.  

Il fatto che il secondo asse ruoti a velocità costante ha poca in-
fluenza sul rendimento e sulla stabilità di funzionamento della turbi-
na, caratterizzata da palettature più tozze rispetto al compressore e 
per questo meno sensibili alle variazioni dell’angolo di incidenza del 
flusso; ciò anche perché nei condotti palari lo sviluppo dello strato 
limite è contrastato dall’aumento dell’energia cinetica del flusso du-
rante l’espansione. 

Il fatto, invece, che il primo asse possa ruotare a velocità variabile, 
consente al compressore, molto più sensibile alle variazioni 
dell’angolo di incidenza e suscettibile di instabilità per stallo e pom-
paggio, di operare in condizioni di similitudine cinematica dei trian-
goli di velocità al variare del carico. In tal modo il compressore può 
operare, nelle diverse condizioni di carico, in punti di funzionamento 
ottimali lontani dalle condizioni di instabilità per stallo e pompaggio. 
 
  

4.4 Impianti di turbina a gas a due assi 
 
Sul piano concettuale un impianto di turbina a gas a due assi può es-
sere concepito secondo due diverse configurazioni, con turbine di-
sposte in parallelo o in serie. 
 
Impianto a due assi con turbine in parallelo 
La figura 4.4.1 mostra lo schema funzionale semplificato di un im-
pianto di turbina a gas a due assi con turbine disposte in parallelo, 
mentre la figura 4.4.2 riporta un’illustrazione schematica del ciclo 
termodinamico. 

Sul primo asse sono calettati il compressore e la prima turbina T1, 
esclusivamente preposta al trascinamento del compressore, nella qua-
le fluisce una frazione 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,1 della portata massica di gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔 comples-
sivamente uscente dalla camera di combustione. La portata 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,1 è tale 
da assicurare la potenza della turbina necessaria per il trascinamento 
del compressore. Il gruppo compressore-turbina T1 è svincolato 
dall’utilizzatore e perciò può ruotare a velocità diversa e, soprattutto, 
variabile secondo il carico.  

Sul secondo asse sono calettati l’utilizzatore e la seconda turbi-
na T2, esclusivamente preposta al trascinamento dell’utilizzatore, nel-
la quale fluisce la restante frazione 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,2 della portata complessiva di 
gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔. La seconda turbina è perciò esclusivamente preposta alla 
produzione di potenza utile. 

Con riferimento al ciclo termodinamico, fino al punto 3 si ha un 
unico fluido operativo che si divide poi nelle due turbine evolvendo 
secondo due distinte curve di espansione. Il punto 4 di fine espansio-
ne sarà in generale diverso per le due turbine (4_1 e 4_2), a meno che 
esse non abbiano uguale rendimento. 
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Figura 4.4.1. Schema turbina a gas a due assi con turbine in parallelo. 
 

 
Figura 4.4.2. Ciclo termodinamico di turbina a gas a due assi con turbine in 
parallelo. 
 
Con riferimento alla figura 4.4.1 si possono esprimere i seguenti bi-
lanci di massa e di energia (potenza): 
 
Bilancio di materia sui due assi 
 

𝑚̇𝑚𝑔𝑔 = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 + 𝑚̇𝑚𝑐𝑐 = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,1 + 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,2 (4.4.1) 
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Bilancio di energia (potenza) sul primo asse 
Sul primo asse si ha il bilancio energetico che assicura l’equilibrio del 
gruppo compressore-turbina T1: 
 

𝑃𝑃𝐶𝐶 = 𝑃𝑃𝑇𝑇1 (4.4.2) 
 
ed esplicitando: 
 

𝑚̇𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 ∙ (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,1𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4,1) ∙ η𝑜𝑜,1 (4.4.3) 
 
Il rendimento η𝑜𝑜,1 è il rendimento organico del primo asse e tiene 
conto del fatto che una piccola parte della potenza prodotta dalla tur-
bina T1 viene assorbita dagli ausiliari asserviti al gruppo compresso-
re-turbina T1. 
 
Bilancio di energia (potenza) sul secondo asse 
Sul secondo asse si ha la produzione da parte della turbina T2 della 
potenza 𝑃𝑃𝑒𝑒 effettivamente disponibile all’utilizzatore: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑃𝑃𝑇𝑇2 (4.4.4) 
 
ed esplicitando: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,2𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4,2) ∙ η𝑜𝑜,2 (4.4.5) 
 
Analogamente al primo asse, il rendimento η𝑜𝑜,2 è il rendimento orga-
nico del secondo asse e tiene conto del fatto che una piccola parte del-
la potenza prodotta dalla turbina T2 viene assorbita dagli ausiliari as-
serviti al gruppo utilizzatore-turbina T2. 

Per un prestabilito valore della portata d’aria all’ingresso del com-
pressore (si può eventualmente operare in termini specifici facendo 
riferimento ad una portata d’aria unitaria), noti i valori delle tempera-
ture estreme 𝑇𝑇1 e 𝑇𝑇3 e del rapporto di compressione 𝛽𝛽, assumendo per 
semplicità nulle tutte le perdite di carico, si determinano immediata-



 
 
Figura 4.4.1. Schema turbina a gas a due assi con turbine in parallelo. 
 

 
Figura 4.4.2. Ciclo termodinamico di turbina a gas a due assi con turbine in 
parallelo. 
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la potenza prodotta dalla turbina T2 viene assorbita dagli ausiliari as-
serviti al gruppo utilizzatore-turbina T2. 

Per un prestabilito valore della portata d’aria all’ingresso del com-
pressore (si può eventualmente operare in termini specifici facendo 
riferimento ad una portata d’aria unitaria), noti i valori delle tempera-
ture estreme 𝑇𝑇1 e 𝑇𝑇3 e del rapporto di compressione 𝛽𝛽, assumendo per 
semplicità nulle tutte le perdite di carico, si determinano immediata-



mente le temperature di fine compressione 𝑇𝑇2 e di fine espansione 𝑇𝑇4,1 
e 𝑇𝑇4,2 del primo e del secondo gruppo, essendo: 
 

𝑇𝑇2′ = 𝑇𝑇1 ∙ 𝛽𝛽𝜆𝜆𝑎𝑎 
 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 +
𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1
η𝐶𝐶

 
(4.4.6) 

 

𝑇𝑇4′ = 𝑇𝑇3 ∙
1
𝛽𝛽𝜆𝜆𝑔𝑔

 

 
𝑇𝑇4,1 = 𝑇𝑇3 − η𝑇𝑇,1 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′) 

 
𝑇𝑇4,2 = 𝑇𝑇3 − η𝑇𝑇,2 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4′) 

(4.4.7) 

 
Si noti che il punto 4’ di fine espansione isoentropica è lo stesso per le 
due turbine in quanto dipendente esclusivamente da 𝑇𝑇3 e da 𝛽𝛽. 

Note la portata d’aria 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 e le temperature 𝑇𝑇1, 𝑇𝑇2, 𝑇𝑇3 e 𝑇𝑇4,1, nonché il 
rendimento organico η𝑜𝑜,1 del primo gruppo, dall’equazione (4.4.3) si 
determina la portata massica di gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,1 evolvente nella turbina T1. 
La portata massica di gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,2 evolvente nella turbina T2 si determina 
attraverso il bilancio di materia di cui all’equazione (4.4.1) per diffe-
renza rispetto alla portata totale 𝑚̇𝑚𝑔𝑔: 
 

𝑚̇𝑚𝑔𝑔,2 = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔 − 𝑚̇𝑚𝑔𝑔,1 (4.4.8) 
 
La portata massica 𝑚̇𝑚𝑔𝑔 non è però nota a priori, ma può essere deter-
minata attraverso i bilanci di materia e di energia della camera di 
combustione. Per quanto riguarda il bilancio di materia, dalla (4.4.1) 
si ha: 
 

𝑚̇𝑚𝑔𝑔 = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (1 +
𝑚̇𝑚𝑐𝑐
𝑚̇𝑚𝑎𝑎

) = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (1 +
1
α) = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (

α + 1
α ) (4.4.9) 

 

mentre per quanto riguarda il bilancio di energia, si ha (Cfr. eq. 
(4.1.110)): 
 

α =
(𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) ∙ η𝑐𝑐𝑐𝑐 − ℎ3

ℎ3 − ℎ2
 (4.4.10) 

 
Dal bilancio energetico del secondo asse, espresso dall’equazione 
(4.4.5), noto il rendimento organico η𝑜𝑜,2, si determina infine la poten-
za 𝑃𝑃𝑒𝑒 effettivamente disponibile all’utilizzatore. 

Nella realtà non si adotta la soluzione in parallelo a causa delle dif-
ficoltà costruttive insite nella ripartizione della portata dei gas 
all’uscita della camera di combustione in condotti separati che ali-
mentano le due turbine e delle difficoltà operative insite nel controllo 
della ripartizione della portata di gas nelle due turbine. 
 
Impianto a due assi con turbine in serie 
La soluzione adottata in pratica è quella di porre le due turbine in ca-
scata. La figura 4.4.3 mostra lo schema funzionale semplificato di un 
impianto di turbina a gas a due assi con turbine disposte in serie, 
mentre la figura 4.4.4 riporta un’illustrazione schematica del ciclo 
termodinamico. 
 

 
Figura 4.4.3. Schema turbina a gas a due assi con turbine in serie. 
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Figura 4.4.3. Schema turbina a gas a due assi con turbine in serie. 

 

  

  

  



 

 
Figura 4.4.4. Ciclo termodinamico di turbina a gas a due assi con turbine in 
serie. 
 
Come nel caso precedente, sul primo asse sono calettati il compresso-
re e la prima turbina T1, esclusivamente preposta al trascinamento 
del compressore, nella quale, però, ora fluisce l’intera portata di gas 
𝑚̇𝑚𝑔𝑔 uscente dalla camera di combustione. L’equilibrio meccanico del 
sistema compressore-turbina T1 questa volta è intrinsecamente de-
terminato dalla pressione allo scarico della turbina (punto 4), inter-
media tra le pressioni minima e massima del ciclo, e dal corrispon-
dente salto entalpico. Come nel caso precedente, il gruppo compres-
sore-turbina T1 è svincolato dall’utilizzatore e perciò può ruotare a 
velocità diversa e, soprattutto, variabile in relazione al carico.  

Sul secondo asse sono calettati l’utilizzatore e la seconda turbi-
na T2, esclusivamente preposta al trascinamento dell’utilizzatore, nel-
la quale fluisce sempre l’intera portata di gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔 uscente dalla camera 
di combustione. La seconda turbina, che sfrutta il restante salto di 
pressione e, quindi, il corrispondente salto entalpico, è perciò esclusi-
vamente preposta alla produzione di potenza utile. 

Il gruppo sul primo asse compressore-turbina T1 è chiamato gene-
ratore di gas caldi, perché il suo scopo è, in sostanza, quello di pro-
durre un flusso di gas ad elevata temperatura e a pressione maggiore 

 

di quella atmosferica in modo da realizzare un salto entalpico da uti-
lizzare per l’espansione nella turbina T2, che sviluppa in tal modo la 
potenza destinata all’utilizzatore. 

Con riferimento alla figura 4.4.3 si possono esprimere i seguenti bi-
lanci di energia (potenza) sui due assi: 
 
Bilancio di energia (potenza) sul primo asse 
Sul primo asse si ha il bilancio energetico che assicura l’equilibrio del 
gruppo compressore-turbina T1, che in termini globali si esprime co-
me nel caso precedente: 
 

𝑃𝑃𝐶𝐶 = 𝑃𝑃𝑇𝑇1 (4.4.11) 
 
ed esplicitando: 
 

𝑚̇𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 ∙ (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) ∙ η𝑜𝑜,1 (4.4.12) 
 
Bilancio di energia (potenza) sul secondo asse 
Sul secondo asse si ha la produzione da parte della turbina T2 della 
potenza 𝑃𝑃𝑒𝑒 effettivamente disponibile all’utilizzatore, che in termini 
globali si esprime come nel caso precedente: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑃𝑃𝑇𝑇2 (4.4.13) 
 
ed esplicitando: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇5) ∙ η𝑜𝑜,2 (4.4.14) 
 
Con gli stessi presupposti del caso precedente, vale a dire per un pre-
stabilito valore della portata d’aria all’ingresso del compressore (ov-
vero considerando, in termini specifici, una portata d’aria unitaria), 
noti i valori della temperatura 𝑇𝑇1 e del rapporto di compressione 𝛽𝛽𝐶𝐶, 
distinto in questo caso dai rapporti di espansione 𝛽𝛽𝑇𝑇1 e 𝛽𝛽𝑇𝑇2 delle due 
turbine, assumendo sempre per semplicità nulle tutte le perdite di ca-
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di quella atmosferica in modo da realizzare un salto entalpico da uti-
lizzare per l’espansione nella turbina T2, che sviluppa in tal modo la 
potenza destinata all’utilizzatore. 

Con riferimento alla figura 4.4.3 si possono esprimere i seguenti bi-
lanci di energia (potenza) sui due assi: 
 
Bilancio di energia (potenza) sul primo asse 
Sul primo asse si ha il bilancio energetico che assicura l’equilibrio del 
gruppo compressore-turbina T1, che in termini globali si esprime co-
me nel caso precedente: 
 

𝑃𝑃𝐶𝐶 = 𝑃𝑃𝑇𝑇1 (4.4.11) 
 
ed esplicitando: 
 

𝑚̇𝑚𝑎𝑎𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑎𝑎 ∙ (𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4) ∙ η𝑜𝑜,1 (4.4.12) 
 
Bilancio di energia (potenza) sul secondo asse 
Sul secondo asse si ha la produzione da parte della turbina T2 della 
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globali si esprime come nel caso precedente: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑃𝑃𝑇𝑇2 (4.4.13) 
 
ed esplicitando: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚̇𝑚𝑔𝑔𝑐𝑐𝑝𝑝,𝑔𝑔 ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇5) ∙ η𝑜𝑜,2 (4.4.14) 
 
Con gli stessi presupposti del caso precedente, vale a dire per un pre-
stabilito valore della portata d’aria all’ingresso del compressore (ov-
vero considerando, in termini specifici, una portata d’aria unitaria), 
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rico, si determina immediatamente la temperatura di fine compres-
sione 𝑇𝑇2 essendo sempre: 
 

𝑇𝑇2′ = 𝑇𝑇1 ∙ 𝛽𝛽𝐶𝐶
𝜆𝜆𝑎𝑎 

 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 +
𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1
η𝐶𝐶

 
(4.4.15) 

 
Nota quindi la temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3, nonché il rendimen-
to organico η𝑜𝑜,1, il bilancio energetico del primo asse, espresso 
dall’equazione (4.4.12), consente di determinare la temperatura 𝑇𝑇4 
una volta nota la portata dei gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔. La portata dei gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔 si deter-
mina sempre attraverso i bilanci di materia e di energia della camera 
di combustione, essendo, come nel caso precedente: 
 

𝑚̇𝑚𝑔𝑔 = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (1 +
𝑚̇𝑚𝑐𝑐
𝑚̇𝑚𝑎𝑎

) = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (1 +
1
α) = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (

α + 1
α ) (4.4.16) 

 
mentre per quanto riguarda il bilancio di energia, si ha: 
 

α =
(𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) ∙ η𝑐𝑐𝑐𝑐 − ℎ3

ℎ3 − ℎ2
 (4.4.17) 

 
Determinata la temperatura 𝑇𝑇4 dall’equazione (4.4.12), per poter de-
terminare la potenza effettiva 𝑃𝑃𝑒𝑒 mediante l’equazione (4.4.14) è ne-
cessario determinare la temperatura 𝑇𝑇5 a fine espansione della secon-
da turbina. La temperatura 𝑇𝑇5 può essere determinata ricorrendo alle 
solite relazioni: 
 

𝑇𝑇5 = 𝑇𝑇4 − η𝑇𝑇,2 ∙ (𝑇𝑇4 − 𝑇𝑇5′) 
 

𝑇𝑇5′ = 𝑇𝑇4 ∙
1
𝛽𝛽𝑇𝑇2
𝜆𝜆𝑔𝑔 

(4.4.18) 

 

La determinazione della temperatura 𝑇𝑇5′, tuttavia, presuppone la co-
noscenza del rapporto di espansione della seconda turbina 𝛽𝛽𝑇𝑇2, che è 
incognito non essendo nota la pressione intermedia, il cui valore di-
pende proprio dall’equilibrio meccanico del primo asse. Per determi-
nare 𝛽𝛽𝑇𝑇2 si procede quindi come segue. 

