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Corso di ENERGETICA 1 (Mecc)  ( AA 03/04 ) 
 

Esercitazioni con richiami teorici 
 

1 
 

Conduzione 
(stazionaria) 

 
Richiami 
Nella conduzione termica il calore fluisce da una regione a temperatura maggiore verso 
una regione a temperatura minore attraverso uno o più mezzi posti a diretto contatto 
fisico. L'energia si trasmette per contatto diretto fra le molecole senza che queste si 
spostino sensibilmente, nei solidi opachi la conduzione è il solo meccanismo di scambio 
termico.   
Dalla teoria cinetica è noto che la temperatura di un corpo è proporzionale all'energia 
cinetica media delle sue molecole; quando le molecole di una regione possiedono una 
energia cinetica media maggiore di quella delle molecole di una regione adiacente, le 
prime ( a maggior temperatura ) cedono parte della loro energia alle molecole della 
regione più fredda.  Il meccanismo di scambio energetico dipende dal particolare mezzo 
interessato al fenomeno: ad esempio, nei metalli è determinato dalla diffusione degli 
elettroni liberi più veloci verso le zone a temperatura minore, mentre nei fluidi lo 
scambio avviene per urto elastico. 
 
La relazione fondamentale della trasmissione del calore per conduzione è stata proposta 
da Fourier sulla scorta di osservazioni sperimentali.  Essa afferma che la potenza 
termica trasmessa per conduzione è pari a ( caso monodimensionale ): 

q k A
dT
dx

W= − ⋅ ⋅  

con 
 k [W/mK] - conducibilità termica 
 A [m2] - area della sezione attraverso la quale avviene lo scambio, misurata 
  perpendicolarmente al flusso 
 dT/dx - variazione della temperatura T rispetto alla coordinata spaziale nella  
  direzione del flusso 
 
Questa relazione, che obbedisce alla seconda legge della termodinamica, associata alla 
legge di conservazione dell'energia, porta all'equazione della conduzione che, nel caso 
di continui omogenei, isotropi e con proprietà termofisiche costanti, assume la forma 
differenziale ( mono-dim ): 
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con  
 ρ [kg/m3] - massa specifica  
 c [J/kgK] - calore specifico  
 q''' [W/m3] - sorgente volumetrica 
nel caso k e c dipendano dalla temperatura sarà invece: 
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o, in altra forma 
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monodimensionale cilindriche: 
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monodimensionale sferiche: 
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Per ciò che riguarda lo scambio termico per convezione ed irraggiamento abbiamo in 
breve ( tanto per essere in grado di affrontare gli esercizi successivi ): 
convezione 

q h A T T Ws= ⋅ ⋅ − ∞( )   Newton 
con  
 h [W/m2K] - coefficiente di scambio termico per convezione 
 Ts - Temperatura di parete 
 T∞ - Temperatura del fluido indisturbato 
  

T

T

s

q

solido fluido  
 

irraggiamento 
q A T T W1 2 1 1

4
2
4

↔ ↔= ⋅ ⋅ ⋅ −σ 1 2 ( )    
 

 σ= 5.67·10-8 [W/m2K4] costante di Stefan-Boltzman 
 1 2↔   fattore funzione della geometria e dell'emissività ε dei due corpi 
 ε- emissività  
 
nel caso di un piccolo corpo con emissività ε1 racchiuso in una cavità con A2 >> A1 si 
ha: 

1 2 1↔ = ε  
Per due cilindri concentrici indefiniti o due sfere concentriche 
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dove il pedice (1) si riferisce alla sup interna. 
Per due piastre parallele indefinite: 
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Esercizio 1 
Un forno industriale è costituito da pareti di mattoni refrattari, dello spessore di 20 cm. 
aventi conduttività termica pari a k1= 1.0 [W/mK]. La superficie esterna del forno deve 
essere coibentata con un materiale con conduttività termica k2=0.05 [W/mK]. 
Determinare lo spessore dell'isolamento necessario per limitare il flusso termico 
specifico disperso dalle pareti al valore di 900 [W/m2] quando la temperatura interna del 
refrattario è T1=900 °C, e quella esterna dell'isolante vale T3=30 °C. Determinare inoltre 
la temperatura T2 all'interfaccia fra i due materiali. 
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Dobbiamo determinare L2: 
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Consideriamo ad esempio il refrattario: 
q
A

T T
L k

=
−1 2

1 1/
  T1-T2= 900·0.2/1.0= 180 °C  T2=750 °C 

 
 
Esercizio 2 
Una finestra con doppio vetro è costituita da due lastre di vetro dello spessore di 5 [mm] 
separate da uno strato di aria stagnante dello spessore di 10 [mm]. La conduttività 
termica del vetro è 0.78 [W/mK] e quella dell'aria è 0.025 [W/mK]. Il coefficiente 
convettivo interno ( vetro-aria ambiente) vale 10 [W/m2K] mentre quello esterno (vetro-
aria esterna) vale 50 (W/m2K). Si richiede: 
1) Determinare il flusso termico disperso per unità di area dalla finestra sapendo che la  
Tinterna vale 25 °C e la Testerna  -35 °C. 
2) Comparare il risultato con quello che si otterrebbe utilizzando una finestra composta 
da un unico strato di vetro spesso il doppio ( 10 mm ). 
3) Calcolare nei due casi la temperatura T* della superficie del vetro lato ambiente. 
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Esercizio 3 
Un tubo d'acciaio ( k1=15 [W/mK] ) del diametro esterno De= 7.6 cm e dello spessore 
s1= 1.3 cm è ricoperto con un materiale isolante ( k2= 0.2 [W/mK] ) dello spessore s2= 2 
cm.  Un gas caldo alla temperatura di 320 °C e con un coefficiente di scambio termico 
pari a  200 [W/m2K] fluisce all'interno del tubo.  La superficie esterna dell'isolante è 
esposta all'aria alla temperatura di 20 °C, coeff. di scambio termico 50 [W/m2K]. 
Calcolare: 
1) Il flusso termico disperso per un tubo lungo 5 m. 
2) le cadute di temperatura 
 a- nel gas 
 b- nell'acciaio 
 c- nell'isolante 
 d- nell'aria esterna 

gas
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acciaio
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r2
r3

r1
Ti

Te  

Ti= 320 °C 
Te=  20 °C 
 
hi=  200 [W/m2K] 
k1=  15 [W/mK] 
k2= 0.2 [W/mK] 
he=   50 [W/m2K] 
 
r2=De/2  =  3.8 cm 
r1=r2-s1 =   2.5 cm 
r3=r2+s2=   5.8 cm 
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Rtot =  ( 6.37 + 0.89 + 67.3 + 10.98 )·10-3= 85.54·10-3 [KW-1] 
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Esercizio 4 
Il lunotto posteriore di un'autovettura è attrezzato con un sistema anti-appannamento 
strutturato come dalla seguente figura. Un foglio di spessore trascurabile, applicato sulla 
faccia interna del lunotto è riscaldato elettricamente. Sapendo che la temperatura del 
foglio è pari a 18 °C mentre le temperature all'interno ed all'esterno dell'autovettura 
valgono rispettivamente Ti= 20 °C e Te= 10 °C, calcolare la potenza dispersa 
dall'interno attraverso il lunotto nei due casi a) resistore spento , b) resistore acceso. 
Calcolare inoltre la potenza per metro quadro dissipata dalla resistenza. 
Si assumano i seguenti dati : 
- spessore vetro L=0.04 [m] 
- conduttività vetro  0.78 [W/mK] 
- coefficiente globale di scambio con l'esterno 35 [W/m2K] 
- coefficiente globale di scambio con l'interno 10 [W/m2K] 
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Dai dati a nostra disposizione siamo in grado di calcolare i flussi specifici lato interno e 
lato esterno rispetto al riscaldatore. 
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(che rappresenta anche la potenza dispersa dall'interno, a riscaldatore acceso) 
Il contributo del resistore vale quindi: 

′ = ′ − ′ = − =q q q W mr e i 100 2 20 80 2 2. . /  
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Esercizio 5  (domanda orale) 
 
Un filo di cromel-nickel del diametro di 3 mm e conduttività termica k= 20 [W/mK] è 
riscaldato elettricamente dal passaggio di corrente elettrica, la quale provoca una 
generazione di calore uniforme pari a q'''= 109 [W/m3].  Se la superficie del filo è 
mantenuta alla temperatura di 100 °C determinare la temperatura che si stabilisce al 
centro del filo ( sull'asse). 

T
R

R  
 
Eq. conduzione in coordinate cilindriche ( filo di lunghezza infinita) 

ρ
∂
∂

∂
∂

∂
∂

c
T
t

k
r r

r
T
r

q=
⎛
⎝
⎜ ⎞

⎠
⎟ + ′′′

1
 

regime permanente (
( )∂
∂t

= 0 

k
q

dr
dTr

dr
d

r
′′′

+⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛=

10   r
dT
dr

r R T T
= → =

= → =

⎧
⎨
⎪

⎩⎪
0 0

R

 

 

r
C

k
qr

dr
dTC

k
qr

dr
dTr

k
qr

dr
dTr

dr
d 1

1

2

22
+
′′′

−=→+
′′′

−=→
′′′

−=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛  

 

In r=0 T finita e 
dT
dr

= 0 ;  segue C1=0 

2

2

42
C

k
qrT

k
qr

dr
dT

+
′′′

−=→
′′′

−=  

in r=R  T=TR; segue   C T
R q

kR2

2

4
= +

′′′
 

T T
q R

k
r
R

T T
q R k

r
RR

R= +
′′′

−
⎛
⎝
⎜ ⎞

⎠
⎟

⎡

⎣
⎢

⎤

⎦
⎥ →

−
′′′

= −
⎛
⎝
⎜ ⎞

⎠
⎟

⎡

⎣
⎢

⎤

⎦
⎥

2 2

2

2

4
1

4
1

/
 

T T T
q R

k
CRasse = = +

′′′
= +

⋅ ⋅

⋅
= °

−

max

( . )
.

2 9 3 2

4
100

10 1 5 10
4 20

128 13  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



 9

 
Esercizio 6  (domanda orale) 
 
Una barra cilindrica di combustibile nucleare per un reattore refrigerato a gas ha raggio 
R= 1 cm e conduttività termica k= 10 [W/mK].  Il gas refrigerante ha una temperatura di 
350 °C ed il coefficiente di scambio termico convettivo vale h=100[W/m2K] . 
Nell'ipotesi di poter considerare uniforme il calore generato all'interno dell'elemento di 
combustibile nucleare per effetto della fissione e pari a q'''= 6106 [W/m3], calcolare la 
temperatura massima che si stabilisce all'interno della barra di combustibile. 
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avremo in definitiva 
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La temperatura massima si stabilisce sull'asse e corrisponde a C2: 
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Esercizio 7 
Una lamiera in ferro delle dimensioni 1 m x 2 m x 0.003 m, inizialmente alla 
temperatura di 300 °C viene refrigerata in aria ambiente ( temperatura aria: 20 °C ). Il 
coeff. di scambio termico globale medio vale h = 30 [W/m2K].   La conduttività termica 
della lamiera è k=45 [W/mK], la densità ρ= 7800 [kg/m3] ed il calore specifico c= 480 
[J/kgK]. 
Calcolare il tempo impiegato per raggiungere la temperatura di 50 °C, calcolare il calore 
complessivo ceduto all'aria fino a quell'istante. 
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assumendo t0=0 e chiamando τ ( costante di tempo) il rapporto ρcV/hA, (τ= 187.2) 
scriviamo: 
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−
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il tempo necessario affinché T= 50 °C sarà 

t
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Troviamo il calore ceduto in questo periodo di tempo: 

Q cV Ti= ⋅ − =ρ 50 7800 480 0 006 250 5 6 106⋅ ⋅ ⋅ = ⋅. . J  
 

Si può anche procedere in un altro modo ( non consigliato): 
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Esercizio 8 
Una cartolina elettronica delle dimensioni 0.2x0.1x0.003 [mxmxm] si trova 
inizialmente alla temperatura dell'aria ambiente Ta= 20 °C. 
Durante il funzionamento essa dissipa una potenza elettrica pari a 30 [W] ed è 
refrigerata in convezione naturale dall'aria con un coeff. di scambio termico ( medio) h= 
8 [W/m2K].  Nell'ipotesi di trascurare la resistenza termica conduttiva interna della 
cartolina e di assumere uniformemente distribuito il flusso termico dissipato, valutare la 
temperatura della cartolina dopo 100 [s] dall'inizio del transitorio ed a regime. 
Determinare la costante di tempo del transitorio. 
Si assumano le seguenti proprietà termofisiche medie per la cartolina: 
ρ= 2700 [kg/m3];  c=1000 [J/kg K] 

______________ 
 

 
A regime la potenza termica prodotta per effetto Joule deve essere uguale a quella 
dispersa per convezione: 

P hA T Ta= −( )max  
per cui  
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Per ciò che riguarda la costante di tempo sappiamo che: 

τ
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Il sistema ha risposta transitoria 
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per cui se  t-t0= 100 [s] avrò: 
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Esercizio 9 (domanda orale) 
a) Sia data una lastra piana di spessore L con conducibilità termica dipendente dalla 
temperatura k=k(T). La temperatura sulle due facce della lastra valga T1 e T2 
rispettivamente (sn e dx). Calcolare la conducibilità equivalente ( e res. termica 
equivalente).  Si consideri il sistema a regime. 

q k A
T T

Leq=
−1 2  

ovvero 

k
qL

A T Teq = −( )1 2
     (*) 

occorre valutare q e (T1 - T2) 

q k T A
dT
dx

qdx Ak T dt q dx A k T dT= − = − = − ∫∫( ) ( ) ( )
1

2

1

2

 

q e costante nello spazio perché siamo a regime (altrimenti si avrebbe accumulo e 
variazione di energia interna e quindi di temperatura). 

q A
L

k T dT
T

T

= − ∫1

1

2

( )  

Sostituendo nella (*) si ottiene: 

k
T T

k T dTeq
T

T

=
−

∫1
2 1

1

2

( )  

ovvero una media integrale di k fra le temperature T1 e T2. 
Sarà poi  

R
T T

q
L

k At eq
eq

=
−

=1 2  

b) come caso precedente ma k=k(x) 

q k x A
dT
dx

q
dx

k x
Adt q

dx
k x

A dT= − = − = − ∫∫( )
( ) ( ) 1

2

1

2

 

q A
T T

dx
k x

L=
−

∫
1 2

0 ( )

 

Sostituendo nella (*) si ottiene: 

k

L
dx

k x

eq L=

∫
1

1

0 ( )

 

che è una media integrale armonica. 
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Esercizio 10  (domanda orale) 
 
Determinare la distribuzione di temperatura a regime in una lastra piana di spessore L 
con conducibilità termica k=k(T)=k0 + k1 T . 
 
Dall'esercizio precedente q vale 

q A
L

k T dT A
L

k k T dT
A
L

k T T k
T T

q
T

T

T

T

= − = − + ⋅ = ⋅ − +
−⎡

⎣
⎢

⎤

⎦
⎥ =∫ ∫1 1

2
1

2

1

2

0 1 0 1 2 1
1
2

2
2

( ) ( ) ( ) * 

ripetendo l'integrazione fra la faccia di sinistra ed un punto generico x si ottiene: 

q dx A k T dT q A
x

k k T dT
A
x

k T T k
T T

T

Tx

T

T

x
x

x x

* ( ) * ( ) ( )= − = − + ⋅ = ⋅ − +
−⎡

⎣
⎢

⎤

⎦
⎥∫∫ ∫

1 11
0 1 0 1 1

1
2 21

2
 

tale equazione rappresenta una parabola in T ovvero una funzione del tipo: 
 

x aT bT c= + +2  
in particolare( con T al posto di Tx ) 

x
A

q
k T T k

T T
= ⋅ − +

−⎡

⎣
⎢
⎢

⎤

⎦
⎥
⎥*

( )0 1 1
1
2 2

2
 

e, mettendo il valore di q*: 

x
L

k T T k
T T

k T T k
T T

=
− +

−

− +
−

0 1 1
1
2 2

0 1 2 1
1
2

2
2

2

2

( )

( )
 

Andamento qualitativo campo termico 
 

T

T

T

T

1

2

1

2

L L

k  > 0 k  < 0
1 1

 
Ad esempio nel caso in cui k1>0 la conducibilità è maggiore ad alte T, quindi in x=0. Di 
conseguenza sarà minore, in modulo, dT/dx ( in quanto q è costante ). 
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Corso di ENERGETICA 1 (Mecc)  ( AA 03/04 ) 
 

Esercitazioni con richiami teorici 
 

2 
 

Convezione 
richiami 
 
   La convezione è un meccanismo di trasporto dell'energia termica che si attua mediante 
la combinazione di:  
•  conduzione  
•  accumulo di energia 
•  mescolamento. 
E' il più importante meccanismo di scambio termico fra una superficie solida ed un 
fluido.  Dapprima il calore passa per conduzione dalla superficie alle particelle fluide 
adiacenti da cui l'aumento di temperatura di queste.  Il movimento trasporta poi le 
particelle fluide in zone a minor temperatura con conseguente scambio di energia. 
A seconda delle cause che determinano il moto anzidetto si distingue fra convezione 
libera (naturale) e forzata.  Nella prima il moto è causato da differenze di densità dovute 
a gradienti di temperatura, nella seconda il moto è indotto da un agente esterno.  
Siccome l'efficacia della convezione dipende in larga misura dal moto del fluido è 
necessario lo studio fluidodinamico del sistema 
   Usualmente, la potenza termica ( W ) scambiata per convezione tra una superficie ed 
un fluido si esprime mediante la seguente: 

   q h A Tc c= ∆    (1) 
• qc  [W]  potenza termica  
• A   [m2]  area superficie di scambio  
• ∆T=Ts-T∞  [K] temperatura della superficie meno temperatura in punto specificato 

(solitamente lontano dalla parete) 
• hc    [Wm-2K-1] valore medio del coefficiente di scambio termico convettivo. 
 