Nota la temperatura 𝑇𝑇4, precedentemente determinata dal bilancio 
energetico del primo asse di cui all’equazione (4.4.12), si determinano 
nell’ordine, la temperatura 𝑇𝑇4′ di fine espansione isoentropica e, quin-
di, il rapporto di espansione 𝛽𝛽𝑇𝑇1 della prima turbina, mediante le re-
lazioni: 
 

𝑇𝑇4′ = 𝑇𝑇3 −
(𝑇𝑇3 − 𝑇𝑇4)

η𝑇𝑇1
 

 

𝛽𝛽𝑇𝑇1 = (𝑇𝑇3𝑇𝑇4′
)
1
𝜆𝜆𝑔𝑔

 

(4.4.19) 

 
D’altra parte, il rapporto di compressione totale 𝛽𝛽𝐶𝐶 uguaglia il pro-
dotto dei rapporti di espansione 𝛽𝛽𝑇𝑇1 e 𝛽𝛽𝑇𝑇2 delle due turbine, si ha in-
fatti: 
 

𝛽𝛽𝐶𝐶 =
𝑝𝑝2
𝑝𝑝1

= 𝑝𝑝3
𝑝𝑝5

= 𝑝𝑝3
𝑝𝑝4

∙ 𝑝𝑝4𝑝𝑝5
= 𝛽𝛽𝑇𝑇1 ∙ 𝛽𝛽𝑇𝑇2 (4.4.20) 

 
Pertanto, una volta determinato 𝛽𝛽𝑇𝑇1 dalle (4.4.19), si determina 𝛽𝛽𝑇𝑇2 
dalla (4.4.20), essendo: 
 

𝛽𝛽𝑇𝑇2 =
𝛽𝛽𝐶𝐶
𝛽𝛽𝑇𝑇1

 (4.4.21) 

 
Determinato così il rapporto di espansione 𝛽𝛽𝑇𝑇2 si può determinare la 
temperatura 𝑇𝑇5 mediante le equazioni (4.4.18) e infine, dal bilancio 
energetico del secondo asse, espresso dall’equazione (4.4.14), noto il 
rendimento organico η𝑜𝑜,2, si determina la potenza 𝑃𝑃𝑒𝑒 effettivamente 
disponibile all’utilizzatore. 



rico, si determina immediatamente la temperatura di fine compres-
sione 𝑇𝑇2 essendo sempre: 
 

𝑇𝑇2′ = 𝑇𝑇1 ∙ 𝛽𝛽𝐶𝐶
𝜆𝜆𝑎𝑎 

 

𝑇𝑇2 = 𝑇𝑇1 +
𝑇𝑇2′ − 𝑇𝑇1
η𝐶𝐶

 
(4.4.15) 

 
Nota quindi la temperatura massima del ciclo 𝑇𝑇3, nonché il rendimen-
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dall’equazione (4.4.12), consente di determinare la temperatura 𝑇𝑇4 
una volta nota la portata dei gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔. La portata dei gas 𝑚̇𝑚𝑔𝑔 si deter-
mina sempre attraverso i bilanci di materia e di energia della camera 
di combustione, essendo, come nel caso precedente: 
 

𝑚̇𝑚𝑔𝑔 = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (1 +
𝑚̇𝑚𝑐𝑐
𝑚̇𝑚𝑎𝑎

) = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (1 +
1
α) = 𝑚̇𝑚𝑎𝑎 ∙ (

α + 1
α ) (4.4.16) 

 
mentre per quanto riguarda il bilancio di energia, si ha: 
 

α =
(𝐻𝐻𝑖𝑖 + ℎ𝑐𝑐) ∙ η𝑐𝑐𝑐𝑐 − ℎ3

ℎ3 − ℎ2
 (4.4.17) 
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Capitolo 5 

Introduzione agli impianti 
combinati e alla  
cogenerazione 

5.1 Potenzialità del recupero dell’energia termica ri-
lasciata dalle turbine a gas 

 
Come già evidenziato, la turbina a gas è un motore termico caratte-
rizzato, nella configurazione in ciclo semplice, da rendimenti oramai 
paragonabili a quelli degli impianti a vapore. Rispetto agli impianti a 
vapore presenta però una sostanziale differenza in relazione al livello 
di temperatura dell’energia non convertita in lavoro e restituita 
all’ambiente. 

Mentre negli impianti a vapore l’energia termica non trasformata 
in lavoro viene rilasciata all’esterno, principalmente attraverso il con-
densatore, ad una temperatura di poco maggiore di quella ambiente, 
essendo perciò di nessuna utilità ai fini di un eventuale recupero1, 
nelle turbine a gas tale energia viene rilasciata, come calore sensibile 
dei gas reflui, ad elevata temperatura, dell’ordine di 550÷650 °C (e ol-
tre) nelle turbine a gas industriali (heavy duty) e di 400-450 °C nelle 

 
1 Anche l’energia termica non trasferita al ciclo termodinamico nel generatore di va-
pore e rilasciata in atmosfera come calore sensibile dei gas reflui, è priva di interesse 
pratico ai fini di un eventuale recupero. 
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turbine a gas di derivazione aeronautica (aeroderivative). Il calore 
sensibile dei gas di scarico della turbina a gas rappresenta, per que-
sto, una vera e propria fonte energetica di qualità, in virtù dell’elevata 
temperatura, della continuità e regolarità di produzione, della dispo-
nibilità e fruibilità e, quindi, delle potenzialità di recupero. 

Il recupero può essere effettuato con riferimento a due diversi 
campi di applicazione: 

 Recupero di energia termica con utilizzo finalizzato alla conver-
sione termodinamica in energia meccanica in un impianto motore 
termico sottoposto in cascata, di norma un impianto a vapore 
d’acqua specificamente concepito; 

 Recupero dell’energia termica finalizzato al suo utilizzo diretto o 
indiretto in processi tecnologici di tipo prevalentemente industria-
le. 

 Nel primo caso si realizza un sistema integrato per la sola produ-
zione di energia meccanica (elettrica) con due sezioni di conver-
sione costituite rispettivamente da un impianto di turbina a gas 
(impianto sovrapposto) e un impianto di turbina a vapore (im-
pianto sottoposto); il sistema integrato nel suo complesso è deno-
minato “Impianto a cicli combinati gas-vapore”, o “Impianto com-
binato gas-vapore” o ancora, più semplicemente e sinteticamente, 
“Impianto combinato”. 

Nel secondo caso si realizza un sistema integrato per la produzione 
combinata e contestuale di energia meccanica (elettrica) e termica per 
usi tecnologici e di processo. La produzione combinata di energia 
elettrica e termica prende il nome di “Cogenerazione”. 

L’impianto combinato, nella sua generalità, può essere basato su 
un motore termico sovrapposto diverso dalla turbina a gas, ad esem-
pio un motore alternativo a combustione interna, e su un motore ter-
mico sottoposto diverso dall’impianto a vapore, ad esempio un moto-
re ORC a fluido organico. 

Anche la cogenerazione può essere realizzata, in pratica, con qualsiasi 
motore termico (motori alternativi a combustione interna, impianti a 
vapore, impianti combinati, motori Stirling, ecc.) ed anche con sistemi 
di conversione diretta, per via elettrochimica, come le celle a combu-
stibile, o anche per via fotovoltaica, come i pannelli solari ibridi foto-
voltaico-termici.  

Nel seguito vengono riportati brevi cenni sulle caratteristiche co-
stitutive e funzionali e sul bilancio energetico degli impianti combina-
ti e sui principi informatori della cogenerazione. 

5.2 Impianti combinati gas-vapore 
 
Un impianto combinato è costituito da un sistema integrato composto 
da due impianti motori termici in cascata: l’impianto sovrapposto, 
alimentato da una fonte esterna di energia (combustibile), e 
l’impianto sottoposto, alimentato con l’energia termica rilasciata 
dall’impianto sovrapposto. L'esempio più comune è quello 
dell’impianto combinato gas-vapore, composto da una turbina a gas, 
che costituisce l’impianto sovrapposto, e da un impianto a vapore 
d’acqua, che costituisce l’impianto sottoposto. La figura 5.2.1 mostra 
lo schema elementare di impianto combinato gas-vapore a due alberi, 
con turbina a vapore disgiunta dalla turbina a gas2. 
 

 
2 Si possono avere soluzioni monoalbero, specie per applicazioni di piccola-media 
potenza, dove la turbina a vapore è calettata sullo stesso albero della turbina a gas in 
modo da avere un solo alternatore. In questo caso, il collegamento tra turbina a gas e 
turbina a vapore può prevedere una frizione (clutch) che consente alla turbina a gas 
di funzionare in modo indipendente senza trascinare la turbina a vapore in caso di 
fermata della sezione a vapore. 
Nel caso di impianti di grande potenza, viceversa, si possono avere sistemi multial-
bero costituiti, ad esempio, da due turbine a gas, due generatori di vapore a recupero 
e una sola turbina a vapore, realizzando così un sistema con tre turboalternatori.  
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Figura 5.2.1. Schema elementare di un impianto combinato gas-vapore. 
 
I gas di scarico uscenti dalla turbina a gas (impianto sovrapposto) 
vengono inviati in un generatore di vapore a recupero dove avviene 
lo scambio di calore con l’acqua e la produzione di vapore surriscal-
dato, che viene inviato nella turbina a vapore. L'impianto a vapore 
(impianto sottoposto) è più semplice di un impianto a vapore con-
venzionale; il generatore di vapore a recupero, in particolare, è co-
struttivamente diverso dal generatore di vapore convenzionale per-
ché in questo caso non si ha la combustione. Nella configurazione 
elementare schematizzata in figura 5.2.1, il generatore di vapore a re-
cupero è composto da tre sezioni distinte di scambio termico costitui-
te da fasci tubieri disposti in controcorrente rispetto ai gas, dove si ha 
il preriscaldamento dell’acqua di alimento fino alle condizioni di sa-
turazione (sezione di preriscaldamento, PR), la vaporizzazione con 
produzione di vapore saturo (sezione di vaporizzazione, VAP) e, in-
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fine, il surriscaldamento del vapore saturo (sezione di surriscalda-
mento, SH). 

L'impianto illustrato in figura 5.2.1 è a un livello di pressione, nel 
senso che produce vapore surriscaldato ad una sola pressione. Negli 
impianti combinati di potenza medio-alta si produce vapore ad al-
meno due diversi livelli di pressione (due flussi distinti ad alta e me-
dia pressione) che alimentano turbine a vapore a più ammissioni. 
Negli impianti di grande potenza si adottano, di norma, tre livelli di 
pressione. 

Nell'impianto a vapore sottoposto non si pratica la rigenerazione 
perché l’aumento di rendimento del ciclo che ne consegue è in questo 
caso vanificato dalla diminuzione del rendimento del generatore di 
vapore causata dalla temperatura dell’acqua di alimento in ingresso 
più elevata, non essendo possibile raffreddare ulteriormente i gas re-
flui come avviene nei generatori di vapore a combustione attraverso 
il preriscaldamento dell’aria comburente.  
 
Bilancio energetico e rendimento dell’impianto combinato 
Con riferimento alla figura 5.2.1, indicati con 𝐸𝐸𝐺𝐺 = 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 e con 𝐿𝐿𝐺𝐺 ri-
spettivamente l'energia del combustibile introdotto nella camera di 
combustione e il lavoro prodotto dalla turbina a gas, indicati inoltre 
con η𝑐𝑐𝑐𝑐, η𝑟𝑟,𝐺𝐺, η𝑜𝑜,𝐺𝐺 i rendimenti della camera di combustione, del ciclo 
reale e organico della turbina a gas, si ha: 
 

η𝐺𝐺 =
𝐿𝐿𝐺𝐺
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝑐𝑐𝑐𝑐  ∙ η𝑟𝑟,𝐺𝐺  ∙ η𝑜𝑜,𝐺𝐺 (5.2.1) 

 
Nel quadro di un approccio semplificato, in questa sede si possono 
considerare trascurabili le perdite minori (secondarie) della turbina a 
gas, considerando unitari i rendimenti della camera di combustione e 
organico. In prima approssimazione si ha pertanto: 
 

η𝑐𝑐𝑐𝑐 = η𝑜𝑜,𝐺𝐺 = 1 
 (5.2.2) 
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impianti combinati di potenza medio-alta si produce vapore ad al-
meno due diversi livelli di pressione (due flussi distinti ad alta e me-
dia pressione) che alimentano turbine a vapore a più ammissioni. 
Negli impianti di grande potenza si adottano, di norma, tre livelli di 
pressione. 

Nell'impianto a vapore sottoposto non si pratica la rigenerazione 
perché l’aumento di rendimento del ciclo che ne consegue è in questo 
caso vanificato dalla diminuzione del rendimento del generatore di 
vapore causata dalla temperatura dell’acqua di alimento in ingresso 
più elevata, non essendo possibile raffreddare ulteriormente i gas re-
flui come avviene nei generatori di vapore a combustione attraverso 
il preriscaldamento dell’aria comburente.  
 
Bilancio energetico e rendimento dell’impianto combinato 
Con riferimento alla figura 5.2.1, indicati con 𝐸𝐸𝐺𝐺 = 𝑚𝑚𝑐𝑐𝐻𝐻𝑖𝑖 e con 𝐿𝐿𝐺𝐺 ri-
spettivamente l'energia del combustibile introdotto nella camera di 
combustione e il lavoro prodotto dalla turbina a gas, indicati inoltre 
con η𝑐𝑐𝑐𝑐, η𝑟𝑟,𝐺𝐺, η𝑜𝑜,𝐺𝐺 i rendimenti della camera di combustione, del ciclo 
reale e organico della turbina a gas, si ha: 
 

η𝐺𝐺 =
𝐿𝐿𝐺𝐺
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝑐𝑐𝑐𝑐  ∙ η𝑟𝑟,𝐺𝐺  ∙ η𝑜𝑜,𝐺𝐺 (5.2.1) 

 
Nel quadro di un approccio semplificato, in questa sede si possono 
considerare trascurabili le perdite minori (secondarie) della turbina a 
gas, considerando unitari i rendimenti della camera di combustione e 
organico. In prima approssimazione si ha pertanto: 
 

η𝑐𝑐𝑐𝑐 = η𝑜𝑜,𝐺𝐺 = 1 
 (5.2.2) 



η𝐺𝐺 =
𝐿𝐿𝐺𝐺
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝑟𝑟,𝐺𝐺 =
𝐿𝐿𝐺𝐺
𝑄𝑄1𝐺𝐺

= 1 − 𝑄𝑄2𝐺𝐺
𝑄𝑄1𝐺𝐺

 

 
Dal bilancio energetico della turbina a gas, ovvero dalle equazioni 
(5.2.2), l’energia termica 𝑄𝑄2𝐺𝐺 rilasciata dalla turbina a gas risulta: 
 

𝑄𝑄2𝐺𝐺 = 𝐸𝐸𝐺𝐺 − 𝐿𝐿𝐺𝐺 = (1 − η𝐺𝐺) ∙ 𝐸𝐸𝐺𝐺 (5.2.3) 
 
La sezione a vapore è alimentata con l’energia termica 𝑄𝑄2𝐺𝐺, pertanto il 
suo rendimento sarà dato dalla relazione: 
 

η𝑉𝑉 =
𝐿𝐿𝑉𝑉
𝑄𝑄2𝐺𝐺

 (5.2.4) 

 
Il rendimento dell'impianto combinato è dato dal rapporto fra 
l’effetto utile (somma del lavoro utile prodotto dai due impianti a gas 
e a vapore) e l’energia messa a disposizione dall’esterno per la pro-
duzione dell’effetto utile (energia primaria del combustibile), vale a 
dire: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 =
𝐿𝐿𝐺𝐺 + 𝐿𝐿𝑉𝑉
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝐺𝐺 +
𝐿𝐿𝑉𝑉
𝐸𝐸𝐺𝐺

 (5.2.5) 

 
Combinando la (5.2.5) con le equazioni (5.2.3) e (5.2.4) si ha: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 +
η𝑉𝑉 ∙ 𝑄𝑄2𝐺𝐺
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 ∙ (1 − η𝐺𝐺) (5.2.6) 

 
o anche, rielaborando la (5.2.6): 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 − η𝐺𝐺 ∙ η𝑉𝑉 (5.2.7) 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝑉𝑉 + η𝐺𝐺 ∙ (1 − η𝑉𝑉) (5.2.8) 
 
Le equazioni (5.2.6÷5.2.8) esprimono il rendimento dell’impianto 
combinato semplicemente in funzione dei rendimenti η𝐺𝐺 e η𝑉𝑉 delle 

due sezioni a gas e a vapore. L’equazione (5.2.7), in particolare, 
esprime una simmetria termodinamica per la quale il rendimento 
dell’impianto combinato è dato dalla somma meno il prodotto dei 
rendimenti delle due sezioni. Questa condizione si realizza quando si 
hanno due processi in cascata in cui la sezione sottoposta è alimentata 
con tutta l’energia termica rilasciata dalla sezione sovrapposta 
(l’energia termica rilasciata dalla turbina a gas è tutta quanta intro-
dotta nel generatore di vapore a recupero) e solo con questa (la sezio-
ne a vapore sottoposta non utilizza altre fonti energetiche esterne, ad 
esempio non prevede l’utilizzo di combustibile addizionale in una 
post-combustione nel generatore di vapore). 