Il coeff. locale hc è definito da dqc= hc dA ( Ts -T∞ ) per cui: 

∫=
A

cc dAh
A

h 1  

L'eq. (1) rappresenta una definizione per hc  piuttosto che una legge fisica dello scambio 
termico per convezione. hc  sarà una funzione complessa della fluidodinamica, delle 
proprietà termiche del fluido e dalla geometria del particolare sistema considerato. 
Uno degli aspetti più importanti dell'analisi fluidodinamica è quello di stabilire se il 
moto è laminare o turbolento. 
Nel 1° caso il fluido si muove a strati e l'energia (termica) si trasmette solo per 
conduzione all'interno del fluido e all'interfaccia solido-fluido.  Non si hanno correnti di 
mescolamento.  Nel moto turbolento, invece, il meccanismo di scambio è favorito da 
vortici che trasportano gruppi di particelle di fluido attraverso le linee di corrente. 
Queste particelle agiscono come trasportatori di energia. 
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Strato limite 
Indipendentemente dal tipo di moto le particelle vicine alla superficie sono rallentate da 
forze viscose e quelle adiacenti ad essa vi aderiscono.  Un siffatto gradiente di velocità 
da luogo ad uno sforzo di taglio pari a : 

τ µ=
dw
dy

 

con  
τ- sforzo tangenziale  [N/m2] 
w- velocità [m/s] 
y distanza dalle parete [m] 
µ- viscosità dinamica [ ] 
 
Lo spessore dello strato limite è definito come la distanza dalle superficie alla quale la 
velocità assume un valore pari al 99 % di quello della vel. indisturbata.  Mediante 
l'introduzione di questo concetto risulta possibile porre in forma risolubile le eq. di 
Navier Stokes, calcolare le forze di attrito, etc. 
Nel caso esemplificativo di un flusso d'aria su lastra piana parallela alla corrente, lo 
spessore dello strato limite ed i profili di velocità assumono la forma seguente: 
 

x=0
laminare transiz. turbolento

y

xxc

sottostrato laminare

w w

 
 
La distanza alla quale lo strato limite cessa di essere laminare è detta  x critico e viene 
espressa tramite una grandezza adimensionale detta n° locale di Reynolds  

R
w x w x

e c
c c= =∞ ∞ρ

µ ν
 

che è un indice del rapporto fra forze di massa e forze viscose.  Se queste ultime sono 
prevalenti (  ovvero Re > Re c ) si ha moto laminare, altrimenti turbolento.  L'andamento 
dello spessore dello S.L. dipende da x1/2 se il moto è laminare e da x4/5 nel caso 
turbolento.  La transizione fra regime laminare e turbolento dipende, a parità di 
geometria e fluido, dall'entità dei disturbi all'interno della corrente che sono causati 
principalmente da: 
1) disturbi già presenti nella corrente indisturbata. 
2) rugosità della superficie. 
3) modalità di scambio termico. 
In condizioni medie la transizione per piastra piana avviene per Re c≈ 5·105. 
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Scambio termico 
Nello studio dello scambio termico per convezione si possono seguire differenti 
approcci: 
1) La soluzione analitica delle equazioni dello strato limite 
2) Lo studio approssimato dello strato limite con metodi integrali 
3) L'analisi dimensionale combinata con esperimenti 
4) L'analogia fra trasporto di calore, materia e quantità di moto 
 
1)- La soluzione matematica esatta delle equazioni dello S.L. richiede la soluzione 
simultanea delle equazioni del moto e del trasporto di energia nel fluido.  Occorre 
sottolineare che una descrizione matematica completa è possibile solo per il regime 
laminare e, anche per questo, le equazioni sono molto complesse e sono state risolte solo 
in un numero ristretto di sistemi semplici come ad esempio nel caso di moto su lastra 
piana.  Le equazioni necessarie sono: 
 - Eq. di continuità 
 - Eq. quantità di moto 
 - Eq. energia 
  Lo sviluppo dei calcolatori elettronici ha allargato molto il campo dei problemi 
trattabili matematicamente anche se la soluzione risultante è numerica. 
2)- Lo studio approssimato dello strato limite parte dall'assegnazione di una funzione 
plausibile per descrivere la distribuzione di velocità e temperatura.  I risultati ottenuti 
con tale metodo ben si accordano con le soluzioni esatte nei casi in cui queste siano 
disponibili; inoltre questo tipo di analisi approssimata è fattibile anche in condizioni di 
regime turbolento. 
Nello studio approssimato dello strato limite, invece di scrivere le eq. differenziali del 
caso ( con riferimento quindi ad un volume di controllo infinitesimo) si considera un 
volume di controllo finito opportuno pervenendo ad equazioni integrali nelle quali 
vengono  assegnate delle ragionevoli distribuzioni di temperatura e velocità. La 
soluzione di tali eq. porterà ad espressioni per hc. 
3)- L'analisi dimensionale, combinata con esperimenti, sebbene fornisca pochi contributi 
alla comprensione del fenomeno fisico, rende agevole la sua descrizione tramite 
correlazioni generali.  Attraverso il teorema π di Buckingam è infatti possibile ridurre le 
variabili che influenzano il fenomeno ad un numero accettabile per il progetto di una 
campagna sperimentale parametrica che conduca a correlazioni fra pochi gruppi 
adimensionali.  Nella ricerca di una espressione per hc  , sebbene questo sia funzione di 6 
variabili, risulta possibile correlare i dati sperimentali mediante 3 gruppi adimensionali 
indipendenti.  Si parte da una espressione del tutto generale del tipo: 

h f D k w cc p= ( , , , , , )ρ µ      \  caso di un tubo  
 

D - diametro tubo 
k  - conducibilità termica fluido 
w  - velocità 

ρ - densità 
µ- viscosità dinamica 
cp- calore specifico a p=cost. 

 
che mette in relazione 7 variabili.  Con un procedimento analogo a quello visto per le 
perdite di carico ( λ = λ(Re,ε/D) ) si perviene alla relazione: 

N f Ru e= ( , ) D Pr  
che utilizza solo 3 gruppi adimensionali 
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N
h D

k

R
w D

P
c

k

u
c

e

r
p

=
⋅

=
⋅ ⋅

=
⋅

=

numero di Nusselt

numero di Reynolds

numero di Prandtl

ρ

µ
µ ν

α  
e risulta solitamente realizzata nella classica forma 

N C Ru e
n= ⋅ ⋅ D Pr

m  
 
4) L'analogia fra trasporto di calore, materia e quantità di moto è infine particolarmente 
impiegata per analizzare i fenomeni di trasporto turbolento.  Quest'ultimo è descritto 
mediante modelli semplificati e, secondo uno di questi, tanto il trasporto del calore 
quanto quello della quantità di moto sono dovuti ad un moto di mescolamento in 
direzione normale a quella prevalente.  Il moto di mescolamento può essere descritto su 
base statistica con un metodo simile a quello usato per descrivere il moto delle molecole 
nella teoria cinetica dei gas. 
 
Convezione naturale 
  Nella convezione naturale la fisica del problema comporta che la velocità del fluido 
non è più una quantità indipendente in quanto dipende dalla forza ascensionale che 
obbedisce alla legge di Archimede ed è in relazione al coefficiente di dilatazione β del 
fluido definito come: 

v v T T
T T

= + −
−

−∞ ∞
∞

∞

1 β β
ρ ρ

ρ
( )

( )
ovvero =  

per i gas perfetti, ad esempio, risulta ( a p= cost.) 

β =
∞

1
T  

Ciò comporta l'introduzione del numero adimensionale Gr ( numero di Grashof ) 
che rappresenta il rapporto fra forze ascensionali e viscose. 

G
g T T L

r =
− ∞ρ β

µ

2 3

2

( )
 

I risultati sperimentali in convezione libera ( naturale ) possono essere correlati da una 
equazione del tipo: 

N Gu r= ⋅ϕ ψ( ) ( )Pr  
Per gas aventi la stessa atomicità il numero di Pr e costante, avremo quindi 

N Gu r= ϕ( ) 
Nel caso siano trascurabili le forze di inerzia il parametro di similitudine è il prodotto 
Gr·Pr  (  Ra - numero di Rayleigh ) e si avrà: 

N Ru a= ϕ( )  

Quando il rapporto  
G
R

r

e
2   è maggiore di 1 gli effetti della spinta ascensionale non 

possono essere trascurati rispetto alla convezione forzata. 
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Convezione forzata all'interno di tubi e condotti 
Come sempre la potenza termica scambiata si esprime con una espressione del tipo: 

q h A T Tc c= −( )sup fluido  
 hc  si ricava dal numero di Nusselt  h D kc eq⋅ /   dove, per tubi lunghi 

Deq = ⋅4
area della sezione normale al moto

perimetro bagnato
 

 
Come temperatura del fluido si assume Tm, temperatura di massa, detta anche 
temperatura di mescolamento in tazza.  Questo permette di fare rapidamente i bilanci 
termici poiché a regime permanente la variazione di Tm fra due sezioni è proporzionale 
alla potenza termica scambiata: 

q Gc Tp m= ∆  
matematicamente Tm è definita in termini di energia termica: 
 

∫

∫

∫

∫
==

dAwc

TdAwc

dGc

TdGc
T

v

A
v

v

A
v

m
ρ

ρ
 

Se cv può essere considerato costante 

G

wTdA
T A

m

∫
=

ρ
 

Se inoltre il fluido è incompressibile 

m

A

v

A
m Au

wTdA

G

wTdA
T

∫∫
==  

 
Se la temperatura di parete della condotta è costante si pone T fluido = Tf 

T
T T

f
m m=

+ingresso uscita

2
 

Le proprietà termofisiche del fluido vanno invece calcolate alla temperatura media del 
film ovvero 

T
T T

* sup=
+fluido

2
 

 
Influenza del numero di Reynolds 
Assegnato il fluido ( fissato quindi Pr ) il numero di Nusselt dipende da ReD.  In condotti 
lunghi ( ovvero trascurando gli effetti di imbocco ) la transizione fra moto laminare e 
turbolento si ha per 

2100 10000< <Re D  
 

Il meccanismo di scambio termico risulta favorito dalle condizioni turbolente come si 
nota nel seguente diagramma ( aria in un tubo ): 
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1

2

10

100

200

100 2000

Nu

10000 50000

Nuα Re0.3

Nu α Re0.8

laminare              transizione       turbolento

Re  
 

Un aumento del coeff. di scambio si ottiene quindi aumentando la turbolenza in modo 
che i vortici penetrino maggiormente nel sottostrato laminare.  Ciò si può ottenere 
tramite vorticatori e aumentando la velocità ma si avrà un aumento della potenza di 
pompaggio richiesta a causa delle perdite per attrito. 
 
Influenza del numero di Prandtl 
Il numero di Prandtl è funzione solo delle proprietà del fluido e correla la distribuzione 
di temperatura alla distribuzione di velocità. 
I profili di temperatura e velocità sono simili per fluidi aventi  Pr  unitario. 
Se Pr <<1 allora il gradiente di temperatura è minore di quello di velocità in prossimità 
della parete; se Pr >>1 avviene il contrario. 
 

0

0.8

1

0

Ts-T

0.6

0.4

0.2

0.80.6 10.40.2

10

1

0.1

0.01

100

Pr= 0

Ts-Tasse

r
re

1-

Re= 10000

 
Alcune correlazioni per moto su piastra piana (conv. naturale) 
sup verticale 

N
h L
k

R Ru
c

a a= = ⋅ < <. /555 10 101 4 9

 

N
h L
k

R Ru
c

a a= = ⋅ >. /13 101 3 9 
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sup orizz. ( faccia calda verso l'alto) 

N
h L
k

R Ru
c

a a= = ⋅ < < ⋅. /54 10 2 101 4 5 7 

N
h L
k

R Ru
c

a a= = ⋅ ⋅ < < ⋅. /14 2 10 3 101 3 7 10  

 
sup orizz. ( faccia calda verso il basso) 

N
h L
k

R Ru
c

a a= = ⋅ ⋅ < < ⋅. /27 3 10 3 101 4 5 10  

 
semplici applicazioni 

(con elementi di irraggiamento) 
 
Esercizio 1 
Si vuole misurare la temperatura dell'aria all'esterno di un locale.  Per realizzare questa 
operazione si dispone di un termometro a capillare, inizialmente alla temperatura di 20 
°C.  Il termometro può essere immaginato come un cilindro di vetro ( conducibilità 
termica 1.1 W/mK,  densità 2200 kg/m3, calore specifico 750 J/kgK) alto 10 cm ed 
avente diametro di 3 mm; la temperatura esterna è di 8 °C, lo scambio termico è 
convettivo forzato e si assume la seguente correlazione di scambio: 

N R Pu e rD D= ⋅ ⋅0 4 0 5 0 33. . .  
 

assumere inoltre: velocità dell'aria all'esterno 2 m/s, conducibilità 0.025 W/mK, calore 
specifico 1.004 kJ/kgK , viscosità dinamica 1.79·10-5 m2/s. 
Si richiede di valutare: 
1) Il coeff. convettivo esterno. 
2) L'applicabilità del modello di corpo sottile. 
3) Il tempo necessario affinché il termometro (inteso come corpo sottile ) si porti ad una 
temperatura che differisce di 0.5 °C da quella esterna. 
 

D

L

 

 

V D L m

S D L D m

L V
S

m req

= ⋅ =
⋅

⋅ = ⋅

= ⋅ + ⋅ = ⋅

= = ⋅

−

−

−

π π

π
π

2 2
7 3

2
4 2

4

4
0 003

4
0 1 7 07 10

2
4

9 57 10

7 4 10 2

. . .

.

.   ( circa /  )
 

 
1) 
 R w D

eD
=

⋅
=

⋅
⋅

=−ν
2 0 003
1 4 10

428 65
.

.
.  

 

P
c

k

N R P

r
p aria

aria

u e rD D

=
⋅

=
⋅ ⋅

=

= ⋅ = ⋅ ⋅ =

−
 µ 1004 1 79 10

0 025
0 72

0 4 0 4 428 6 0 72 7 43

5

0 5 0 33 0 5 0 33

.
.

.

. . . . .. . . .
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h N

k
D

W mK
m

W m Ku
aria

D
= ⋅ = =7 43 0 025

0 003
622

2. . /
.

/
 

2) 

 
B

h L
ki

eq

vetro

=
⋅

=
⋅ ⋅

= < →
−62 7 4 10

1 1
0 042 0 1

4.
.

. . ok!
 

 
3)  Transitorio di corpo sottile 

  
T T
T T

hS
cV

t

e−
−

=

−
∞

∞0

ρ
  

T C
T C
T C

0 20
8
8 0 5 8 5

= °
= °

= + = °
∞
* . .

 

 

[ ]s
TT
TT

hS
cVt 63

12
5.0ln104.7

62
7502200ln 4

0

*
* ≈⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛⋅

⋅
−=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−
−

−= −

∞

∞ρ  

 
Esercizio 2 
  In un tubo sottile in rame, a sezione circolare ( De = 0.005 mm ) e lungo 1 m, scorre 
una portata G = 1.35 10-3  kg/s di acqua.  Vengono misurate le temperature di massa 
all'ingresso e all'uscita del condotto ottenendo: Ti= 42.9 °C e Tu= 41.95 °C. 
  Tenendo presente che il tubo cede energia all'ambiente circostante sotto forma di calore 
attraverso i due meccanismi della convezione naturale e dell'irraggiamento (ε=0.85), 
determinare: 
1) la potenza termica ceduta all'esterno per convezione naturale fra le sezioni di ingresso 
e di uscita. 
2) il coefficiente di scambio convettivo medio tubo-aria  hc 
3) Confrontare infine il risultato ottenuto con opportuna correlazione. 
 

T T
ui

G

q qc irr

De

L

 
qtot =  qc + qirr 

 
Consideriamo dapprima il bilancio energetico fra le sezioni di ingresso e di uscita del 
tubo, sarà ( assumendo  c= 4186 [J kg-1K-1] ): 
 

 q G c T T Wtot i u= − = ⋅ ⋅ ⋅ − =−( ) . .1 35 10 4186 42 9 42 05 4 803 ( . . )    
 
  La potenza ceduta sarà la somma di due contributi qc , dovuto alla convezione, e qirr, 
dovuto all'irraggiamento.  Determiniamo  qirr mediante la seguente: 

   q A T Tirr e s amb= −−σ 1 2
4 4( )      

dove 
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Ae   superficie di scambio:   A D Le e= π  = 0.0157 m2 
σ     costante di Stefan-Boltzmann:   σ = 5.67·10-8 [ Wm-2K-4] 

1-2  = ε = 0.85  ( piccola superficie in grande cavità ) 
Ts = (Ti+Tu)/2 =(42.9+42.05) /2 +273.15= 315.6 K 
      temperatura media superficie esterna del tubo 
Tamb = 24.2 °C = 298.4 K   temperatura ambiente 
 

q Wirr = ⋅ ⋅ ⋅ − =−0 0157 5 67 10 0 85 315 6 298 4 1 518 4 4. . . ( . . ) .  
 

Per la quota di potenza termica ceduta per convezione sarà allora: 
 

  qc = 4.80 - 1.51=3.29 [W]      
 
A questo punto, attraverso l'eq. di Newton, potremo ricavare il coefficiente di scambio 
convettivo come: 

⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡=

−
=

−
=

Km
W

TTA
q

h
ambse

c
c 22.12

)4.2986.315(0157.0
29.3

)(
   

 
Una correlazione appropriata per convezione naturale di aria all'esterno di un tubo 
orizzontale è data da: 

   
4/1

32.1 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ −
= ∞

e

s
c D

TT
h  [W/m2K]    

che fornisce 

    
4/1

005.0
4.2986.31532.1 ⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −

=ch =  10.1 [W/m2K] 

 
 l'errore percentuale relativo alla correlazione vale  
 

e%= 100·(12.2-10.1)/10.1 ≈ 21%  accettabile ! 
 