Si osservi che nelle equazioni (5.2.6÷5.2.8) compaiono i rendimenti 
globali dell’impianto a gas e dell’impianto a vapore, entrambi dati dal 
prodotto dei rendimenti dei processi in cascata interni a ciascun im-
pianto. Per l’impianto di turbina a gas il rendimento globale η𝐺𝐺 è dato 
dall’equazione (5.2.1), ma per le ipotesi assunte esso coincide, con 
buona approssimazione, con il rendimento del ciclo η𝑟𝑟,𝐺𝐺, come sanci-
to dalle equazioni (5.2.2). Per l’impianto a vapore vale la relazione: 
 

η𝑉𝑉 = η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 ∙ η𝑟𝑟,𝑉𝑉 ∙ η𝑜𝑜,𝑉𝑉 (5.2.9) 
 
In questo caso, tuttavia, i rendimenti del generatore di vapore a recu-
pero η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 e del ciclo reale η𝑟𝑟,𝑉𝑉 sono sensibilmente più bassi dei corri-
spondenti rendimenti degli impianti a combustione convenzionali.  

Nel caso di generatori di vapore a recupero a un livello di pressio-
ne, come quello in esame, il rendimento del generatore di vapore è 
dell’ordine del 65÷75%, intorno all’80% nel caso di generatori di va-
pore a due livelli di pressione e all’85% nel caso di tre livelli di pres-
sione, a fronte di un valore medio di riferimento del 90% nel caso dei 
generatori di vapore a combustione convenzionali.  

Per quanto riguarda il ciclo termodinamico, sebbene negli impianti 
più moderni e di potenza più elevata, a due e a tre livelli di pressione, 
si realizzino temperature del vapore surriscaldato simili o perfino 
maggiori di quelle tipiche degli impianti a vapore subcritici (540 °C), 
le pressioni, per ragioni che in questa sede non è il caso di approfon-



η𝐺𝐺 =
𝐿𝐿𝐺𝐺
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝑟𝑟,𝐺𝐺 =
𝐿𝐿𝐺𝐺
𝑄𝑄1𝐺𝐺

= 1 − 𝑄𝑄2𝐺𝐺
𝑄𝑄1𝐺𝐺

 

 
Dal bilancio energetico della turbina a gas, ovvero dalle equazioni 
(5.2.2), l’energia termica 𝑄𝑄2𝐺𝐺 rilasciata dalla turbina a gas risulta: 
 

𝑄𝑄2𝐺𝐺 = 𝐸𝐸𝐺𝐺 − 𝐿𝐿𝐺𝐺 = (1 − η𝐺𝐺) ∙ 𝐸𝐸𝐺𝐺 (5.2.3) 
 
La sezione a vapore è alimentata con l’energia termica 𝑄𝑄2𝐺𝐺, pertanto il 
suo rendimento sarà dato dalla relazione: 
 

η𝑉𝑉 =
𝐿𝐿𝑉𝑉
𝑄𝑄2𝐺𝐺

 (5.2.4) 

 
Il rendimento dell'impianto combinato è dato dal rapporto fra 
l’effetto utile (somma del lavoro utile prodotto dai due impianti a gas 
e a vapore) e l’energia messa a disposizione dall’esterno per la pro-
duzione dell’effetto utile (energia primaria del combustibile), vale a 
dire: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 =
𝐿𝐿𝐺𝐺 + 𝐿𝐿𝑉𝑉
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝐺𝐺 +
𝐿𝐿𝑉𝑉
𝐸𝐸𝐺𝐺

 (5.2.5) 

 
Combinando la (5.2.5) con le equazioni (5.2.3) e (5.2.4) si ha: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 +
η𝑉𝑉 ∙ 𝑄𝑄2𝐺𝐺
𝐸𝐸𝐺𝐺

= η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 ∙ (1 − η𝐺𝐺) (5.2.6) 

 
o anche, rielaborando la (5.2.6): 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 − η𝐺𝐺 ∙ η𝑉𝑉 (5.2.7) 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝑉𝑉 + η𝐺𝐺 ∙ (1 − η𝑉𝑉) (5.2.8) 
 
Le equazioni (5.2.6÷5.2.8) esprimono il rendimento dell’impianto 
combinato semplicemente in funzione dei rendimenti η𝐺𝐺 e η𝑉𝑉 delle 

due sezioni a gas e a vapore. L’equazione (5.2.7), in particolare, 
esprime una simmetria termodinamica per la quale il rendimento 
dell’impianto combinato è dato dalla somma meno il prodotto dei 
rendimenti delle due sezioni. Questa condizione si realizza quando si 
hanno due processi in cascata in cui la sezione sottoposta è alimentata 
con tutta l’energia termica rilasciata dalla sezione sovrapposta 
(l’energia termica rilasciata dalla turbina a gas è tutta quanta intro-
dotta nel generatore di vapore a recupero) e solo con questa (la sezio-
ne a vapore sottoposta non utilizza altre fonti energetiche esterne, ad 
esempio non prevede l’utilizzo di combustibile addizionale in una 
post-combustione nel generatore di vapore). 

Si osservi che nelle equazioni (5.2.6÷5.2.8) compaiono i rendimenti 
globali dell’impianto a gas e dell’impianto a vapore, entrambi dati dal 
prodotto dei rendimenti dei processi in cascata interni a ciascun im-
pianto. Per l’impianto di turbina a gas il rendimento globale η𝐺𝐺 è dato 
dall’equazione (5.2.1), ma per le ipotesi assunte esso coincide, con 
buona approssimazione, con il rendimento del ciclo η𝑟𝑟,𝐺𝐺, come sanci-
to dalle equazioni (5.2.2). Per l’impianto a vapore vale la relazione: 
 

η𝑉𝑉 = η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 ∙ η𝑟𝑟,𝑉𝑉 ∙ η𝑜𝑜,𝑉𝑉 (5.2.9) 
 
In questo caso, tuttavia, i rendimenti del generatore di vapore a recu-
pero η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 e del ciclo reale η𝑟𝑟,𝑉𝑉 sono sensibilmente più bassi dei corri-
spondenti rendimenti degli impianti a combustione convenzionali.  

Nel caso di generatori di vapore a recupero a un livello di pressio-
ne, come quello in esame, il rendimento del generatore di vapore è 
dell’ordine del 65÷75%, intorno all’80% nel caso di generatori di va-
pore a due livelli di pressione e all’85% nel caso di tre livelli di pres-
sione, a fronte di un valore medio di riferimento del 90% nel caso dei 
generatori di vapore a combustione convenzionali.  

Per quanto riguarda il ciclo termodinamico, sebbene negli impianti 
più moderni e di potenza più elevata, a due e a tre livelli di pressione, 
si realizzino temperature del vapore surriscaldato simili o perfino 
maggiori di quelle tipiche degli impianti a vapore subcritici (540 °C), 
le pressioni, per ragioni che in questa sede non è il caso di approfon-



dire, sono sensibilmente inferiori rispetto a quelle tipiche degli im-
pianti a vapore a combustione. Per giunta, come già precisato, in nes-
sun caso si effettua la rigenerazione, poiché l’aumento del rendimen-
to del ciclo termodinamico che ne conseguirebbe è vanificato dalla 
diminuzione del rendimento del generatore di vapore a recupero. Ciò 
si evince chiaramente dall’equazione (5.2.5) considerando che gli 
eventuali spillamenti rigenerativi di vapore non hanno nessuna in-
fluenza sul funzionamento della turbina a gas, quindi sui termini 𝐿𝐿𝐺𝐺 
ed 𝐸𝐸𝐺𝐺 , mentre il vapore sottratto all’espansione riduce il lavoro 𝐿𝐿𝑉𝑉, 
determinando di conseguenza una diminuzione del rendimento 
complessivo dell’impianto combinato. Negli impianti di taglia medio-
piccola, ad un solo livello di pressione, inoltre, si effettua un solo sur-
riscaldamento del vapore e, spesso, a temperatura minore di quella 
tipica degli impianti a vapore a combustione, essendo la temperatura 
massima del vapore stabilita in relazione alla temperatura dei gas di 
scarico della turbina a gas. Ne segue che per un impianto a vapore ad 
un solo livello di pressione come quello in esame si possono ottenere 
valori del rendimento del generatore di vapore al più del 75% e del 
ciclo al più del 35%. Posto ottimisticamente, per esempio, η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 =
0,75, η𝑟𝑟,𝑉𝑉 = 0,35, η𝑜𝑜,𝑉𝑉 = 0,98 , risulta: 
 

η𝑉𝑉 =∙ 0,75 ∙ 0,35 ∙ 0,98 = 0,257 
 
Considerata inoltre una turbina a gas di media tecnologia, con η𝐺𝐺 =
0,34, risulta ancora: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 − η𝐺𝐺η𝑉𝑉 = 0,34 + 0,257 − 0,34 ∙ 0,257 = 0,51 
 
È rilevante il fatto che il rendimento globale del 51% è ottenuto con 
una turbina a gas basata su tecnologie che si possono considerare ri-
salenti alla fine degli anni ’80 del secolo scorso, integrata con un im-
pianto a vapore sottoposto molto semplice, caratterizzato da un ren-

 
3 Il rendimento organico è paragonabile a quello delle turbine a gas per l’esigua inci-
denza, rispetto agli impianti a vapore convenzionali, di organi ausiliari e accessori. 

dimento globale paragonabile a quello dei piccoli impianti a biomasse 
o di termovalorizzazione dei rifiuti. Il costo specifico di impianti 
combinati di questa tipologia è dell’ordine di 500÷600 €/kW. È appena 
il caso di ricordare che i più moderni impianti USC (ultra-supercritici) 
a vapore, con costi unitari di impianto pari a circa il triplo, presentano 
rendimenti dell’ordine del 45÷46%. L’impianto combinato, d’altra 
parte, utilizza un combustibile pregiato (gas naturale), il cui costo 
specifico è pari a circa di 3÷4 volte rispetto a quello del combustibile 
utilizzato negli impianti a vapore (carbone) il che si riflette, in ultima 
analisi, in un maggior costo specifico (del kWh) dell’energia prodotta. 

Sul fronte delle migliori tecnologie disponibili, per un impianto 
combinato a 3 livelli di pressione di moderna concezione, assumendo 
per la sezione a vapore η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 = 0,85, η𝑟𝑟,𝑉𝑉 = 0,40, η𝑜𝑜,𝑉𝑉 = 0,98, si ottie-
ne: 
 

η𝑉𝑉 =∙ 0,85 ∙ 0,40 ∙ 0,98 = 0,333 
 

Come si evince da questo esempio, anche nel caso delle migliori 
tecnologie degli impianti combinati il rendimento dell’impianto a va-
pore rimane sensibilmente minore del rendimento degli impianti a 
vapore convenzionali, per via del minore rendimento del generatore 
di vapore e del minore rendimento del ciclo in assenza di rigenera-
zione. 

Considerata una turbina a gas, con η𝐺𝐺 = 0,40, risulta ancora: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 − η𝐺𝐺η𝑉𝑉 = 0,40 + 0,333 − 0,40 ∙ 0,333 = 0,60 
 
I due esempi riproducono un valore approssimato del rendimento 
dell’impianto combinato avendo trascurato le perdite secondarie del-
la turbina a gas (della camera di combustione e meccani-
che/organiche). Tali perdite sono però molto piccole e si può dimo-
strare che esse incidono sul rendimento complessivo dell’impianto 
combinato per meno di un punto percentuale. 

Con turbine a gas di ultima generazione, caratterizzate oramai da 
rendimenti persino del 43-44%, e con temperatura dei gas di scarico 



dire, sono sensibilmente inferiori rispetto a quelle tipiche degli im-
pianti a vapore a combustione. Per giunta, come già precisato, in nes-
sun caso si effettua la rigenerazione, poiché l’aumento del rendimen-
to del ciclo termodinamico che ne conseguirebbe è vanificato dalla 
diminuzione del rendimento del generatore di vapore a recupero. Ciò 
si evince chiaramente dall’equazione (5.2.5) considerando che gli 
eventuali spillamenti rigenerativi di vapore non hanno nessuna in-
fluenza sul funzionamento della turbina a gas, quindi sui termini 𝐿𝐿𝐺𝐺 
ed 𝐸𝐸𝐺𝐺 , mentre il vapore sottratto all’espansione riduce il lavoro 𝐿𝐿𝑉𝑉, 
determinando di conseguenza una diminuzione del rendimento 
complessivo dell’impianto combinato. Negli impianti di taglia medio-
piccola, ad un solo livello di pressione, inoltre, si effettua un solo sur-
riscaldamento del vapore e, spesso, a temperatura minore di quella 
tipica degli impianti a vapore a combustione, essendo la temperatura 
massima del vapore stabilita in relazione alla temperatura dei gas di 
scarico della turbina a gas. Ne segue che per un impianto a vapore ad 
un solo livello di pressione come quello in esame si possono ottenere 
valori del rendimento del generatore di vapore al più del 75% e del 
ciclo al più del 35%. Posto ottimisticamente, per esempio, η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 =
0,75, η𝑟𝑟,𝑉𝑉 = 0,35, η𝑜𝑜,𝑉𝑉 = 0,98 , risulta: 
 

η𝑉𝑉 =∙ 0,75 ∙ 0,35 ∙ 0,98 = 0,257 
 
Considerata inoltre una turbina a gas di media tecnologia, con η𝐺𝐺 =
0,34, risulta ancora: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 − η𝐺𝐺η𝑉𝑉 = 0,34 + 0,257 − 0,34 ∙ 0,257 = 0,51 
 
È rilevante il fatto che il rendimento globale del 51% è ottenuto con 
una turbina a gas basata su tecnologie che si possono considerare ri-
salenti alla fine degli anni ’80 del secolo scorso, integrata con un im-
pianto a vapore sottoposto molto semplice, caratterizzato da un ren-

 
3 Il rendimento organico è paragonabile a quello delle turbine a gas per l’esigua inci-
denza, rispetto agli impianti a vapore convenzionali, di organi ausiliari e accessori. 

dimento globale paragonabile a quello dei piccoli impianti a biomasse 
o di termovalorizzazione dei rifiuti. Il costo specifico di impianti 
combinati di questa tipologia è dell’ordine di 500÷600 €/kW. È appena 
il caso di ricordare che i più moderni impianti USC (ultra-supercritici) 
a vapore, con costi unitari di impianto pari a circa il triplo, presentano 
rendimenti dell’ordine del 45÷46%. L’impianto combinato, d’altra 
parte, utilizza un combustibile pregiato (gas naturale), il cui costo 
specifico è pari a circa di 3÷4 volte rispetto a quello del combustibile 
utilizzato negli impianti a vapore (carbone) il che si riflette, in ultima 
analisi, in un maggior costo specifico (del kWh) dell’energia prodotta. 

Sul fronte delle migliori tecnologie disponibili, per un impianto 
combinato a 3 livelli di pressione di moderna concezione, assumendo 
per la sezione a vapore η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 = 0,85, η𝑟𝑟,𝑉𝑉 = 0,40, η𝑜𝑜,𝑉𝑉 = 0,98, si ottie-
ne: 
 

η𝑉𝑉 =∙ 0,85 ∙ 0,40 ∙ 0,98 = 0,333 
 

Come si evince da questo esempio, anche nel caso delle migliori 
tecnologie degli impianti combinati il rendimento dell’impianto a va-
pore rimane sensibilmente minore del rendimento degli impianti a 
vapore convenzionali, per via del minore rendimento del generatore 
di vapore e del minore rendimento del ciclo in assenza di rigenera-
zione. 

Considerata una turbina a gas, con η𝐺𝐺 = 0,40, risulta ancora: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 = η𝐺𝐺 + η𝑉𝑉 − η𝐺𝐺η𝑉𝑉 = 0,40 + 0,333 − 0,40 ∙ 0,333 = 0,60 
 
I due esempi riproducono un valore approssimato del rendimento 
dell’impianto combinato avendo trascurato le perdite secondarie del-
la turbina a gas (della camera di combustione e meccani-
che/organiche). Tali perdite sono però molto piccole e si può dimo-
strare che esse incidono sul rendimento complessivo dell’impianto 
combinato per meno di un punto percentuale. 