Esercizio 3 
Una termocoppia, ( diametro esterno .79 mm ) è posta orizzontalmente in una cavità 
molto grande le cui pareti sono a 38 °C.  La cavità contiene aria stagnante da 
considerarsi perfettamente trasparente.  La f.e.m. della termocoppia indica una 
temperatura di 230 °C.  Si determini la vera temperatura dell'aria se l'emittenza della 
termocoppia vale 0.8 ( assumere termoc. in equilibrio termico con aria e pareti ). 
      _______________ 
 
Tpareti= 38 + 273.15 = 311.2   Ttc=230 + 273.15 = 503.2 
La termocoppia misura la temperatura di se stessa. 
L'equilibrio termico impone che non vi sia flusso termico netto ceduto dalla 
termocoppia, ovvero: 

q qirr c+ = 0 
Siccome qirr è ceduto qc dovrà essere acquistato, quindi Taria>Ttc 
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A T T A h T Te tc pareti e c aria tcσ ε ( ) ( )4 4 0− − − =  
dove hc non è nota. utilizzeremo la correlazione 

h
T T

Dc
aria tc

e
=

−⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟132

1 4

.
/

 

per cui: 

σ ε

σ ε

( )
.

( )

( )
.

( )

/
/

/ /

T T
D

T T

T T
D

T T

tc pareti
e

aria tc

aria tc
e

tc pareti

4 4
1 4

5 4

1 4
4 4

4 5

132
0

132

− − − =

− = −
⎡

⎣
⎢

⎤

⎦
⎥  

[ ]( )
. . ( . )

.
( . ) .

/ /

T T Karia tc− =
⋅ ⋅ ⋅ ⋅

−
⎡

⎣
⎢

⎤

⎦
⎥ =

− −567 10 08 0 79 10
132

3112 99 8
8 3 1 4

4
4 5

503.24

 

 
ovvero     Taria= 329.8 °C 
 
Esercizio 4 
Dell'acqua ad 82 °C ed a 7.5 m/s  scorre in un sottile tubo di rame,  avente un diametro 
interno di 15 cm.  Il condotto si trova in un locale a 16 °C e il coefficiente di scambio 
all'esterno vale he= 12 W/mK. 
a)  determinare il coefficiente di scambio termico sulla superficie interna. 
b) valutare la lunghezza del tubo che dia luogo ad una caduta di temperatura dell'acqua 
pari ad 1 °C. 
 
1)  valutiamo il numero di Reynolds per stabilire il regime di moto, ci occorre la 
viscosità cinematica: la interpoliamo dalle tabelle: 
 

SBAGLIATOν( ) . (. . ) . /82 443 10 88 66
93 66

316 443 10 0 368 106 6 6 2= ⋅ +
−
−

− ⋅ = ⋅− − − m s  

 

R w D
eD

=
⋅

=
⋅
⋅

= ⋅ > →−ν
7 5 0 15

0 368 10
3 06 10 100006

6. .
.

. turbolento
 

 
utilizzeremo allora la seguente correlazione ( conv. forz. all'interno di condotti, moto 
turbolento): 

N R Pu e r= ⋅ ⋅0 023 0 33. .
D

0.8  
 

Dalle tabelle si ottiene, interpolando, Pr= 2.23 
Nu = ⋅ ⋅ ⋅ =0 023 3 06 10 2 23 4626 46 0 33. ( . ) . ..0.8  

 
Dalle tabelle si ottiene, interpolando, kH2O= 0.67 [W/m K] 
 
infine ricaviamo hi come 
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h
k N

D
W m Ki

H O u
=

⋅
=

⋅
≈2 0 67 4626

0 15
20660 2.

.
/

 
 
 
 
Riguardo la caduta di temperatura lungo il tubo facciamo un bilancio del tipo: 

 
G c T T Ah T T

D
cw T T DLh T T

L
cwD T T
h T T

m

i u s

i u e s

i u

e s

( ) ( )

( ) ( )

( )
( )

. .

− = −

− = −

=
−

−
=

⋅ ⋅ ⋅ ⋅

⋅ ⋅
≈

∞

∞

∞

π ρ π

ρ

2

4

4
1000 4186 7 5 0 15 1

4 12 66
1480

 
 

Esercizio 5 
Due grandi piastre piane parallele, opache e grigie, a piccola distanza l'una dall'altra, si 
trovano rispettivamente alla temperatura  T1= 1000 K e T2= 500 K ed hanno una 
emissività pari a ε1= 0.6 e ε2= 0.8.  Calcolare il flusso termico radiativo netto scambiato 
tra le lastre. 

q A T T1 2 1 1 2 1
4

2
4

− −= −σ ( )  
 

1 2
1

1 1 2

1

2

2

2

1
1 1 1−

−

= −
+ +

−ε
ε

ε
εF

A
A  

ma A1=A2,  F1-2=1 

1 2

1 2

1
1 1 1

1
1 0 6 1 0 8 1

0 52− =
+ −

=
+ −

=

ε ε
/ . / .

.

 
ϕ = = ⋅ ⋅ − =−q

A
W m

1

8 4 4 25 67 10 0 52 1000 500 27640. . ( ) /  

 
Esercizio 6 
Una stanza cubica di 3 m x 3 m x 3 m è riscaldata mantenendo il soffitto alla 
temperatura T1= 70 °C  mentre le altre pareti laterali ed il pavimento si trovano alla 
temperatura di 10 °C.  Assumendo che tutte le superfici abbiano una emissività ε=0.8 
determinare il flusso termico radiativo scambiato dal soffitto. 
 

A1

A2

3 m

 

T1= 343.15 K 
ε1 = 0.8 
A1= 3·3 = 9 m2 
 
T2= 283.15 K 
ε2 = 0.6 
A2= 5·9 = 45 m2 
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1 2
1

1 1 2

1

2

2

2

1
1 1 1−

−

= −
+ +

−ε
ε

ε
εF

A
A  

ma F1-2= 1 e A1/A2= 1/5 
 

1 2
1

1
0 8

1
5

1 0 8
0 8

0 77− =
+

− =

.
( . )

.

.

 
 

q A T T1 2 1 1 2 1
4

2
4

− −= −σ ( )  
q W1 2

8 4 49 5 67 10 0 77 343 15 283 15 2922 5−
−= ⋅ ⋅ ⋅ − =. . ( . . ) .  

 
Esercizio 7 
Un blocco cubico ( 0.1 m x 0.1 m x 0.1 m ) è sospeso, con una faccia orizzontale, in una 
stanza ove vi è aria stagnante a 10 °C.  Tutte le superfici del cubo ( ε = 0.6) sono 
mantenute alla temperatura di 150 °C  mentre le pareti della stanza si trovano alla 
temperatura di 20 °C ed hanno emissività 0.8.  Valutare il flusso termico scambiato 
complessivamente fra cubo e ambiente ( convezione + irraggiamento ) 
 

A1

A
2

0.1 m

 
 
Contributo radiativo 

q A T T1 2 1 1 2 1
4

2
4

− −= −σ ( )  
 

1 2
1

1 1 2

1

2

2

2

1
1 1 1−

−

= −
+ +

−ε
ε

ε
εF

A
A  

ma F1-2= 1 e A2>>A1 

1 2

1

1
1

1 0
0 6− =

+
= =

ε

ε .

 
q W1 2

2 8 4 46 0 1 5 67 10 0 6 423 15 293 15 50 4−
−= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ − =. . . ( . . ) .  

Contributo convettivo: 
Temperatura del film per il calcolo delle proprietà termofisiche dell'aria: 
  Tf= (Ts+T∞ )/2 = ( 150 +10 )/2 = 80 °C 



 26

Per tale temperatura si ricava: 

ν( ) . (. . ) . /80 168 10 80 38
93 38

222 168 10 0 209 104 4 4 2= ⋅ +
−
−

− ⋅ = ⋅− − − m s  

Pr = 0.72 
k=0.03 [W/mK] 

β= 2.85·10-3 [1/K] 
calcoliamo il numero di Grashof 

G
g T T L

r
s=

−
=

⋅ ⋅ ⋅ − ⋅
⋅

= ⋅∞
−

−

β
ν

( ) . . ( ) .
( . )

.
3

2

3 3

4 2
62 85 10 9 81 150 10 0 1

0 209 10
8 96 10  

laterali: 

 

N G P

h k
L

N W m K

u r r

u

= ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ =

= = ⋅ =

0.56 ( ) . ( . . ) .
.
.

. . /

/ /1 4 6 1 4

2

0 56 8 96 10 0 72 28 2
0 03
0 1

28 2 8 46
 

alto 

 

N G P

h k
L

N W m K

u r r

u

= ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ =

= = ⋅ =

0.54 ( ) . ( . . ) .
.
.