Con turbine a gas di ultima generazione, caratterizzate oramai da 
rendimenti persino del 43-44%, e con temperatura dei gas di scarico 



fino a 680 °C, si raggiungono attualmente rendimenti dell’impianto 
combinato intorno al 63%. 
 
Potenza dell’impianto combinato 
Il rapporto tra la potenza delle due sezioni a vapore e a gas rappre-
senta un’importante caratteristica dell’impianto combinato, in quanto 
la potenza della sezione a vapore può essere intesa come l’incremento 
di potenza, rispetto alla potenza della turbina a gas, che si può otte-
nere attraverso il recupero dell’energia termica dei gas allo scarico 
della turbina. 

Il rapporto in parola può essere facilmente determinato a partire 
dalle definizioni operative dei rendimenti dell’impianto combinato e 
della turbina a gas: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼 =
𝑃𝑃𝐺𝐺 + 𝑃𝑃𝑉𝑉
𝐸̇𝐸𝐺𝐺

 

 

η𝐺𝐺 =
𝑃𝑃𝐺𝐺
𝐸̇𝐸𝐺𝐺

 

(5.2.10) 

 
Dividendo membro a membro le (5.2.10) si ottiene: 
 

η𝐼𝐼𝐼𝐼
η𝐺𝐺

= 𝑃𝑃𝐺𝐺 + 𝑃𝑃𝑉𝑉
𝑃𝑃𝐺𝐺

= 1 + 𝑃𝑃𝑉𝑉
𝑃𝑃𝐺𝐺

 (5.2.11) 

 
da cui: 
 

𝑃𝑃𝑉𝑉
𝑃𝑃𝐺𝐺

= η𝐼𝐼𝐼𝐼
η𝐺𝐺

− 1 = η𝐼𝐼𝐼𝐼 − η𝐺𝐺
η𝐺𝐺

 (5.2.12) 

 
Combinando la (5.2.12) con la (5.2.7) si ha anche: 
 

𝑃𝑃𝑉𝑉
𝑃𝑃𝐺𝐺

= η𝑉𝑉 ∙
1 − η𝐺𝐺
η𝐺𝐺

= η𝑉𝑉 ∙ (
1
η𝐺𝐺

− 1) (5.2.13) 

 

Nell’equazione (5.2.12), il termine a secondo membro rappresenta 
l’incremento relativo di rendimento che si ottiene con l’impianto 
combinato rispetto alla sola turbina a gas. Poiché, come detto, la po-
tenza della sezione a vapore può essere intesa come l’incremento di 
potenza che si ottiene con l’impianto combinato rispetto alla sola tur-
bina a gas, l’equazione in parola indica che l’incremento relativo di 
potenza che si ottiene con l’impianto combinato uguaglia il corri-
spondente incremento relativo di rendimento.  

È semplice quindi, determinare il rapporto tra le due potenze 𝑃𝑃𝑉𝑉 e 
𝑃𝑃𝐺𝐺 una volta noto il rendimento globale delle singole sezioni di im-
pianto. Con riferimento ai due esempi precedenti si ha rispettivamen-
te: 
 

𝑃𝑃𝑉𝑉
𝑃𝑃𝐺𝐺

= η𝐼𝐼𝐼𝐼 − η𝐺𝐺
η𝐺𝐺

= 0,51 − 0,34
0,34 = 0,50  

 
𝑃𝑃𝑉𝑉
𝑃𝑃𝐺𝐺

= η𝐼𝐼𝐼𝐼 − η𝐺𝐺
η𝐺𝐺

= 0,60 − 0,40
0,40 = 0,50  

 
È significativo osservare che in entrambi i casi la potenza della sezio-
ne a vapore risulta uguale al 50% della potenza della turbina a gas. 
D’altra parte, i due esempi si riferiscono a due configurazioni impian-
tistiche completamente differenti: la prima corrispondente ad un im-
pianto combinato poco evoluto, con una sezione a vapore a un livello 
di pressione, la seconda ad un impianto combinato molto evoluto, 
con una sezione a vapore a tre livelli di pressione. All’aumentare del 
livello tecnologico, e quindi del rendimento, della turbina a gas il 
rapporto tra le potenze delle due sezioni a vapore e a gas si mantiene 
costante in conseguenza del contestuale aumento del livello tecnolo-
gico, e quindi del rendimento, della sezione a vapore, come si evince 
facilmente dall’equazione (5.2.13). 

Effettivamente, gli impianti combinati reali, basati su turbine a gas 
industriali (cioè di tipo “heavy-duty”) di vario livello tecnologico, so-
no di norma caratterizzati da un rapporto tra le potenze delle due se-
zioni a vapore e a gas intorno al 50%. Valori inferiori di tale rapporto 
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no di norma caratterizzati da un rapporto tra le potenze delle due se-
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derivano semplicemente da un minore livello tecnologico 
nell’impianto a vapore sottoposto e preposto al recupero dell’energia 
termica dalla sezione a gas sovrapposta. 

Per quanto sopra, pertanto, la potenza complessiva di un impianto 
combinato è data, indicativamente, per circa due terzi dalla sezione a 
gas e per circa un terzo dalla sezione a vapore. 
 
Bilancio energetico del generatore di vapore 
Si può affermare che il generatore di vapore rappresenta il compo-
nente centrale dell’impianto a vapore sottoposto perché ad esso com-
pete il recupero dell’energia termica rilasciata dalla turbina a gas, an-
che se la conversione efficiente in energia meccanica dell’energia ter-
mica recuperata dalla turbina a gas è poi realizzata dal ciclo termodi-
namico dell’impianto a vapore. 

Lo studio del generatore di vapore si effettua a partire dal bilancio 
energetico, che può essere definito con l’ausilio della curva caratteri-
stica illustrata nella figura 5.2.2. 

Supponendo che tutto il calore 𝑄𝑄𝐺𝐺 ceduto dai gas nel generatore di 
vapore a recupero venga acquisito dall'acqua, trascurando, quindi, le 
perdite per scambio termico con l'esterno, si ha: 
 

𝑄𝑄𝐺𝐺 = 𝑄𝑄𝐴𝐴 (5.2.14) 
 
dove il calore 𝑄𝑄𝐴𝐴 acquisito dall’acqua corrisponde al calore 𝑄𝑄1𝑉𝑉 en-
trante nel ciclo termodinamico dell’impianto a vapore. 

 

 
Figura 5.2.2. Curva caratteristica del generatore di vapore a recupero. 
 
Il bilancio energetico relativo a tutto il generatore di vapore a recupe-
ro, esplicitando i termini 𝑄𝑄𝐺𝐺 e 𝑄𝑄𝐴𝐴, risulta pertanto: 
 

𝑚𝑚𝐺𝐺𝑐𝑐𝑝𝑝,𝐺𝐺(𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇4𝐺𝐺)
= 𝑚𝑚𝑉𝑉[(ℎ4𝐴𝐴 − ℎ3𝐴𝐴) + (ℎ3𝐴𝐴 − ℎ2𝐴𝐴)
+ (ℎ2𝐴𝐴 − ℎ1𝐴𝐴)] = 𝑚𝑚𝑉𝑉(ℎ4𝐴𝐴 − ℎ1𝐴𝐴) 

(5.2.15) 

 
Nella (5.2.15), la temperatura 𝑇𝑇1𝐺𝐺 dei gas all’ingresso del generatore 
di vapore corrisponde alla temperatura dei gas reflui allo scarico del-
la turbina a gas; per una turbina a gas di caratteristiche note, risultano 
pertanto noti 𝑚𝑚𝐺𝐺, 𝑐𝑐𝑝𝑝,𝐺𝐺, 𝑇𝑇1𝐺𝐺; in sede di progetto vengono inoltre speci-
ficate le due differenze di temperatura caratteristiche del generatore 
di vapore: 
 

Δ𝑇𝑇𝐴𝐴𝐴𝐴 = 𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇4𝐴𝐴 
 

Δ𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 = 𝑇𝑇3𝐺𝐺 − 𝑇𝑇2𝐴𝐴 
(5.2.16) 

 
La prima delle due, Δ𝑇𝑇𝐴𝐴𝐴𝐴, rappresenta la differenza di temperatura di 
approccio (approach temperature) tra i gas all’ingresso del generatore 
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di vapore e il vapore surriscaldato uscente; la seconda, Δ𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃, rappre-
senta la minima differenza di temperatura tra i gas e l’acqua, localiz-
zata all’interno del generatore di vapore nel punto in cui inizia il pro-
cesso di vaporizzazione (pinch-point). È evidente che la quantità di 
calore recuperata dai gas di scarico della turbina a gas e la sua qualità 
saranno tanto maggiori quanto minori sono queste differenze di tem-
peratura. Valori caratteristici della differenza di temperatura Δ𝑇𝑇𝐴𝐴𝐴𝐴 so-
no dell’ordine di 20÷30 °C, trattandosi di una differenza di tempera-
tura localizzata in corrispondenza di una sezione di scambio termico 
tra fluidi in fase gassosa (e perciò caratterizzati da bassi valori dei 
coefficienti di scambio termico); i valori caratteristici della differenza 
di temperatura Δ𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 sono invece dell’ordine di 5÷10 °C, trattandosi di 
una differenza di temperatura localizzata in corrispondenza di una 
sezione di scambio termico dove è presente un fluido in condizioni di 
saturazione (e perciò caratterizzato da elevati valori del coefficiente 
di scambio termico). 

Stabilita la differenza di temperatura di approccio Δ𝑇𝑇𝐴𝐴𝐴𝐴 e nota la 
temperatura 𝑇𝑇1𝐺𝐺, mediante la prima delle (5.2.16) si può definire la 
temperatura 𝑇𝑇4𝐴𝐴 del vapore surriscaldato in uscita dal generatore di 
vapore. Si può quindi stabilire un valore coerente della pressione 
massima del vapore4 e, di conseguenza, tutti i valori dell’entalpia 
dell’acqua nei punti caratteristici del generatore di vapore e di cui 
all’equazione (5.2.15), possono essere facilmente determinati. 

Nel bilancio energetico espresso dall’equazione (5.2.15) sono pre-
senti due incognite: la massa 𝑚𝑚𝑉𝑉 di vapore prodotto e la temperatura 
𝑇𝑇4G dei gas all'uscita del generatore di vapore; per la loro determina-
zione è perciò necessario disporre di una seconda equazione. Allo 
scopo si può introdurre un bilancio energetico parziale che considera 
le sole sezioni di vaporizzazione e di surriscaldamento: 
 

 
4 Si ricordi che per specificati valori della temperatura massima del ciclo (del vapore 
surriscaldato) la pressione massima deve essere stabilita tenendo conto delle impli-
cazioni sul titolo allo scarico della turbina. 

𝑚𝑚𝐺𝐺𝑐𝑐𝑝𝑝,𝐺𝐺(𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇3𝐺𝐺) = 𝑚𝑚𝑉𝑉[(ℎ4𝐴𝐴 − ℎ3𝐴𝐴) + (ℎ3𝐴𝐴 − ℎ2𝐴𝐴)]
= 𝑚𝑚𝑉𝑉(ℎ4𝐴𝐴 − ℎ2𝐴𝐴) 

(5.2.17) 

 
Stabilita la differenza di temperatura di Δ𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 e nota la temperatura 
𝑇𝑇2𝐴𝐴, mediante la seconda delle (5.2.16) si può determinare la tempera-
tura𝑇𝑇3G, perciò la (5.2.17) contiene la sola incognita 𝑚𝑚𝑉𝑉. Determinata 
mediante la (5.2.17) la massa di vapore 𝑚𝑚𝑉𝑉 si determina quindi 𝑇𝑇4𝐺𝐺 
dal bilancio energetico generale espresso dalla (5.2.15). 

Nota la massa di vapore 𝑚𝑚𝑉𝑉, inoltre, per mezzo del bilancio ener-
getico parziale al surriscaldatore o al vaporizzatore è possibile deter-
minare l’ulteriore temperatura 𝑇𝑇2𝐺𝐺 di estremità all’interno del genera-
tore di vapore, potendo così procedere al dimensionamento di tutte le 
sezioni di scambio termico, ossia i preriscaldatori, i vaporizzatori e i 
surriscaldatori. 

La conoscenza della temperatura 𝑇𝑇4𝐺𝐺 è necessaria per poter deter-
minare il rendimento del generatore di vapore a recupero. Ricordan-
do la definizione operativa del rendimento esso, è dato semplicemen-
te dalla relazione: 
 

η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 =
𝑄𝑄1𝑉𝑉
𝑄𝑄2𝐺𝐺

 (5.2.18) 

 
che esprime il rapporto tra la quantità di calore 𝑄𝑄1𝑉𝑉 effettivamente 
trasferita al ciclo termodinamico dell’impianto a vapore (effetto utile), 
dato dal secondo membro della (5.2.15), e la quantità di calore 𝑄𝑄2𝐺𝐺 en-
trante nel generatore di vapore (l’energia messa a disposizione per 
ottenere l’effetto utile), che corrisponde all’energia termica rilasciata 
dalla turbina a gas: 
 

𝑄𝑄2𝐺𝐺 = 𝑚𝑚𝐺𝐺𝑐𝑐𝑝𝑝,𝐺𝐺(𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇0) (5.2.19) 
 
ricordando che 𝑇𝑇1𝐺𝐺 coincide con la temperatura dei gas allo scarico 
della turbina a gas ed essendo 𝑇𝑇0 la temperatura di riferimento. Espli-
citando i termini a numeratore e a denominatore dell’equazione 



di vapore e il vapore surriscaldato uscente; la seconda, Δ𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃, rappre-
senta la minima differenza di temperatura tra i gas e l’acqua, localiz-
zata all’interno del generatore di vapore nel punto in cui inizia il pro-
cesso di vaporizzazione (pinch-point). È evidente che la quantità di 
calore recuperata dai gas di scarico della turbina a gas e la sua qualità 
saranno tanto maggiori quanto minori sono queste differenze di tem-
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4 Si ricordi che per specificati valori della temperatura massima del ciclo (del vapore 
surriscaldato) la pressione massima deve essere stabilita tenendo conto delle impli-
cazioni sul titolo allo scarico della turbina. 
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(5.2.17) 
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η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 =
𝑄𝑄1𝑉𝑉
𝑄𝑄2𝐺𝐺

 (5.2.18) 

 
che esprime il rapporto tra la quantità di calore 𝑄𝑄1𝑉𝑉 effettivamente 
trasferita al ciclo termodinamico dell’impianto a vapore (effetto utile), 
dato dal secondo membro della (5.2.15), e la quantità di calore 𝑄𝑄2𝐺𝐺 en-
trante nel generatore di vapore (l’energia messa a disposizione per 
ottenere l’effetto utile), che corrisponde all’energia termica rilasciata 
dalla turbina a gas: 
 

𝑄𝑄2𝐺𝐺 = 𝑚𝑚𝐺𝐺𝑐𝑐𝑝𝑝,𝐺𝐺(𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇0) (5.2.19) 
 
ricordando che 𝑇𝑇1𝐺𝐺 coincide con la temperatura dei gas allo scarico 
della turbina a gas ed essendo 𝑇𝑇0 la temperatura di riferimento. Espli-
citando i termini a numeratore e a denominatore dell’equazione 



(5.2.18) e tenendo presente l’uguaglianza espressa dall’equazione 
(5.2.15) si ha: 
 

η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 =
𝑚𝑚𝐺𝐺𝑐𝑐𝑝𝑝,𝐺𝐺(𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇4𝐺𝐺)
𝑚𝑚𝐺𝐺𝑐𝑐𝑝𝑝,𝐺𝐺(𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇0)

 (5.2.20) 

 
da cui 
 

η𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 =
𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇4𝐺𝐺
𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇0

= 1 − 𝑇𝑇4𝐺𝐺 − 𝑇𝑇0
𝑇𝑇1𝐺𝐺 − 𝑇𝑇0

 (5.2.21) 

 
L’espressione (5.2.21) del rendimento del generatore di vapore a re-
cupero non è rigorosa perché non tiene conto delle inevitabili perdite 
per scambio di calore, sempre presenti malgrado un efficace isola-
mento termico. Nondimeno, essa riproduce il rendimento del genera-
tore di vapore con ottima approssimazione data la modesta entità 
delle perdite in parola.  