. . /

/ /1 4 6 1 4

2

0 54 8 96 10 0 72 27 2
0 03
0 1

27 2 8 16
 

basso 

 

N G P

h k
L

N W m K

u r r

u

= ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ =

= = ⋅ =

0. 27 ( ) . ( . . ) .
.
.

. . /

/ /1 4 6 1 4

2

0 56 8 96 10 0 72 13 6
0 03
0 1

13 6 4 08
 

quindi 
 

q Wc = ⋅ ⋅ + + − =0 1 4 8 46 8 16 4 08 150 10 64 52. ( . . . )( ) .  
q q q Wtot i c= + = + =50 4 64 5 114 9. . .  
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Convezione forzata 

 
 
Ancora richiami 
 
   La potenza termica ( W ) scambiata per convezione tra una superficie ed un fluido si 
esprime mediante la seguente: 

   q h A Tc c= ∆    (1) 
• qc  [W]  potenza termica  
• A   [m2]  area superficie di scambio  
• ∆T=Tw-T∞  [K] temperatura della superficie meno temperatura in punto specificato 

(solitamente lontano dalla parete) 
• hc    [Wm-2K-1] valore medio del coefficiente di scambio termico convettivo. 
 
Il coeff. locale hcx è definito da dqc= hcx dA ( Tw -T∞ ) per cui: 

∫=
A

cxc dAh
A

h 1  

 
Strato limite 
Indipendentemente dal tipo di moto le particelle vicine alla superficie sono rallentate da 
forze viscose e quelle adiacenti ad essa vi aderiscono.  Un siffatto gradiente di velocità 
dà luogo ad uno sforzo di taglio pari a : 

τ µ=
du
dy

 

con  
τ- sforzo tangenziale  [N/m2] 
u- velocità [m/s] 
y distanza dalle parete [m] 
µ- viscosità dinamica o assoluta[Pa·s  ovvero  Ns/m2 ] 
 
Lo spessore dello strato limite è definito come la distanza dalla superficie alla quale la 
velocità assume un valore pari al 99 % di quello della vel. indisturbata.  Mediante 
l'introduzione di questo concetto risulta possibile porre in forma risolubile le eq. di 
Navier Stokes, calcolare le forze di attrito, etc. 
Nel caso del flusso di un fluido su lastra piana parallela alla corrente, lo spessore dello 
strato limite ed i profili di velocità assumono la forma seguente: 
 

 
Convezione su lastra piana 
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x=0
laminare transiz. turbolento

y

xxc

sottostrato laminare

u u

 
 
La distanza alla quale lo strato limite cessa di essere laminare è detta  x critico, xc, e 
viene espressa tramite il n° locale di Reynolds  

R
u x u x

e c
c c= =∞ ∞ρ

µ ν
 

che è un indice del rapporto fra forze inerziali e forze viscose.  Se queste ultime sono 
prevalenti (  ovvero Re < Re c ) si ha moto laminare, altrimenti turbolento. 
Se il moto è laminare valgono le correlazioni a pagina 11. 
Se il moto è turbolento, un'espressione in grado di correlare il coefficiente di attrito 
locale è: 

Cfx x= ⋅ ⋅−0 0592 1 5. Re /             5 10 <  Re < 105
x

7  
dove 

C
ufx

wx=
∞

τ

ρ 2 2/  
mentre per lo spessore dello strato limite idrodinamico abbiamo: 

δ =
⋅0 37

1 5

.
Re /

x

x

 

 
  Confrontando δturb con δlam si nota che lo spessore dello strato limite turbolento cresce 
più rapidamente di quello laminare ed infatti  tale spessore dipende da x4/5 se il moto è 
turbolento e da x1/2 nel caso laminare. 
La riduzione con x del coefficiente di attrito è meno rapida, si ha: 

C x C xfx turb fx lam.
/

.
/∝ ∝− −1 5 1 2      anzichè      

  Nel regime turbolento lo sviluppo dello strato limite è influenzato fortemente dalle 
fluttuazioni casuali nel fluido e non dai processi di diffusione molecolare. 
  Una correlazione per lo scambio termico valida per il regime turbolento su lastra piana 
è: 

N

N

u x x

u L L

= ⋅ ⋅

= ⋅ ⋅

0 0296

0 037

4 5 1 3

4 5 1 3

. Re Pr

. Re Pr

/ /

/ /

                0.6 <  Pr < 60

                            "  
Se la transizione fra regime laminare e turbolento avviene verso la fine della lastra, 
ovvero: 

0 95 1. < <
x
L

c
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allora le correlazioni valide per il regime laminare possono essere applicate a tutta la 
piastra con errore trascurabile.  Tuttavia, se la transizione avviene in un punto ancora 
lontano dall'estremità della piastra (  xc/L < .95 ) il coefficiente di scambio termico 
medio sarà influenzato sia dal tratto in regime laminare che da quello turbolento.  Si ha 
allora una situazione di strato limite misto. 
 

5/12/1

0

;con 

1

−− ∝∝

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
+= ∫ ∫

xhxh

dxhdxh
L

h

turblam

x L

x
turblamL

c

c
 

dove si è ipotizzato che la transizione avvenga improvvisamente in corrispondenza di xc 
.  Integrando si ottiene l'espressione: 
 

Nu L x L xc c
= ⋅ + ⋅ − ⋅0 664 0 0371 2 4 5 4 5 1 3. Re . (Re Re ) Pr/ / / /  

 
che può essere scritta come 

          

dove    

N A

A
u L L

x xc c

= ⋅ − ⋅

= − ⋅

0 037

0 037 0 664

4 5 1 3

4 5 1 2

. Re Pr

. Re . Re

/ /

/ /

 
 

Se come valore di Rexc si assume quello tipico   Rexc = 5·105 si ottiene: 
 

Nu L L= ⋅ − ⋅0 037 8714 5 1 3. Re Pr/ /  
 
valida per   0.6  <Pr  < 60 
  5·105<ReL< 108 

  Rexc=5·105 

 
Risulta evidente che nelle situazioni in cui  L>>xc  ( ReL>>Rexc ) si ha: 

A L<< 0 037 4 5. Re /  
e si riottiene la correlazione valida per regime turbolento  

Nu L L= ⋅ ⋅0 037 4 5 1 3. Re Pr/ /  
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Convezione esterna su superfici affusolate 

 
 
Nel primo tratto il fluido accelera ed il gradiente di pressione negativo è favorevole. 
Infatti dall'eq. di Bernoulli: 

− = + + +δ δL L vdp udu gdzatte  
in assenza di lavoro esterno, trascurando le variazioni di quota si ha: 

vdp L uduatt= − +( )δ  
Se il fluido accelera ( du >0 ) la pressione diminuisce. 
Nel secondo tratto il fluido decelera ed il gradiente di pressione diventa contrario al 
moto non appena udu diventa, in modulo, maggiore del termine δLatt.  Quando il fluido 
decelera il gradiente di velocità , in direzione ortogonale alla parete 

 
∂

∂

u
y y=0  

può diventare negativo.  In questo punto si ha la cosiddetta separazione dello strato 
limite:  vicino alla parete il fluido non ha sufficiente quantità di moto per vincere il 
gradiente di pressione avverso ed il moto in avanti, in tale punto, diventa impossibile. 
Questa è la condizione per cui lo strato limite si "stacca" dalla parete e si forma un wake 
( scia ) nella regione a valle.  Il flusso nella regione adiacente alla superficie è 
caratterizzato dalla formazione di vortici ed è molto irregolare. Come detto la 
condizione per il detachment dello strato limite è 

∂

∂

u
y y=0  

Alcune correlazioni sono date nell'esercizio 4. 
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Convezione forzata in condotti 
 
Regime laminare      ReD < 2100  ;  Pr > 0.7 

Condotti lunghi (L/D>10)  
14.0

33.0)/Pr(Re86.1 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
µ
µ

⋅⋅⋅=
w

m
D LDuN  

 
Condotti corti   100 < ReD·Pr·D/L < 1500  ;  Pr > 0.7 

   

⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

⋅⋅
−

⋅⋅
=

5.0167.0 )Pr(RePr
6.21

1ln
4
PrRe

D
L

DuN D  

Regime turbolento   
 
Condotti lunghi (L/D>10) Dittus-Boelter   Nuf f f

n= ⋅ ⋅0 023 0 8. Re Pr.  
      n= 0.4 for heating  n=0.3 for cooling) 
    Colburn          Nuf f f= ⋅ ⋅0 023 0 8 1 3. Re Pr. /  

    
Sieder-Tate   

  
14.0

3/18.0 PrRe023.0 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
µ
µ

⋅⋅⋅=
w

m
mmmuN  

    Sleicher-Rouse Num f
a

w
b= + ⋅ ⋅5 0 015. Re Pr  

      
a

b

w

we
= − +

= + ⋅ − ⋅

0 88 0 24 4

1 3 0 5 0 6
. . / ( Pr )

/ . . Pr  

 
     con 104 < Ref < 106 ;   0.1 < Prw < 105 
 
Condotti corti    2 < ·D/L < 20  ;  Pr > 0.7 
     Nu D Lf = ⋅ + ⋅ ⋅0 023 1 0 7 0 8 0 33. ( / ) Re Pr. . .  
 
 

Applicazioni 
 
 
 
 
 
Esercizio 1 
Un fluido alla temperatura di 16 °C ed alla pressione di 1 bar scorre lungo una piastra 
larga 30 cm alla velocità di 3 m/s.   Sapendo che la piastra si trova alla temperatura di 60 
°C calcolare per x= 30 cm le seguenti grandezze: 
a) spessore dello strato limite; b) coefficiente di attrito locale e medio; sforzo 
tangenziale locale dovuto all'attrito; 
d) spessore dello strato limite termico; e) coefficiente di scambio termico locale e medio; 
f) flusso termico scambiato per convezione. 
Svolgere i calcoli per i seguenti tipi di fluido:  aria, acqua e olio leggero 
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Prop. termofisiche 
(Tfilm) 

Aria H2O Olio leggero 

ρ [kg/m3] 1.14 992 895 
cp [J/kg K] 1004 4180 1925.6 
µ [N s/m2] 1.91·10-5 68.1·10-5 2280·10-5 
λ [W/m K] 0.0267 0.629 0.128 

v [m2/s] 0.168·10-4 0.686·10-4 25.4·10-4 
Pr 0.72 4.52 340 

 
Correlazioni, calcoli e soluzioni sono a pag 11. 
 
Esercizio 2 
Dell'aria alla pressione di 6 kN/m2 ed alla temperatura di 300 °C scorre alla velocità di 
10 m/s su di una lastra piana lunga 0.5 m.  Valutare il flusso termico che occorre 
sottrarre alla piastra per unità di larghezza se si vuole mantenere la sua superficie alla 
temperatura di 27 °C. 

0.5 m

T   = 27°C

p   = 6  kN/m

T   = 300°C

w   = 10 m/s

∞
∞

∞

2

 
Proprietà termofisiche dell'aria alla temperatura del film  Tf= 437 K,  p= 1 atm: 
viscosità cinematica ν=30.84·10-6 m2/s, conduttività k=36.4·10-3 W/mK, Pr= 0.687. 
 
Nota:  le proprietà quali k, Pr ed µ possono essere assunte indipendenti dalla pressione 
con eccellente approssimazione.  Tuttavia la viscosità cinematica v=µ/ρ varia con la 
pressione in proporzione inversa alle variazioni di densità.  Applicando la legge di stato 
dei gas perfetti si ha che, a parità di temperatura T: 
 

p p p
p

1

1

2

2
2 1

2

1ρ ρ
ρ ρ= ⇒ =

 
essendo µ costante sarà anche: 

ν ρ ν ρ ν ν
ρ

ρ2 2 1 1 2 1
1

2

= ⇒ =
 

ed infine     v v
p
p2 1

1

2

=  

Pertanto la viscosità cinematica dell'aria a 437 K ed alla pressione di 6 kN/m2 risulta 

v v
p
p

N m
N m

m s2 1
1

2

6
5 2

3 2
4 230 84 10

1 013 10
6 10

5 21 10= = ⋅
⋅

⋅
= ⋅− −.

. /
/

. /
 

Il flusso termico scambiato per unità di larghezza della piastra varrà: 
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′ = ⋅ ⋅ ⋅ − ∞q h L T Tw1 ( )  
Vediamo il regime di moto 

Re
/ .

. /L

u L
v

m s m
m s

= =
⋅

⋅
=∞

−

10 0 5
5 21 10

95974 2  

Il moto è laminare lungo tutta la piastra e si può pertanto applicare la correlazione  
 

Nu L L= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ =0 664 0 664 9597 0 687 57 41 2 1 3 1 2 1 3. Re Pr . . ./ / / /  

h
N k

L
W mK

m
W m KuL=

⋅
=

⋅
=

57 4 0 0364
0 5

4 18 2. . /
.

. /
 

ed infine 
′ = ⋅ ⋅ − =q W m4 18 0 5 300 27 571. . ( ) /  

 
Esercizio 3 
Una lastra piana di larghezza  b=1 m  è mantenuta alla temperatura uniforme di 230°C 
usando riscaldatori elettrici indipendenti ciascuno della lunghezza di 50 mm.  Dell'aria 
atmosferica alla temperatura di 25 °C scorre lungo la parete alla velocità di 60 m/s.  
Quale è il riscaldatore che richiede il massimo input elettrico? Quale è questo valore? 

50 mm

T   = 230°C

T   = 25°C

u   = 60 m/s
∞

∞

1 2 3 4 5

insulation

6

 
Proprietà termofisiche dell'aria alla temperatura del film  Tf= 400 K,  p= 1 atm: 
viscosità cinematica ν=26.41·10-6 m2/s, conduttività k=33.8·10-3 W/mK, Pr= 0.690. 

 
L'individuazione del riscaldatore che dissipa la maggiore potenza richiede il calcolo del 
punto in cui si verifica la transizione da moto laminare a moto turbolento. 
Nel primo tratto il moto è sicuramente laminare ottenendosi per Reynolds: 

Re
.

.
.1

1
6

560 0 05
26 41 10

1 14 10= =
⋅

⋅
= ⋅∞

−

u L
v
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Se si assume la transizione controllata da Rec=5·105 la transizione avverrà in 
corrispondenza del 5° elemento, più precisamente: 
 

x
v

u
mc

c=
⋅

=
⋅ ⋅ ⋅

=
∞

−Re . ( )
.

26 41 10 5 10
60

0 22
6 5

 
Il riscaldatore che richiede il massimo input è quello per il quale il coefficiente di 
scambio termico medio è più elevato. 
Conoscendo come varia h con x si può concludere che vi sono le seguenti tre possibilità: 
1.  Il riscaldatore 1 poiché corrisponde al valore locale di h più elevato della convezione 
naturale. 
2.  Il riscaldatore 5 poiché corrisponde per un tratto al valore locale di h più elevato della 
convezione turbolenta. 
3  Il riscaldatore 6 poiché le condizioni di regime turbolento esistono per tutta la 
superficie del riscaldatore e sebbene il valore di h sia inferiore a quello massimo 
dell'elemento precedente il valore medio potrebbe essere più alto. 
 
In assenza di disperdimenti per ciascun riscaldatore sarà Pelettrica= qconv.  
 
Per il primo riscaldatore : 

q h L b T Tc w, ( )( )1 1 1= ⋅ − ∞  
Il regime è laminare quindi 
 

Nu L1
0 664 0 664 1 14 10 0 690 1981

1 2 1 3 5 1 2 1 3= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ =. Re Pr . ( . ) ./ / / /  

h
N k

L
W mK

m
W m KuL

1
1

21
198 0 0338

0 05
134=

⋅
=

⋅
=

. /
.

/  

q Wc, ( . )( )1 134 0 05 1 230 25 1370= ⋅ ⋅ − =  
 
La potenza richiesta per il 5° riscaldatore può essere ottenuta sottraendo il flusso 
dissipato dai primi 4 riscaldatori a quello dissipato dai primi 5.  Procediamo così in 
quanto abbiamo a disposizione correlazioni che danno h medio a partire dall'inizio della 
lastra. 

q h L b T T h L b T T

q h L h L T T
c w w

c w

,

,

( )( ) ( )( )

( )( )
5 5 5 4 4

5 5 5 4 4 1

= ⋅ − − ⋅ −

= − ⋅ −

∞ ∞

∞  
Nu 4 4

1 2 1 3 5 1 2 1 30 664 0 664 4 1 14 10 0 690 396= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =. Re Pr . ( . ) ./ / / /  

h
N k

L
W mK

m
W m Ku

4
4

4

2396 0 0338
0 2

67=
⋅

=
⋅

=
. /

.
/  

 
Nu 5 5

4 5 1 3 5 4 5 1 30 037 871 0 037 5 1 14 10 871 0 69 546= ⋅ − ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ =. Re Pr . ( . ) ( . )/ / / /

 
 

h
N k

L
W mK

m
W m Ku

5
5

5

2546 0 0338
0 25

74=
⋅

=
⋅

=
. /

.
/

 
 

q Wc, . . ( )( )5 74 0 25 67 0 20 1 230 25 1046= ⋅ − ⋅ ⋅ − =  
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In modo del tutto simile la potenza richiesta per il 6° riscaldatore si ottiene sottraendo 
dalla potenza richiesta da tutte 6 le resistenze il flusso termico dissipato dalle prime 5. 
 

Nu 6 6
4 5 1 3 5 4 5 1 30 037 871 0 037 6 1 14 10 871 0 69 753= ⋅ − ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ =. Re Pr . ( . ) ( . )/ / / /

 

h
N k

L
W mK

m
W m Ku

6
6

6

2753 0 0338
0 3

85=
⋅

=
⋅

=
. /

.
/  

 
q Wc, . . ( )( )6 85 0 3 74 0 25 1 230 25 1435= ⋅ − ⋅ ⋅ − =  

 
Risulta quindi q6>q1>q5 e la resistenza 6 dissipa la maggiore potenza. 
 