Dalle due formulazioni diretta e indiretta, espresse dall’equazione 
(5.2.21), si evince che il rendimento del generatore di vapore dipende 
essenzialmente dalla temperatura dei gas all’ingresso e all’uscita. Più 
specificamente, dalla formulazione indiretta, espressa dall’ultimo 
membro della (5.2.21), si evince che il rendimento aumenta 
all’aumentare della temperatura dei gas all’ingresso 𝑇𝑇1𝐺𝐺, ossia della 
temperatura dei gas di scarico della turbina a gas, e al diminuire della 
temperatura all’uscita 𝑇𝑇4𝐺𝐺. Dalla figura 5.2.2, si evince inoltre che ad 
un aumento della temperatura 𝑇𝑇1𝐺𝐺 corrisponde, per un prefissato va-
lore costante della differenza di temperatura Δ𝑇𝑇𝑃𝑃𝑃𝑃 al pinch-point, una 
diminuzione della temperatura 𝑇𝑇4𝐺𝐺, con un effetto sinergico 
sull’aumento del rendimento del generatore di vapore. L’aumento 
della temperatura 𝑇𝑇1𝐺𝐺, per un prefissato valore costante della diffe-
renza di temperatura Δ𝑇𝑇𝐴𝐴𝐴𝐴 di approccio al surriscaldatore, consente di 
aumentare la temperatura 𝑇𝑇4𝐴𝐴 del vapore surriscaldato all’uscita del 
generatore di vapore, con un benefico effetto sul rendimento del ciclo. 

Quando sopra rappresenta chiaramente la ricaduta dell’evoluzione 
tecnologica della turbina a gas sull’evoluzione tecnologica del genera-
tore di vapore a recupero e dell’intero impianto a vapore sottoposto. 

5.3 Cogenerazione 
 
Generalità sulla cogenerazione 
La cogenerazione, come detto, consiste nella produzione combinata e 
contestuale di energia meccanica/elettrica e termica per usi tecnologi-
ci e di processo, effettuata in alternativa alla produzione separata del-
le due forme di energia. Tecnicamente, la cogenerazione può essere 
definita come: 

“L’insieme delle operazioni volte alla produzione di energia meccani-
ca/elettrica e calore, entrambi considerati effetti utili, partendo da una 
qualsivoglia sorgente di energia”. 

Il processo di cogenerazione deve realizzare un più razionale uso 
dell’energia primaria rispetto a processi che producono separatamen-
te le due forme di energia; inoltre, la produzione di energia meccani-
ca/elettrica e termica deve avvenire in modo sostanzialmente inter-
connesso in cascata. 

La figura 5.3.1 mostra una rappresentazione schematica dei pro-
cessi di cogenerazione e di produzione separata di energia elettrica e 
termica.  
 

(a) (b) (c) 
 
Figura 5.3.1. Schemi a blocchi rappresentativi della cogenerazione (a) e della 
produzione separata di energia elettrica (b) e termica (c). 
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Figura 5.3.1. Schemi a blocchi rappresentativi della cogenerazione (a) e della 
produzione separata di energia elettrica (b) e termica (c). 

            
             

 

 

 
      
       

 
          
         

 



 
Negli schemi indicati, 𝐸𝐸 rappresenta l’energia che alimenta il generico 
processo, 𝐿𝐿 l’energia elettrica, 𝑄𝑄 l’energia termica utile ed 𝑅𝑅 l’energia 
non convertita in effetto utile e rilasciata nell’ambiente. 

L’impianto di cogenerazione può essere basato su impianti motori 
primi di varia tipologia e su configurazioni impiantistiche estrema-
mente varie che dipendono dalla tipologia dello stesso motore primo, 
dalle caratteristiche dell’utenza, dal combustibile utilizzato, e da mol-
ti altri fattori costruttivi, gestionali e normativi.  

Gli impianti motori primi più ricorrenti nella pratica tecnica sono 
in particolare i seguenti: 

 turbine a gas; 
 impianti con turbine a vapore a condensazione e spillamento e a 

contropressione; 
 motori alternativi a combustione interna ad accensione comandata 

e ad accensione spontanea; 
 impianti combinati. 
 
Indici di merito della cogenerazione 
Con riferimento alla figura (5.3.1) si definiscono i rendimenti della 
produzione separata di energia elettrica e termica mediante le rela-
zioni: 
 

𝜂𝜂𝐿𝐿𝐿𝐿 =
𝐿𝐿
𝐸𝐸𝐿𝐿

 

 

𝜂𝜂𝑄𝑄𝑄𝑄 =
𝑄𝑄
𝐸𝐸𝑄𝑄

 

(5.3.1) 

 
Le relazioni (5.3.1), come è noto, esprimono indici di merito del pro-
cesso a cui si riferiscono basati sul primo principio della termodina-
mica, in cui cioè non si tiene conto del “valore termodinamico” 
dell’energia nelle sue diverse forme chimica, meccanica e termica. 
Sulla stessa base si definisce un rendimento η𝐶𝐶𝐶𝐶 (di primo principio) 
dell’impianto di cogenerazione, espresso secondo l’usuale definizione 

generale come rapporto tra l’effetto utile e l’energia utilizzata per ot-
tenere l’effetto utile. Poiché nel caso della cogenerazione l’energia 
elettrica 𝐿𝐿 e l’energia termica 𝑄𝑄 sono entrambi effetti utili si avrà: 
 

η𝐶𝐶𝐶𝐶 =
𝑄𝑄 + 𝐿𝐿
𝐸𝐸  (5.3.2) 

 
Si definiscono inoltre i rendimenti della sola produzione elettrica η𝐿𝐿 e 
della sola produzione termica η𝑄𝑄 dell’impianto di cogenerazione, 
espressi mediante le relazioni: 
 

η𝐿𝐿 =
𝐿𝐿
𝐸𝐸 

 

η𝑄𝑄 = 𝑄𝑄
𝐸𝐸 

(5.3.3) 

 
per cui il rendimento dell’impianto di cogenerazione si esprime an-
che mediante la relazione: 
 

η𝐶𝐶𝐶𝐶 = η𝐿𝐿 + η𝑄𝑄 (5.3.4) 
 
La relazione (5.3.2), in quanto basata sul primo principio della termo-
dinamica, non consente di valutare correttamente la bontà del proces-
so cogenerativo in relazione alle due diverse forme di energia prodot-
te; perciò, più che come rendimento energetico, il termine η𝐶𝐶𝐶𝐶 deve 
essere più propriamente interpretato come un indice di utilizzazione 
del combustibile o dell’energia utilizzata per produrre gli effetti utili. 
Infatti, impianti diversi caratterizzati dallo stesso valore del rendi-
mento η𝐶𝐶𝐶𝐶 ma da una produzione di energia elettrica e termica in 
proporzioni diverse, non possono essere confrontati sulla base del so-
lo rendimento della cogenerazione. 

Si introduce in tal senso un ulteriore indice di merito 𝐼𝐼𝐸𝐸, denomi-
nato “indice elettrico”, che esprime il rapporto tra l’energia elettrica e 
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l’effetto utile complessivamente prodotto dall’impianto di cogenera-
zione, vale a dire5: 
 

𝐼𝐼𝐸𝐸 =
𝐿𝐿

𝐿𝐿 + 𝑄𝑄 = η𝐿𝐿
η𝐿𝐿 + η𝑄𝑄

= η𝐿𝐿
η𝐶𝐶𝐶𝐶

 (5.3.5) 

 
In linea di principio si può affermare che a pari valore del rendimento 
η𝐶𝐶𝐶𝐶 dell’impianto di cogenerazione, l’effetto utile complessivo sarà 
tanto più di qualità quanto più elevato è l’indice elettrico 𝐼𝐼𝐸𝐸. 

Come detto, il processo di cogenerazione deve realizzare un più 
razionale uso dell’energia primaria rispetto a processi che producono 
separatamente le due forme di energia, in altre parole esso deve con-
sentire un risparmio di energia primaria rispetto alla produzione se-
parata delle due forme di energia, per cui deve essere: 
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lazione: 
 

𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 = (𝐸𝐸𝐿𝐿 + 𝐸𝐸𝑄𝑄) − 𝐸𝐸
𝐸𝐸𝐿𝐿 + 𝐸𝐸𝑄𝑄

= 1 − 𝐸𝐸
𝐸𝐸𝐿𝐿 + 𝐸𝐸𝑄𝑄

 (5.3.7) 

 
Nell’attuale quadro normativo che introduce vari incentivi per gli 
impianti di cogenerazione che rispondono a specificati requisiti (co-
generazione ad alto rendimento, CAR) l’indice 𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 è indicato con il 
termine 𝑃𝑃𝑃𝑃𝑃𝑃, acronimo della corrispondente definizione in lingua in-
glese “Primary Energy Saving”.  

 
5 L’indice elettrico viene anche definito come rapporto tra i due effetti utili elettrico e 
termico, vale a dire: 𝐼𝐼𝐸𝐸 =

𝐿𝐿
𝑄𝑄. L’espressione 𝐼𝐼𝐸𝐸 =

𝐿𝐿
𝐿𝐿+𝑄𝑄 qui utilizzata è preferibile essendo 

un indice adimensionale normalizzato della produzione elettrica variabile 
nell’intervallo (0, 1). 

Rielaborando l’equazione (5.3.7), con semplici passaggi si ottiene: 
 

𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 = 1 − 1
𝜂𝜂𝐿𝐿
𝜂𝜂𝐿𝐿𝐿𝐿 +

𝜂𝜂𝑄𝑄
𝜂𝜂𝑄𝑄𝑄𝑄

 (5.3.8) 

 
L’equazione (5.3.8) consente di determinare l’indice IRE una volta no-
ti i rendimenti 𝜂𝜂𝐿𝐿 ed 𝜂𝜂𝑄𝑄 delle sole produzioni elettrica e termica 
dell’impianto di cogenerazione e i rendimenti 𝜂𝜂𝐿𝐿𝐿𝐿 e 𝜂𝜂𝑄𝑄𝑄𝑄 della produ-
zione separata di energia elettrica e termica. I primi sono una caratte-
ristica dell’impianto di cogenerazione, mentre i secondi sono specifi-
cati dalla normativa. 
 
Esempio di calcolo degli indici di un impianto di cogenerazione 
con turbina a gas 
Si consideri l’impianto di cogenerazione basato su una turbina a gas 
schematizzato nella figura 5.3.2. Il calore 𝑄𝑄 sia associato, per esempio, 
alla produzione di vapore in un generatore di vapore a recupero a un 
livello di pressione del tutto analogo a quelli descritti in tema di im-
pianti combinati.  
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η𝐶𝐶𝐶𝐶

 (5.3.5) 
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I rendimenti della turbina a gas e del generatore di vapore a recupero 
siano rispettivamente: 
𝜂𝜂𝑇𝑇𝑇𝑇 = 0,40 (es. TG aeroderivata) 
𝜂𝜂𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 = 0,70  
 
I rendimenti della produzione separata di energia elettrica e termica 
siano rispettivamente6: 
𝜂𝜂𝐿𝐿𝐿𝐿 = 0,525  
𝜂𝜂𝑄𝑄𝑄𝑄 = 0,90  
 
Sulla base delle specifiche stabilite risulta: 
η𝐿𝐿 =

𝐿𝐿
𝐸𝐸 = 𝜂𝜂𝑇𝑇𝑇𝑇 = 0,40  

η𝑄𝑄 =
𝑄𝑄
𝐸𝐸 =

𝑄𝑄
𝑄𝑄2𝐺𝐺

∙ 𝑄𝑄2𝐺𝐺𝐸𝐸 = 𝜂𝜂𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 ∙ (1 − 𝜂𝜂𝑇𝑇𝑇𝑇) = 0,70 ∙ (1 − 0,40) = 0,42  
η𝐶𝐶𝐶𝐶 = η𝐿𝐿 + η𝑄𝑄 = 0,40 + 0,42 = 0,82  
𝐼𝐼𝐸𝐸 =

𝐿𝐿
𝐿𝐿+𝑄𝑄 =

η𝐿𝐿
η𝐶𝐶𝐶𝐶

= 0,40
0,82 = 0,49  

 
𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼𝐼 = 1 − 1

𝜂𝜂𝐿𝐿
𝜂𝜂𝐿𝐿𝐿𝐿

+ 𝜂𝜂𝑄𝑄
𝜂𝜂𝑄𝑄𝑄𝑄

= 1 − 1
0,40
0,525+

0,42
0,90

= 0,186  

 
Dai risultati ottenuti si evince in sintesi quanto segue: 

 L’impianto considerato è caratterizzato da un rendimento di pri-
mo principio dell’82%; ciò significa che di tutta l’energia associata 
al combustibile utilizzato, l’82% si trasforma in effetto utile com-
plessivo e solo il restante 18% viene rilasciato nell’ambiente. 

 L’effetto utile è ripartito quasi al 50% tra energia elettrica (49%) 
ed energia termica (51%). 

 Rispetto alla produzione separata di energia elettrica e termica, 
l’impianto consente un risparmio di combustibile del 18,6%. 

 
6 Valori di riferimento della normativa vigente validi per impianti alimentati con gas 
naturale. 

Si osserva che in questo caso, il rendimento della sola produzione 
elettrica coincide con il rendimento della turbina a gas (η𝐿𝐿 = 𝜂𝜂𝑇𝑇𝑇𝑇) ed è 
perciò indipendente dalla produzione di energia termica. Ciò avvie-
ne, più in generale, quando il recupero di calore viene effettuato sui 
gas reflui di un motore a combustione interna come nella fattispecie. 

Si osserva inoltre, che se si introduce l’espressione ricavata per il 
rendimento della sola produzione termica η𝑄𝑄 = 𝜂𝜂𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 ∙ (1 − 𝜂𝜂𝑇𝑇𝑇𝑇) 
nell’espressione del rendimento della cogenerazione, si ottiene: 
 

η𝐶𝐶𝐶𝐶 = η𝑇𝑇𝑇𝑇 + 𝜂𝜂𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 ∙ (1 − 𝜂𝜂𝑇𝑇𝑇𝑇) = η𝑇𝑇𝑇𝑇 + 𝜂𝜂𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 − η𝑇𝑇𝑇𝑇 ∙ 𝜂𝜂𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺  (5.3.9) 
 
Quindi il rendimento della cogenerazione è dato dalla somma meno 
il prodotto dei rendimenti delle due sezioni in cascata costituite, in 
questo caso, dalla turbina a gas e dal generatore di vapore a recupero. 
Come già rimarcato per il rendimento degli impianti combinati, que-
sta espressione, di carattere generale, è valida quando la sezione di 
recupero (sottoposta al motore primo) è alimentata con tutta e solo 
con l’energia termica rilasciata dalla turbina a gas (motore primo so-
vrapposto). 
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Capitolo 6 

Introduzione agli impianti 
idroelettrici 

6.1 Generalità sugli impianti idroelettrici 
 
Gli impianti motori idraulici convertono l’energia potenziale mecca-
nica di una massa d’acqua in lavoro meccanico sfruttando il dislivello 
geodetico tra due bacini o tra le due sezioni di un corpo idrico più in 
generale. 

A seconda delle dimensioni del corpo idrico a monte gli impianti 
idroelettrici si distinguono in1: 

 Impianti a serbatoio:  invaso con autonomia maggiore di 
400 ore; 

 Impianti a bacino:   invaso con autonomia compresa 
tra 2 e 400 ore; 

 Impianti ad acqua fluente: invaso con autonomia minore di 2 
ore. 

 
Una categoria particolare di impianti idroelettrici è quella degli im-
pianti di pompaggio nei quali l’acqua fluisce dal bacino superiore 
verso il bacino inferiore nei momenti di maggiore richiesta di energia 
elettrica, per essere successivamente pompata dal bacino inferiore a 

 
1 Fonte ENEL. 
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1 Fonte ENEL. 



quello superiore, generalmente durante le ore notturne, in modo da 
ricostituire l’invaso. Il ciclo di pompaggio ha frequenza giornaliera e 
permette di realizzare un livellamento del profilo di carico contri-
buendo alla copertura dei picchi durante le ore diurne, consentendo 
peraltro un funzionamento più regolare degli impianti termoelettrici 
durante le ore notturne grazie all’energia elettrica richiesta per il 
pompaggio. 

Il macchinario utilizzato nelle centrali di pompaggio è general-
mente di tipo reversibile: sullo stesso asse di rotazione sono infatti ca-
lettate una turbomacchina reversibile turbina-pompa e una macchina 
elettrica reversibile generatore-motore (alternatore sincrono). Durante 
la fase di generazione la turbomacchina funziona come turbina e la 
macchina elettrica come alternatore, mentre durante la fase di pom-
paggio la turbomacchina funziona come pompa e la macchina elettri-
ca come motore. 

A seconda della taglia, gli impianti motori idraulici si possono di-
stinguere in: 

 Impianti di piccola taglia: 𝑃𝑃 < 5 𝑀𝑀𝑀𝑀; 
sono caratterizzati, di norma, da piccoli salti (< 50 𝑚𝑚) e piccole 
portate (< 10 𝑚𝑚3/𝑠𝑠); 

 Impianti di media taglia:  5 < 𝑃𝑃 < 200 𝑀𝑀𝑀𝑀; 
sono caratterizzati, di norma, da salti (50 − 250 𝑚𝑚) e portate (10 −
100 𝑚𝑚3/𝑠𝑠) di media entità; 

 Impianti di grande taglia: 𝑃𝑃 > 200 𝑀𝑀𝑀𝑀; 
sono caratterizzati, di norma, da grandi salti (>250 𝑚𝑚) e grandi 
portate (> 100 𝑚𝑚3/𝑠𝑠). 

 
In realtà la taglia è stabilita essenzialmente dalla potenza, ed essendo 
la potenza proporzionale al salto e alla portata, impianti di grande ta-
glia, ad esempio, possono essere caratterizzati anche da salti inferiori 
a quelli sopra indicati e da portate molto grandi e viceversa. 

La conversione dell’energia potenziale in lavoro avviene mediante 
macchine motrici di varia tipologia e caratteristiche, quali in partico-
lare:  

 Turbine Pelton, utilizzate per lo sfruttamento di grandi salti geo-
detici, dal centinaio di metri a oltre un migliaio (300-1400 m), e 
piccole portate, di norma inferiori a 50 m3/s; 

 Turbine Kaplan, utilizzate per lo sfruttamento di piccoli salti geo-
detici, da qualche metro fino a qualche decina di metri, e grandi 
portate, dell’ordine delle centinaia di m3/s (oltre 200 m3/s); 

 Turbine Francis, utilizzate per valori intermedi dei salti geodetici, 
dalla decina a qualche centinaio di metri (200-300 m), e delle porta-
te, da qualche m3/s fino al centinaio di m3/s, ricoprendo parzial-
mente i campi di applicazione delle turbine Pelton e Kaplan. 

Il tema della caratterizzazione degli invasi in relazione alla valutazio-
ne delle risorse idrauliche, delle opere idrauliche e del macchinario 
esula dagli argomenti trattati nel corso di “Sistemi energetici”, ma fa 
parte dell’insegnamento di “Tecnologie delle energie rinnovabili” 
impartito nell’ambito del corso di laurea magistrale in Ingegneria 
meccanica. 

Nel seguito viene invece approfondito il bilancio energetico 
dell’impianto motore idraulico. 

6.2 Bilancio energetico dell’impianto motore idrau-
lico 

 
La figura 6.2.1 mostra lo schema elementare di un impianto idroelet-
trico. L’acqua accumulata nel bacino superiore fluisce in una condotta 
verso il bacino inferiore. Lungo il percorso aziona una turbina idrau-
lica dove avviene la conversione dell’energia potenziale posseduta 
dall’acqua in lavoro meccanico e, quindi, in energia elettrica mediante 
un alternatore. 
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ricostituire l’invaso. Il ciclo di pompaggio ha frequenza giornaliera e 
permette di realizzare un livellamento del profilo di carico contri-
buendo alla copertura dei picchi durante le ore diurne, consentendo 
peraltro un funzionamento più regolare degli impianti termoelettrici 
durante le ore notturne grazie all’energia elettrica richiesta per il 
pompaggio. 
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mente di tipo reversibile: sullo stesso asse di rotazione sono infatti ca-
lettate una turbomacchina reversibile turbina-pompa e una macchina 
elettrica reversibile generatore-motore (alternatore sincrono). Durante 
la fase di generazione la turbomacchina funziona come turbina e la 
macchina elettrica come alternatore, mentre durante la fase di pom-
paggio la turbomacchina funziona come pompa e la macchina elettri-
ca come motore. 

A seconda della taglia, gli impianti motori idraulici si possono di-
stinguere in: 

 Impianti di piccola taglia: 𝑃𝑃 < 5 𝑀𝑀𝑀𝑀; 
sono caratterizzati, di norma, da piccoli salti (< 50 𝑚𝑚) e piccole 
portate (< 10 𝑚𝑚3/𝑠𝑠); 

 Impianti di media taglia:  5 < 𝑃𝑃 < 200 𝑀𝑀𝑀𝑀; 
sono caratterizzati, di norma, da salti (50 − 250 𝑚𝑚) e portate (10 −
100 𝑚𝑚3/𝑠𝑠) di media entità; 

 Impianti di grande taglia: 𝑃𝑃 > 200 𝑀𝑀𝑀𝑀; 
sono caratterizzati, di norma, da grandi salti (>250 𝑚𝑚) e grandi 
portate (> 100 𝑚𝑚3/𝑠𝑠). 

 
In realtà la taglia è stabilita essenzialmente dalla potenza, ed essendo 
la potenza proporzionale al salto e alla portata, impianti di grande ta-
glia, ad esempio, possono essere caratterizzati anche da salti inferiori 
a quelli sopra indicati e da portate molto grandi e viceversa. 

La conversione dell’energia potenziale in lavoro avviene mediante 
macchine motrici di varia tipologia e caratteristiche, quali in partico-
lare:  

 Turbine Pelton, utilizzate per lo sfruttamento di grandi salti geo-
detici, dal centinaio di metri a oltre un migliaio (300-1400 m), e 
piccole portate, di norma inferiori a 50 m3/s; 

 Turbine Kaplan, utilizzate per lo sfruttamento di piccoli salti geo-
detici, da qualche metro fino a qualche decina di metri, e grandi 
portate, dell’ordine delle centinaia di m3/s (oltre 200 m3/s); 

 Turbine Francis, utilizzate per valori intermedi dei salti geodetici, 
dalla decina a qualche centinaio di metri (200-300 m), e delle porta-
te, da qualche m3/s fino al centinaio di m3/s, ricoprendo parzial-
mente i campi di applicazione delle turbine Pelton e Kaplan. 

Il tema della caratterizzazione degli invasi in relazione alla valutazio-
ne delle risorse idrauliche, delle opere idrauliche e del macchinario 
esula dagli argomenti trattati nel corso di “Sistemi energetici”, ma fa 
parte dell’insegnamento di “Tecnologie delle energie rinnovabili” 
impartito nell’ambito del corso di laurea magistrale in Ingegneria 
meccanica. 

Nel seguito viene invece approfondito il bilancio energetico 
dell’impianto motore idraulico. 

6.2 Bilancio energetico dell’impianto motore idrau-
lico 

 
La figura 6.2.1 mostra lo schema elementare di un impianto idroelet-
trico. L’acqua accumulata nel bacino superiore fluisce in una condotta 
verso il bacino inferiore. Lungo il percorso aziona una turbina idrau-
lica dove avviene la conversione dell’energia potenziale posseduta 
dall’acqua in lavoro meccanico e, quindi, in energia elettrica mediante 
un alternatore. 
 



 
 

Figura 6.2.1. Schema elementare di un impianto idroelettrico. 
 

Bilancio energetico globale 
Si consideri l’equazione generale dell’energia meccanica espressa in 
forma differenziale: 
 

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 + 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 + δ𝑙𝑙 + δ𝑙𝑙𝑑𝑑 = 0 (6.2.1) 
 
ricordando che il termine δ𝑙𝑙 rappresenta il lavoro infinitesimo scam-
biato dal sistema con l’esterno, mentre il termine δ𝑙𝑙𝑑𝑑 rappresenta il 
lavoro infinitesimo dissipato a causa delle irreversibilità che caratte-
rizzano le trasformazioni del sistema, con ovvio significato degli altri 
termini. 

Integrando tra le due sezioni “1” e “2”, rappresentate dal pelo libe-
ro dell’acqua nei due bacini superiore e inferiore rispettivamente, 
supponendo in via preliminare che non ci siano organi mobili per la 
conversione in lavoro dell’energia potenziale dell’acqua si ha: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = (𝑐𝑐1
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧1 +
𝑝𝑝1
ρ ) − (𝑐𝑐2

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧2 +
𝑝𝑝2
ρ )

= 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡1 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡2 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 
(6.2.2) 

 
essendo 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡1e 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡2 il carico totale (energia specifica totale) nelle se-
zioni 1 e 2 rispettivamente, la cui differenza 𝑔𝑔𝐻𝐻0 rappresenta il carico 
totale disponibile al livello inferiore. Come mostra l’equazione (6.2.2), 
in assenza di organi mobili per la sua conversione in lavoro meccani-
co il carico totale disponibile è completamente dissipato nella condot-
ta (𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶). 

Si osserva che la velocità dell’acqua nel pelo libero (velocità di va-
riazione del livello) dei due serbatoi di monte e di valle è praticamen-
te nulla, per cui 𝑐𝑐1 = 𝑐𝑐2 = 0; in prima approssimazione, inoltre, la 
pressione atmosferica si può considerare invariante rispetto alla quo-
ta, per cui 𝑝𝑝1 = 𝑝𝑝2. Di conseguenza l’equazione (6.2.2) diventa: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡1 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡2 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2) = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 (6.2.3) 
 
Dall’equazione (6.2.3) si evince che la differenza di carico totale tra i 
due bacini di monte e di valle, ovvero il carico totale disponibile al li-
vello inferiore, corrisponde alla differenza di energia potenziale spe-
cifica tra le sezioni 1 e 2.  

L’inserimento di una macchina motrice (turbina) nel percorso lun-
go la condotta consente di trasformare l’energia potenziale disponibi-
le in lavoro utile, con una incidenza delle perdite di energia nella 
condotta limitate ai valori minimi fisiologici stabiliti da fattori di or-
dine tecnologico ed economico. In tal caso, dall’integrazione della 
(6.2.1) si ottiene: 
 

𝑐𝑐22 − 𝑐𝑐12
2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧1) +

𝑝𝑝2 − 𝑝𝑝1
ρ + 𝑙𝑙𝑑𝑑 + 𝑙𝑙𝑒𝑒 = 0 (6.2.4) 

 
da cui 
 

𝑙𝑙𝑒𝑒 = 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡1 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡2 − 𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2) − 𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 − 𝑙𝑙𝑑𝑑 (6.2.5) 
 
dove 𝑙𝑙𝑒𝑒 rappresenta il lavoro specifico effettivo dell’impianto (dispo-
nibile alla flangia di accoppiamento con l’utilizzatore), mentre 𝑙𝑙𝑑𝑑 è il 
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dove 𝑙𝑙𝑒𝑒 rappresenta il lavoro specifico effettivo dell’impianto (dispo-
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lavoro specifico, ovvero l’energia specifica complessivamente dissipa-
ta. L’energia complessivamente dissipata 𝑙𝑙𝑑𝑑 è data dalla somma di 
due contributi distinti, 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 e 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇, relativi rispettivamente alle condotte 
e alla turbina: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇 (6.2.6) 
 
Le perdite associate alla turbina, a loro volta, sono date da tre distinti 
contributi, relativi alle perdite di natura fluidodinamica, o idrauliche, 
𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ (associate alla viscosità del fluido), volumetriche 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑣𝑣 (associate a 
trafilamenti attraverso i giochi) e meccaniche 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 (associate al contat-
to tra superfici in moto relativo). Per semplicità di trattazione, le per-
dite volumetriche si considerano qui incluse in quelle fluidodinami-
che, per cui si ha: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 (6.2.7) 
 
Con riferimento all’equazione (6.2.5) è possibile definire un rendi-
mento globale dell’impianto motore idraulico η𝑔𝑔,ℎ (escludendo il ge-
neratore elettrico), espresso secondo l’usuale definizione generale 
come rapporto tra l’effetto utile (𝑙𝑙𝑒𝑒) e l’energia disponibile utilizzata 
per ottenere l’effetto utile (𝑔𝑔𝐻𝐻0), vale a dire: 
 

η𝑔𝑔,ℎ =
𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻0

 (6.2.8) 

 
L’espressione del rendimento globale può essere riformulata al fine di 
evidenziare l’effetto delle varie perdite delle opere idrauliche e della 
turbina. Allo scopo è necessario sviluppare i bilanci energetici delle 
singole sezioni di adduzione, di trasformazione e di scarico 
dell’impianto. 
 
  

Bilancio energetico delle condotte di adduzione (1-A) e di scarico 
(S-2) 
Integrando l’equazione dell’energia (6.2.1) tra le sezioni “1” del pelo 
libero dell’acqua nel serbatoio superiore e “A” di adduzione alla tur-
bina, tenendo presente che in questo tratto non ci sono organi mobili 
preposti allo scambio di lavoro, risulta: 
 

𝑐𝑐𝐴𝐴2 − 𝑐𝑐12
2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧𝐴𝐴 − 𝑧𝑧1) +

𝑝𝑝𝐴𝐴 − 𝑝𝑝1
ρ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 = 0 (6.2.9) 

 
da cui si ottiene: 
 

(𝑐𝑐1
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧1 +
𝑝𝑝1
ρ ) − (𝑐𝑐𝐴𝐴

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝐴𝐴 +
𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ )

= 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,1 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 
(6.2.10) 

 
Analogamente alla sezione di scarico S-2, integrando l’equazione 
dell’energia (6.2.1) tra le sezioni “S” di scarico dalla turbina e “2” del 
pelo libero dell’acqua nel serbatoio inferiore, tenendo presente che 
anche in questo tratto non ci sono organi mobili preposti allo scambio 
di lavoro, risulta: 
 

𝑐𝑐22 − 𝑐𝑐𝑆𝑆2
2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧𝑆𝑆) +

𝑝𝑝2 − 𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2 = 0 (6.2.11) 

 
da cui si ottiene: 
 

(𝑐𝑐𝑆𝑆
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝑆𝑆 +
𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ ) − (𝑐𝑐2

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧2 +
𝑝𝑝2
ρ )

= 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,2 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2 
(6.2.12) 

 
Combinando le equazioni (6.2.10) e (6.2.12), ovvero sommando mem-
bro a membro, si ottiene: 



lavoro specifico, ovvero l’energia specifica complessivamente dissipa-
ta. L’energia complessivamente dissipata 𝑙𝑙𝑑𝑑 è data dalla somma di 
due contributi distinti, 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 e 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇, relativi rispettivamente alle condotte 
e alla turbina: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇 (6.2.6) 
 
Le perdite associate alla turbina, a loro volta, sono date da tre distinti 
contributi, relativi alle perdite di natura fluidodinamica, o idrauliche, 
𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ (associate alla viscosità del fluido), volumetriche 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑣𝑣 (associate a 
trafilamenti attraverso i giochi) e meccaniche 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 (associate al contat-
to tra superfici in moto relativo). Per semplicità di trattazione, le per-
dite volumetriche si considerano qui incluse in quelle fluidodinami-
che, per cui si ha: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 (6.2.7) 
 
Con riferimento all’equazione (6.2.5) è possibile definire un rendi-
mento globale dell’impianto motore idraulico η𝑔𝑔,ℎ (escludendo il ge-
neratore elettrico), espresso secondo l’usuale definizione generale 
come rapporto tra l’effetto utile (𝑙𝑙𝑒𝑒) e l’energia disponibile utilizzata 
per ottenere l’effetto utile (𝑔𝑔𝐻𝐻0), vale a dire: 
 

η𝑔𝑔,ℎ =
𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻0

 (6.2.8) 

 
L’espressione del rendimento globale può essere riformulata al fine di 
evidenziare l’effetto delle varie perdite delle opere idrauliche e della 
turbina. Allo scopo è necessario sviluppare i bilanci energetici delle 
singole sezioni di adduzione, di trasformazione e di scarico 
dell’impianto. 
 
  

Bilancio energetico delle condotte di adduzione (1-A) e di scarico 
(S-2) 
Integrando l’equazione dell’energia (6.2.1) tra le sezioni “1” del pelo 
libero dell’acqua nel serbatoio superiore e “A” di adduzione alla tur-
bina, tenendo presente che in questo tratto non ci sono organi mobili 
preposti allo scambio di lavoro, risulta: 
 

𝑐𝑐𝐴𝐴2 − 𝑐𝑐12
2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧𝐴𝐴 − 𝑧𝑧1) +

𝑝𝑝𝐴𝐴 − 𝑝𝑝1
ρ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 = 0 (6.2.9) 

 
da cui si ottiene: 
 

(𝑐𝑐1
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧1 +
𝑝𝑝1
ρ ) − (𝑐𝑐𝐴𝐴

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝐴𝐴 +
𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ )

= 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,1 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 
(6.2.10) 

 
Analogamente alla sezione di scarico S-2, integrando l’equazione 
dell’energia (6.2.1) tra le sezioni “S” di scarico dalla turbina e “2” del 
pelo libero dell’acqua nel serbatoio inferiore, tenendo presente che 
anche in questo tratto non ci sono organi mobili preposti allo scambio 
di lavoro, risulta: 
 

𝑐𝑐22 − 𝑐𝑐𝑆𝑆2
2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧𝑆𝑆) +

𝑝𝑝2 − 𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2 = 0 (6.2.11) 

 
da cui si ottiene: 
 

(𝑐𝑐𝑆𝑆
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝑆𝑆 +
𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ ) − (𝑐𝑐2

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧2 +
𝑝𝑝2
ρ )

= 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,2 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2 
(6.2.12) 

 
Combinando le equazioni (6.2.10) e (6.2.12), ovvero sommando mem-
bro a membro, si ottiene: 



 

(𝑐𝑐1
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧1 +
𝑝𝑝1
ρ ) − (𝑐𝑐2

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧2 +
𝑝𝑝2
ρ ) − (𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2)

= (𝑐𝑐𝐴𝐴
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝐴𝐴 +
𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ ) − (𝑐𝑐𝑆𝑆

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝑆𝑆 +
𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ ) 

(6.2.13) 

 
Il termine (𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2) esprime la somma delle perdite nelle condot-
te di adduzione e di scarico, vale a dire: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 (6.2.14) 
 
Rielaborando la (6.2.13) si ha pertanto: 
 

(𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,1 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,2) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 (6.2.15) 
 
Il termine a primo membro dell’equazione (6.2.15) rappresenta la dif-
ferenza di carico totale effettivamente disponibile tra le sezioni di ad-
duzione e scarico della turbina, data dalla differenza di carico totale 
disponibile tra i livelli dei due bacini superiore e inferiore al netto 
delle perdite nelle condotte.  

Con riferimento all’equazione (6.2.15) è perciò possibile definire 
un rendimento η𝐶𝐶 delle condotte (o delle opere idrauliche in senso la-
to) espresso dalla relazione: 
 

η𝐶𝐶 =
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

𝑔𝑔𝐻𝐻0
 (6.2.16) 

 
 
Bilancio energetico della sezione di conversione dell’energia (A-S) 
Integrando l’equazione dell’energia (6.2.1) tra le sezioni “A” ed “S” di 
adduzione e scarico della turbina, tenendo presente che in questo ca-
so si ha scambio di lavoro con l’esterno, risulta: 
 

𝑐𝑐𝑆𝑆
2 − 𝑐𝑐𝐴𝐴

2

2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧𝑆𝑆 − 𝑧𝑧𝐴𝐴) + 𝑝𝑝𝑆𝑆 − 𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ + 𝑙𝑙𝐴𝐴𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐴𝐴𝐴𝐴 = 0 (6.2.17) 

 
da cui, osservando che 𝑙𝑙𝐴𝐴𝐴𝐴 è il lavoro effettivo disponibile 
all’utilizzatore, ossia 𝑙𝑙𝐴𝐴𝐴𝐴 = 𝑙𝑙𝑒𝑒, e che 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐴𝐴𝐴𝐴 rappresenta il lavoro com-
plessivamente perduto in turbina a causa delle perdite fluidodinami-
che e meccaniche, ossia 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐴𝐴𝐴𝐴 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚, riordinando i termini 
della (6.2.17) si ottiene: 
 

𝑙𝑙𝑒𝑒 = (𝑐𝑐𝐴𝐴
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝐴𝐴 + 𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ ) − (𝑐𝑐𝑆𝑆

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝑆𝑆 + 𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ ) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇

=  (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − (𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚) 
(6.2.18) 

 
La (6.2.18) può essere riscritta riordinando l’espressione a secondo 
membro come segue: 
 

𝑙𝑙𝑒𝑒 = [(𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ] − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 = 𝑙𝑙ℎ − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 (6.2.19) 
 
Come detto, il termine (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) nell’equazione (6.2.19) rappre-
senta la differenza di carico totale effettivamente disponibile tra le se-
zioni di adduzione e scarico della turbina, ovvero il lavoro ottenibile 
da una turbina ideale in assenza di perdite fluidodinamiche. Pertanto, 
il termine tra parentesi quadre: 
 

𝑙𝑙ℎ = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ (6.2.20) 
 
esprime il lavoro della turbina al netto delle perdite fluidodinamiche 
e pertanto rappresenta il lavoro euleriano (reale) della turbina.  

Con riferimento all’equazione (6.2.20) è perciò possibile definire 
un rendimento idraulico ηℎ della turbina espresso dalla relazione: 
 

ηℎ = 𝑙𝑙ℎ
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

 (6.2.21) 

 



 

(𝑐𝑐1
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧1 +
𝑝𝑝1
ρ ) − (𝑐𝑐2

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧2 +
𝑝𝑝2
ρ ) − (𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2)

= (𝑐𝑐𝐴𝐴
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝐴𝐴 +
𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ ) − (𝑐𝑐𝑆𝑆

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝑆𝑆 +
𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ ) 

(6.2.13) 

 
Il termine (𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2) esprime la somma delle perdite nelle condot-
te di adduzione e di scarico, vale a dire: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,1𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑆𝑆2 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 (6.2.14) 
 
Rielaborando la (6.2.13) si ha pertanto: 
 

(𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,1 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,2) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 (6.2.15) 
 
Il termine a primo membro dell’equazione (6.2.15) rappresenta la dif-
ferenza di carico totale effettivamente disponibile tra le sezioni di ad-
duzione e scarico della turbina, data dalla differenza di carico totale 
disponibile tra i livelli dei due bacini superiore e inferiore al netto 
delle perdite nelle condotte.  

Con riferimento all’equazione (6.2.15) è perciò possibile definire 
un rendimento η𝐶𝐶 delle condotte (o delle opere idrauliche in senso la-
to) espresso dalla relazione: 
 

η𝐶𝐶 =
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

𝑔𝑔𝐻𝐻0
 (6.2.16) 

 
 
Bilancio energetico della sezione di conversione dell’energia (A-S) 
Integrando l’equazione dell’energia (6.2.1) tra le sezioni “A” ed “S” di 
adduzione e scarico della turbina, tenendo presente che in questo ca-
so si ha scambio di lavoro con l’esterno, risulta: 
 

𝑐𝑐𝑆𝑆
2 − 𝑐𝑐𝐴𝐴

2

2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧𝑆𝑆 − 𝑧𝑧𝐴𝐴) + 𝑝𝑝𝑆𝑆 − 𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ + 𝑙𝑙𝐴𝐴𝐴𝐴 + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐴𝐴𝐴𝐴 = 0 (6.2.17) 

 
da cui, osservando che 𝑙𝑙𝐴𝐴𝐴𝐴 è il lavoro effettivo disponibile 
all’utilizzatore, ossia 𝑙𝑙𝐴𝐴𝐴𝐴 = 𝑙𝑙𝑒𝑒, e che 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐴𝐴𝐴𝐴 rappresenta il lavoro com-
plessivamente perduto in turbina a causa delle perdite fluidodinami-
che e meccaniche, ossia 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐴𝐴𝐴𝐴 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚, riordinando i termini 
della (6.2.17) si ottiene: 
 

𝑙𝑙𝑒𝑒 = (𝑐𝑐𝐴𝐴
2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝐴𝐴 + 𝑝𝑝𝐴𝐴
ρ ) − (𝑐𝑐𝑆𝑆

2

2 + 𝑔𝑔𝑧𝑧𝑆𝑆 + 𝑝𝑝𝑆𝑆
ρ ) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑇𝑇

=  (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − (𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ + 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚) 
(6.2.18) 

 
La (6.2.18) può essere riscritta riordinando l’espressione a secondo 
membro come segue: 
 

𝑙𝑙𝑒𝑒 = [(𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ] − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 = 𝑙𝑙ℎ − 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑚𝑚 (6.2.19) 
 
Come detto, il termine (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) nell’equazione (6.2.19) rappre-
senta la differenza di carico totale effettivamente disponibile tra le se-
zioni di adduzione e scarico della turbina, ovvero il lavoro ottenibile 
da una turbina ideale in assenza di perdite fluidodinamiche. Pertanto, 
il termine tra parentesi quadre: 
 

𝑙𝑙ℎ = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ (6.2.20) 
 
esprime il lavoro della turbina al netto delle perdite fluidodinamiche 
e pertanto rappresenta il lavoro euleriano (reale) della turbina.  

Con riferimento all’equazione (6.2.20) è perciò possibile definire 
un rendimento idraulico ηℎ della turbina espresso dalla relazione: 
 

ηℎ = 𝑙𝑙ℎ
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

 (6.2.21) 

 



Come già osservato, oltre che alle perdite di natura fluidodinamica in 
senso stretto, il rendimento idraulico ηℎ della turbina include anche le 
perdite di tipo volumetrico. 

Con riferimento all’equazione (6.2.19), infine, si introduce il ren-
dimento meccanico η𝑚𝑚 dato dalla relazione: 
 

η𝑚𝑚 = 𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑙𝑙ℎ

 (6.2.22) 

 
Combinando la relazione (6.2.8), che esprime il rendimento globale 
dell’impianto idraulico, con le relazioni (6.2.16) e (6.2.22), che espri-
mono i rendimenti delle condotte e meccanico rispettivamente, si ot-
tiene: 
 

η𝑔𝑔,ℎ =
𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻0

= η𝑚𝑚𝑙𝑙ℎ
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

η𝐶𝐶
= η𝐶𝐶 ∙ η𝑚𝑚 ∙ 𝑙𝑙ℎ

𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆
 (6.2.23) 

 
Combinando ancora la relazione (6.2.23) con la relazione (6.2.21), che 
esprime il rendimento idraulico della turbina, si ha infine: 
 

η𝑔𝑔,ℎ = η𝐶𝐶 ∙ ηℎ ∙ η𝑚𝑚 = η𝐶𝐶 ∙ η𝑇𝑇 (6.2.24) 
 
essendo η𝑇𝑇 il rendimento globale della turbina, dato dal rapporto tra 
il lavoro effettivo (alla flangia di accoppiamento con l’utilizzatore) e il 
carico totale netto disponibile tra le sezioni di estremità della turbina: 
 

η𝑇𝑇 = ηℎ ∙ η𝑚𝑚 = 𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

 (6.2.25) 

 
È appena il caso di osservare che le perdite meccaniche, in realtà, ri-
guardano tutto il gruppo turboalternatore, essendo l’alternatore calet-
tato sullo stesso asse della turbina e in tal senso può essere opportuno 
tenere separati i rendimenti idraulico e meccanico. 

Analogamente all’espressione del rendimento globale di un im-
pianto motore termico, in funzione dei rendimenti dei processi in ca-
scata di combustione, di conversione termodinamica e di trasferimen-
to meccanico, l’equazione (6.2.24) esprime il rendimento globale di un 
impianto motore idraulico in funzione dei rendimenti delle opere 
idrauliche (condotte) e del convertitore meccanico (turbina). Per 
maggiore generalità, come per il rendimento globale dell’impianto 
motore termico, nell’equazione (6.2.24) si può introdurre il rendimen-
to organico al posto del rendimento meccanico, in modo da tenere 
conto anche degli assorbimenti elettrici degli ausiliari, vale a dire: 

 
η𝑔𝑔,ℎ = η𝐶𝐶 ∙ ηℎ ∙ η𝑜𝑜 (6.2.26) 

 
La differenza tra i due rendimenti meccanico e organico è in questo 
caso molto modesta poiché l’incidenza degli ausiliari negli impianti 
idroelettrici è molto minore rispetto agli impianti termoelettrici. 
 
Esempio 1 
Si calcoli l’aumento di temperatura che subirebbe un corso d’acqua 
lungo il suo percorso verso valle con un dislivello di quota di 427 𝑚𝑚 
sotto le seguenti ipotesi: 

 uguale velocità nelle due sezioni 1 e 2 di riferimento agli estremi 
del percorso; 

 variazione della pressione atmosferica con la quota trascurabile; 
 flusso idealmente adiabatico; 
 assenza di scambi di lavoro con l’esterno; 
 calore specifico dell’acqua: 𝑐𝑐𝑝𝑝 = 4,186 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘∙𝐾𝐾  
 
Dall’equazione dell’energia in termini meccanici: 
 

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 + 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 + δ𝑙𝑙 + δ𝑙𝑙𝑑𝑑 = 0  
 
integrando tra le due sezioni estreme si ha: 
 



Come già osservato, oltre che alle perdite di natura fluidodinamica in 
senso stretto, il rendimento idraulico ηℎ della turbina include anche le 
perdite di tipo volumetrico. 

Con riferimento all’equazione (6.2.19), infine, si introduce il ren-
dimento meccanico η𝑚𝑚 dato dalla relazione: 
 

η𝑚𝑚 = 𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑙𝑙ℎ

 (6.2.22) 

 
Combinando la relazione (6.2.8), che esprime il rendimento globale 
dell’impianto idraulico, con le relazioni (6.2.16) e (6.2.22), che espri-
mono i rendimenti delle condotte e meccanico rispettivamente, si ot-
tiene: 
 

η𝑔𝑔,ℎ =
𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻0

= η𝑚𝑚𝑙𝑙ℎ
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

η𝐶𝐶
= η𝐶𝐶 ∙ η𝑚𝑚 ∙ 𝑙𝑙ℎ

𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆
 (6.2.23) 

 
Combinando ancora la relazione (6.2.23) con la relazione (6.2.21), che 
esprime il rendimento idraulico della turbina, si ha infine: 
 

η𝑔𝑔,ℎ = η𝐶𝐶 ∙ ηℎ ∙ η𝑚𝑚 = η𝐶𝐶 ∙ η𝑇𝑇 (6.2.24) 
 
essendo η𝑇𝑇 il rendimento globale della turbina, dato dal rapporto tra 
il lavoro effettivo (alla flangia di accoppiamento con l’utilizzatore) e il 
carico totale netto disponibile tra le sezioni di estremità della turbina: 
 

η𝑇𝑇 = ηℎ ∙ η𝑚𝑚 = 𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆

 (6.2.25) 

 
È appena il caso di osservare che le perdite meccaniche, in realtà, ri-
guardano tutto il gruppo turboalternatore, essendo l’alternatore calet-
tato sullo stesso asse della turbina e in tal senso può essere opportuno 
tenere separati i rendimenti idraulico e meccanico. 

Analogamente all’espressione del rendimento globale di un im-
pianto motore termico, in funzione dei rendimenti dei processi in ca-
scata di combustione, di conversione termodinamica e di trasferimen-
to meccanico, l’equazione (6.2.24) esprime il rendimento globale di un 
impianto motore idraulico in funzione dei rendimenti delle opere 
idrauliche (condotte) e del convertitore meccanico (turbina). Per 
maggiore generalità, come per il rendimento globale dell’impianto 
motore termico, nell’equazione (6.2.24) si può introdurre il rendimen-
to organico al posto del rendimento meccanico, in modo da tenere 
conto anche degli assorbimenti elettrici degli ausiliari, vale a dire: 

 
η𝑔𝑔,ℎ = η𝐶𝐶 ∙ ηℎ ∙ η𝑜𝑜 (6.2.26) 

 
La differenza tra i due rendimenti meccanico e organico è in questo 
caso molto modesta poiché l’incidenza degli ausiliari negli impianti 
idroelettrici è molto minore rispetto agli impianti termoelettrici. 
 
Esempio 1 
Si calcoli l’aumento di temperatura che subirebbe un corso d’acqua 
lungo il suo percorso verso valle con un dislivello di quota di 427 𝑚𝑚 
sotto le seguenti ipotesi: 

 uguale velocità nelle due sezioni 1 e 2 di riferimento agli estremi 
del percorso; 

 variazione della pressione atmosferica con la quota trascurabile; 
 flusso idealmente adiabatico; 
 assenza di scambi di lavoro con l’esterno; 
 calore specifico dell’acqua: 𝑐𝑐𝑝𝑝 = 4,186 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑘𝑘𝑘𝑘∙𝐾𝐾  
 
Dall’equazione dell’energia in termini meccanici: 
 

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 + 𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣𝑣 + δ𝑙𝑙 + δ𝑙𝑙𝑑𝑑 = 0  
 
integrando tra le due sezioni estreme si ha: 
 



𝑐𝑐2
2 − 𝑐𝑐1

2

2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧1) + 𝑝𝑝2 − 𝑝𝑝1
ρ + 𝑙𝑙𝑒𝑒 + 𝑙𝑙𝑑𝑑 = 0  

 
Poiché per ipotesi 𝑐𝑐2 = 𝑐𝑐1, 𝑝𝑝2 = 𝑝𝑝1, 𝑙𝑙𝑒𝑒 = 0, risulta: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2)  
 
Dall’equazione dell’energia in termini termici si ha invece: 
 

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 + 𝑑𝑑ℎ = δ𝑞𝑞 − δ𝑙𝑙  
 
da cui, integrando sotto le precedenti ipotesi, si ha: 
 

ℎ2 − ℎ1 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2)  
 
Pertanto: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2) = ℎ2 − ℎ1 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) = 𝑐𝑐𝑝𝑝Δ𝑇𝑇  
 
e infine: 
 

Δ𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝑑𝑑
𝑐𝑐𝑝𝑝

= 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2)
𝑐𝑐𝑝𝑝

= 9,81 ∙ 427
4186 = 1 °𝐶𝐶  

 
Nel “Sistema Tecnico” di unità di misura adottato nel passato prima 
dell’entrata in vigore del “Sistema Internazionale”, si utilizzava lo 
stesso campione ora utilizzato come unità di riferimento della massa 
per definire l’unità di forza (di peso). In altri termini, nel sistema tec-
nico di unità di misura, la forza era una grandezza fondamentale 
mentre la massa era una unità derivata; l’unità di forza veniva chia-
mata “chilogrammo forza” o “chilogrammo peso” o “kilopond” e ve-
niva indicata col simbolo 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 o 𝑘𝑘𝑘𝑘: 1𝑘𝑘𝑘𝑘 = 9,81 𝑁𝑁. In tale sistema, per-
tanto, il lavoro veniva espresso in 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚 e perciò 1 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚 = 9,81 𝐽𝐽. 
Per quanto riguarda il cosiddetto “equivalente meccanico del calore”, 
espresso dal coefficiente 4.186 J/kcal, nel sistema tecnico risultava pari 

a 4.186/9,81 = 427 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚/𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘. Per tale motivo la dissipazione ener-
getica specifica legata al salto di 427 𝑚𝑚 di dislivello, scelto non a caso, 
equivale proprio a 427 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚 = 1 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘, essendo la 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 per definizio-
ne proprio la quantità di calore che è necessario fornire ad un 𝑘𝑘𝑘𝑘 di 
acqua (ovvero a un 𝑘𝑘𝑘𝑘) per aumentarne la temperatura di 1 °𝐶𝐶 . 
 
Esempio 2 
Si abbia un impianto idroelettrico con le seguenti caratteristiche: 
Salto geodetico disponibile:   𝐻𝐻 = 200 𝑚𝑚 
Portata d’acqua:     𝑄𝑄 = 54000 𝑚𝑚3/ℎ   (15 𝑚𝑚3/𝑠𝑠) 
Rendimento della condotta:   η𝐶𝐶 = 0,90 
Rendimento idraulico della turbina:  ηℎ = 0,85 
Rendimento organico della turbina:  η𝑜𝑜 = 0,98 
 
Calcolo della potenza effettiva3 
Si può immediatamente determinare il rendimento globale 
dell’impianto essendo: 
 

η𝑔𝑔,ℎ = 𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻0

= η𝐶𝐶 ∙ ηℎ ∙ η𝑜𝑜 = 0,90 ∙ 0,85 ∙ 0,98 = 0,75  

 
Dal salto geodetico si ha inoltre: 
 

𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2) = 9,81 ∙ 200 = 1962 𝑚𝑚2

𝑠𝑠2  ( 𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘)  

 
Noti η𝑔𝑔,ℎ e 𝑔𝑔𝐻𝐻0 si può determinare 𝑙𝑙𝑒𝑒: 
 

𝑙𝑙𝑒𝑒 = η𝑔𝑔,ℎ ∙ 𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 0,75 ∙ 1962 = 1471 𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
2 Rigorosamente 1 kg di acqua distillata, da 14,5 °C a 15,5 °C, a pressione atmosferica. 
3 Per via degli arrotondamenti, i risultati di alcune delle operazioni che seguono pos-
sono presentare qualche differenza nelle cifre meno significative rispetto ai valori ri-
portati, determinati mediante un foglio elettronico e perciò più rigorosi. 



𝑐𝑐2
2 − 𝑐𝑐1

2

2 + 𝑔𝑔(𝑧𝑧2 − 𝑧𝑧1) + 𝑝𝑝2 − 𝑝𝑝1
ρ + 𝑙𝑙𝑒𝑒 + 𝑙𝑙𝑑𝑑 = 0  

 
Poiché per ipotesi 𝑐𝑐2 = 𝑐𝑐1, 𝑝𝑝2 = 𝑝𝑝1, 𝑙𝑙𝑒𝑒 = 0, risulta: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2)  
 
Dall’equazione dell’energia in termini termici si ha invece: 
 

𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐 + 𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 + 𝑑𝑑ℎ = δ𝑞𝑞 − δ𝑙𝑙  
 
da cui, integrando sotto le precedenti ipotesi, si ha: 
 

ℎ2 − ℎ1 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2)  
 
Pertanto: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2) = ℎ2 − ℎ1 = 𝑐𝑐𝑝𝑝(𝑇𝑇2 − 𝑇𝑇1) = 𝑐𝑐𝑝𝑝Δ𝑇𝑇  
 
e infine: 
 

Δ𝑇𝑇 = 𝑙𝑙𝑑𝑑
𝑐𝑐𝑝𝑝

= 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2)
𝑐𝑐𝑝𝑝

= 9,81 ∙ 427
4186 = 1 °𝐶𝐶  

 
Nel “Sistema Tecnico” di unità di misura adottato nel passato prima 
dell’entrata in vigore del “Sistema Internazionale”, si utilizzava lo 
stesso campione ora utilizzato come unità di riferimento della massa 
per definire l’unità di forza (di peso). In altri termini, nel sistema tec-
nico di unità di misura, la forza era una grandezza fondamentale 
mentre la massa era una unità derivata; l’unità di forza veniva chia-
mata “chilogrammo forza” o “chilogrammo peso” o “kilopond” e ve-
niva indicata col simbolo 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 o 𝑘𝑘𝑘𝑘: 1𝑘𝑘𝑘𝑘 = 9,81 𝑁𝑁. In tale sistema, per-
tanto, il lavoro veniva espresso in 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚 e perciò 1 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚 = 9,81 𝐽𝐽. 
Per quanto riguarda il cosiddetto “equivalente meccanico del calore”, 
espresso dal coefficiente 4.186 J/kcal, nel sistema tecnico risultava pari 

a 4.186/9,81 = 427 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚/𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘. Per tale motivo la dissipazione ener-
getica specifica legata al salto di 427 𝑚𝑚 di dislivello, scelto non a caso, 
equivale proprio a 427 𝑘𝑘𝑘𝑘 ∙ 𝑚𝑚 = 1 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘, essendo la 𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘𝑘 per definizio-
ne proprio la quantità di calore che è necessario fornire ad un 𝑘𝑘𝑘𝑘 di 
acqua (ovvero a un 𝑘𝑘𝑘𝑘) per aumentarne la temperatura di 1 °𝐶𝐶 . 
 
Esempio 2 
Si abbia un impianto idroelettrico con le seguenti caratteristiche: 
Salto geodetico disponibile:   𝐻𝐻 = 200 𝑚𝑚 
Portata d’acqua:     𝑄𝑄 = 54000 𝑚𝑚3/ℎ   (15 𝑚𝑚3/𝑠𝑠) 
Rendimento della condotta:   η𝐶𝐶 = 0,90 
Rendimento idraulico della turbina:  ηℎ = 0,85 
Rendimento organico della turbina:  η𝑜𝑜 = 0,98 
 
Calcolo della potenza effettiva3 
Si può immediatamente determinare il rendimento globale 
dell’impianto essendo: 
 

η𝑔𝑔,ℎ = 𝑙𝑙𝑒𝑒
𝑔𝑔𝐻𝐻0

= η𝐶𝐶 ∙ ηℎ ∙ η𝑜𝑜 = 0,90 ∙ 0,85 ∙ 0,98 = 0,75  

 
Dal salto geodetico si ha inoltre: 
 

𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 𝑔𝑔(𝑧𝑧1 − 𝑧𝑧2) = 9,81 ∙ 200 = 1962 𝑚𝑚2

𝑠𝑠2  ( 𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘)  

 
Noti η𝑔𝑔,ℎ e 𝑔𝑔𝐻𝐻0 si può determinare 𝑙𝑙𝑒𝑒: 
 

𝑙𝑙𝑒𝑒 = η𝑔𝑔,ℎ ∙ 𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 0,75 ∙ 1962 = 1471 𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
2 Rigorosamente 1 kg di acqua distillata, da 14,5 °C a 15,5 °C, a pressione atmosferica. 
3 Per via degli arrotondamenti, i risultati di alcune delle operazioni che seguono pos-
sono presentare qualche differenza nelle cifre meno significative rispetto ai valori ri-
portati, determinati mediante un foglio elettronico e perciò più rigorosi. 



 
Ai fini della determinazione della potenza dell’impianto occorre de-
terminare la portata massica di acqua evolvente; essendo nota la por-
tata volumetrica si ha: 
 

𝑚̇𝑚 = 𝜌𝜌 ∙ 𝑄𝑄 = 1000 ∙ 54000
3600 = 15000 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑠𝑠   

 
Infine, la potenza effettiva dell’impianto risulta: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑒𝑒 = 15000 ∙ 1471 = 22064 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Calcolo delle perdite nella condotta 
Dall’equazione che esprime il rendimento della condotta si ha: 
 

𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆 = η𝐶𝐶 ∙ 𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 0,90 ∙ 1962 = 1766  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
per cui le perdite nella condotta risultano: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 − (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) = (1962 − 1766)
= 196  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
o anche: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 ∙ (1 − η𝐶𝐶) = 1962 ∙ (1 − 0,90) = 196  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
La potenza perduta nella condotta sarà infine: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 15000 ∙ 196 = 2943 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Calcolo delle perdite fluidodinamiche della turbina 
Dall’equazione che esprime il rendimento idraulico della turbina si 
ha: 

 

𝑙𝑙ℎ = ηℎ ∙ (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) = 0,85 ∙ 1766 = 1501  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
per cui le perdite fluidodinamiche risultano: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − 𝑙𝑙ℎ = (1766 − 1501) = 265  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
o anche: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) ∙ (1 − ηℎ) = 1766 ∙ (1 − 0,85)
= 265  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
La potenza associata alle perdite fluidodinamiche sarà infine: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑,ℎ = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ = 15000 ∙ 265 = 3973 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Calcolo delle perdite organiche nella turbina 
Dall’equazione che esprime il rendimento organico della turbina si 
ha: 
 

𝑙𝑙ℎ = 𝑙𝑙𝑒𝑒
η𝑜𝑜

= 1471
0,98 = 1501  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
per cui le perdite organiche risultano: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑙𝑙ℎ − 𝑙𝑙𝑒𝑒 = (1501 − 1471) = 30  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
o anche: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑙𝑙ℎ ∙ (1 − η𝑜𝑜) = 1501 ∙ (1 − 0,98) = 30  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 



 
Ai fini della determinazione della potenza dell’impianto occorre de-
terminare la portata massica di acqua evolvente; essendo nota la por-
tata volumetrica si ha: 
 

𝑚̇𝑚 = 𝜌𝜌 ∙ 𝑄𝑄 = 1000 ∙ 54000
3600 = 15000 𝑘𝑘𝑘𝑘

𝑠𝑠   

 
Infine, la potenza effettiva dell’impianto risulta: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑒𝑒 = 15000 ∙ 1471 = 22064 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Calcolo delle perdite nella condotta 
Dall’equazione che esprime il rendimento della condotta si ha: 
 

𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆 = η𝐶𝐶 ∙ 𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 0,90 ∙ 1962 = 1766  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
per cui le perdite nella condotta risultano: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 − (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) = (1962 − 1766)
= 196  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
o anche: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑔𝑔𝐻𝐻0 ∙ (1 − η𝐶𝐶) = 1962 ∙ (1 − 0,90) = 196  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
La potenza perduta nella condotta sarà infine: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝐶𝐶 = 15000 ∙ 196 = 2943 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Calcolo delle perdite fluidodinamiche della turbina 
Dall’equazione che esprime il rendimento idraulico della turbina si 
ha: 

 

𝑙𝑙ℎ = ηℎ ∙ (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) = 0,85 ∙ 1766 = 1501  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
per cui le perdite fluidodinamiche risultano: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) − 𝑙𝑙ℎ = (1766 − 1501) = 265  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
o anche: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ = (𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝐴𝐴 − 𝑔𝑔𝐻𝐻𝑡𝑡,𝑆𝑆) ∙ (1 − ηℎ) = 1766 ∙ (1 − 0,85)
= 265  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
La potenza associata alle perdite fluidodinamiche sarà infine: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑,ℎ = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑑𝑑,ℎ = 15000 ∙ 265 = 3973 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Calcolo delle perdite organiche nella turbina 
Dall’equazione che esprime il rendimento organico della turbina si 
ha: 
 

𝑙𝑙ℎ = 𝑙𝑙𝑒𝑒
η𝑜𝑜

= 1471
0,98 = 1501  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
per cui le perdite organiche risultano: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑙𝑙ℎ − 𝑙𝑙𝑒𝑒 = (1501 − 1471) = 30  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
o anche: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑙𝑙ℎ ∙ (1 − η𝑜𝑜) = 1501 ∙ (1 − 0,98) = 30  𝐽𝐽
𝑘𝑘𝑘𝑘  

 



o ancora: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑙𝑙𝑒𝑒 ∙ ( 1
η𝑜𝑜

− 1) = 1471 ∙ ( 1
0,98 − 1) = 30  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
La potenza associata alle perdite meccaniche e agli assorbimenti degli 
ausiliari sarà infine: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 15000 ∙ 30 = 450 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Verifica della potenza 
Si può effettuare una verifica del procedimento determinando la po-
tenza effettiva dell’impianto per via indiretta, sottraendo le varie 
perdite alla potenza massima teorica, data dal prodotto della portata 
massica dell’acqua per la differenza di energia potenziale tra i due li-
velli. 

La potenza massima teorica è quindi data dalla relazione: 
 

𝑃𝑃𝑡𝑡 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 15000 ∙ 1962 = 29430 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
La potenza complessivamente perduta risulta: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑 = 𝑃𝑃𝑑𝑑,𝐶𝐶 + 𝑃𝑃𝑑𝑑,ℎ + 𝑃𝑃𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 2943 + 3973 + 450 = 7366 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
per cui la potenza effettiva dell’impianto sarà: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑃𝑃𝑡𝑡 − 𝑃𝑃𝑑𝑑 = 29430 − 7366 = 22064 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
valore che coincide con quello calcolato per via diretta a partire dal 
lavoro specifico 𝑙𝑙𝑒𝑒. 
 
 
 



o ancora: 
 

𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑙𝑙𝑒𝑒 ∙ ( 1
η𝑜𝑜

− 1) = 1471 ∙ ( 1
0,98 − 1) = 30  𝐽𝐽

𝑘𝑘𝑘𝑘  

 
La potenza associata alle perdite meccaniche e agli assorbimenti degli 
ausiliari sarà infine: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑙𝑙𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 15000 ∙ 30 = 450 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
Verifica della potenza 
Si può effettuare una verifica del procedimento determinando la po-
tenza effettiva dell’impianto per via indiretta, sottraendo le varie 
perdite alla potenza massima teorica, data dal prodotto della portata 
massica dell’acqua per la differenza di energia potenziale tra i due li-
velli. 

La potenza massima teorica è quindi data dalla relazione: 
 

𝑃𝑃𝑡𝑡 = 𝑚̇𝑚 ∙ 𝑔𝑔𝐻𝐻0 = 15000 ∙ 1962 = 29430 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
La potenza complessivamente perduta risulta: 
 

𝑃𝑃𝑑𝑑 = 𝑃𝑃𝑑𝑑,𝐶𝐶 + 𝑃𝑃𝑑𝑑,ℎ + 𝑃𝑃𝑑𝑑,𝑜𝑜 = 2943 + 3973 + 450 = 7366 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
per cui la potenza effettiva dell’impianto sarà: 
 

𝑃𝑃𝑒𝑒 = 𝑃𝑃𝑡𝑡 − 𝑃𝑃𝑑𝑑 = 29430 − 7366 = 22064 𝑘𝑘𝑘𝑘  
 
valore che coincide con quello calcolato per via diretta a partire dal 
lavoro specifico 𝑙𝑙𝑒𝑒. 
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Il presente volume di “Impianti motori a va-
pore e a gas” è il frutto di una rielaborazione
del testo di “Appunti alle lezioni di Sistemi
energetici”, che per anni è stato un valido
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