Esercizio 4 
Un filo di platino lucidato, avente un diametro di 0.13 mm e lungo 6.3 mm, viene 
utilizzato in un anemometro a filo caldo per misurare la velocità di aria a 20 °C in un 
intervallo compreso tra 1.2 e 6 m/s.  Il filo è montato nel circuito a ponte di Wheatstone 
di Fig. (a) e viene mantenuto alla temperatura di 230 °C regolando la corrente col 
reostato.  Per progettare il circuito elettrico occorre conoscere la corrente necessaria, in 
funzione della velocità dell'aria.  La resistività del platino a 230 °C è 1.7·10-7 Ω·m. 
 
 

 
 
 
Siccome il filo è molto sottile si può trascurare il gradiente radiale di temperatura. 
 Alla temperatura media del film di 125 °C l'aria ha una conducibilità k= 0.0325 [W/mK] 
ed una viscosità cinematica pari a v= 0.25·10-4 [m2/s].  Alla velocità di 1.2 m/s il n° di 
Reynolds vale. 

Re
. .

.
.= =

⋅ ⋅

⋅
=∞

−

−

u D
v

1 2 0 13 10
2 5 10

6 2
3

5  

mentre per u=6 [m/s] avremo Re= 31.2 
In tale intervallo di valori ( compresi fra 4 e 40 ) possiamo usare una delle seguenti 
correlazioni ( ne esistono molte altre): 
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N C

N C
u

n

u
n

= ⋅

= ⋅ ⋅ ⋅

Re (

. Re Pr .

 valida per l ' aria )

1 1 0 31
 

dove C ed n dipendono dal numero di Re secondo la seguente tabella 
 

ReD 
 

C n 

0.4-4 
4-40 
40-4k 
4k-40k 

40k-400k 

0.891 
0.821 
0.615 
0.174 
0.0239 

0.330 
0.385 
0.466 
0.618 
0.805 

 
Utilizzeremo la più semplice  

[ ]KmWuuC
D
kh n

c
2385.0

385.0

5

3
385.0

3 /387
105.2
1013.0821.0

1013.0
0325.0Re ∞−

−

∞− ⋅=⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⋅
⋅

⋅⋅
⋅

==  

 
 

Valutiamo ora la conduttanza per unità di superficie dovuta all'irraggiamento 
 

h
q

A T T
T T

T Ti
i

w

w

w

=
−

=
−

−∞

∞

∞( )
( )

( )
σε 4 4

 
 

L'emissività del platino lucidato è circa 0.07 per cui si ricava un valore di hi pari a circa 
1.1 [W/m2 K] e quindi il calore scambiato per irraggiamento è trascurabile rispetto a 
quello scambiato per convezione forzata. 
 
La potenza termica ceduta dal filo vale dunque: 
 

385.0

33385.0

21.0

)210)(103.6)(1013.0(387)(

∞

−−
∞∞

⋅=

⋅⋅π⋅⋅=−=

wq

wTTAhq wc

 

 
Siccome dovrà essere 

q= Pelettrica= i2R 
avremo 

R
L
Ael= = ⋅

⋅

⋅
=−

−

−ρ
π

1 7 10
6 3 10

0 13 10 4
0 0817

3

3 2.
.

( . ) /
. Ω  

 

[ ]Auu
R
qi 2/385.0

385.0

6.1
081.0

21.0
∞

∞ ⋅=
⋅

==  

 
da cui la corrente può essere facilmente calcolata in corrispondenza di ciascuna velocità. 
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 Risultati esercizio 1  
 Aria Acqua Olio leggero 

Re x

u x
= ∞ρ

µ  

3 1 14 0 3
1 91 10

537005

⋅ ⋅

⋅
=−

. .
.  

3 992 0 3
68 1 10

1 31 105
6⋅ ⋅

⋅
= ⋅−

.
.

.
 

3 895 0 3
2280 10

353005

⋅ ⋅

⋅
=−

.

 

assumendo Rec=5·105 x
uc =
⋅

∞

5 105 µ

ρ

5 10 1 91 10
3 1 14

2 79
5 5⋅ ⋅ ⋅

⋅
=

−.
.

. m
 

5 10 68 1 10
3 992

0 114
5 5⋅ ⋅ ⋅

⋅
=

−.
. m

 

5 10 2280 10
3 895

4 4
5 5⋅ ⋅ ⋅

⋅
=

−

. m
 

δ =
5x

xRe  

5 0 3
53700

6 47 10 3⋅
= ⋅ −.

.
 

5 0 3

1 31 10
1 31 10

6
3⋅

⋅
= ⋅ −.

.
.

 

5 0 3
35300

8 10 3⋅
= ⋅ −.

 

C
ufx

w

x

= =
∞

τ

ρ 2 2
0 664

/
.
Re  

0 664
53700

2 86 10 3.
.= ⋅ −

 

0 664

1 31 10
5 8 10

6
4.

.
.

⋅
= ⋅ −

 

0 664
35300

3 53 10 3.
.= ⋅ −

 

∫ ==
L

L
fxf dxC

L
C

0 Re
33.11  

1 33
53700

5 74 10 3.
.= ⋅ −

 

1 33

1 31 10
1 16 10

6
4.

.
.

⋅
= ⋅ −

 

1 33
35300

7 07 10 3.
.= ⋅ −

 

τ µ
∂

∂
µs

y
x

u
y

u
x

= =
=

∞

0

0 332. Re
 

 
τs = 1.47·10-2 [N/m2] 

 
τs = 2.59  [N/m2] 

 
τs = 14.22  [N/m2] 

δ
δ

t =
Pr /1 3  

δ t m=
⋅

= ⋅
−

−6 47 10
0 72

7 22 10
3

1 3
3.

.
./  

δ t m=
⋅

= ⋅
−

−1 31 10
4 52

7 92 10
3

1 3
4.

.
./  

δ t m=
⋅

= ⋅
−

−8 10
340

1 14 10
3

1 3
3

/ .  

h
Lc x x=
λ

0 332 1 2 1 3. Re Pr/ /

 

 
hcx = 6.14 [W/m2 K] 

 
hcx = 1317 [W/m2 K] 

 
hcx = 186 [W/m2 K] 

h hc cL= ⋅2  hc  = 12.28 [W/m2 K] hc  = 2634 [W/m2 K] hc  = 372 [W/m2 K] 
q h A T Tc w= ⋅ ⋅ − ∞( )  q= 48.6 [W]  q=  10430 [W] q= 1473 [W] 

 
Nota: 
Per l'acqua si vede che xcritico < L per cui il regime di moto sarebbe turbolento a partire da x=.11 m. 
In questo confronto, comunque, il regime è stato considerato laminare. 
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Convezione naturale 
 

 
Ancora richiami 
Come per la convezione forzata, anche per quella naturale possono nascere instabilità 
idrodinamiche, ovvero eventuali disturbi possono essere amplificati trasformando il 
regime di moto da laminare a turbolento.  In convezione naturale, la transizione nello 
strato limite dipende dall'entità relativa delle forze di galleggiamento e viscose presenti 
nel fluido.   E' consuetudine correlare questo rapporto mediante il numero di Rayleigh, 
Ra, che è semplicemente il prodotto  Gr·Pr .  Per pareti verticali il numero di Rayleigh 
critico vale: 

Ra Gr
g T T x

vac c
w c= ⋅ =

−
≈∞Pr

( )β 3
910
 

Come nella convezione forzata, la transizione alla turbolenza ha un effetto notevole 
sullo scambio termico. 
 
Correlazioni empiriche per la convezione naturale:  CONVEZIONE ESTERNA 
 
Queste correlazioni hanno in genere la forma del tipo: 

N
hL
k

C Rau L L
n= = ⋅  

dove il numero di Rayleigh è definito: 

R Gr
g T T L

vaa L L
w= ⋅ =

− ∞Pr
( )β 3

 

Tipicamente n=1/4 per regime laminare e n=1/3 per il turbolento.  Per il moto turbolento 
risulta pertanto hL indipendente da L.  
Tutte le proprietà termofisiche sono valutate alla temperatura media del film 

T
T T

f
w=

+ ∞

2
 

Lastra piana verticale 
Per superfici piane e cilindriche verticali (di diametro non troppo piccolo) isoterme 
(temperatura uniforme di parete): 

Nu
h x

k
Gr Nu

h L
k

Grx
c x

x L L=
⋅

= ⋅ ⋅ =
⋅

= ⋅ ⋅0 41 0 5551 4 1 4. ( Pr) . ( Pr)/ /  

valida per regime laminare  (  10 <GrL Pr< 109 ) mentre per regime turbolento: 

Nu
h L

k
Gr Nu GrL L L L=

⋅
= ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅0 13 0 0211 3 2 5. ( Pr) . ( Pr)/ /oppure  

vedi figura a pagina seguente. 
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Nel caso in cui ci sia una condizione al contorno termica del tipo: flusso termico 
imposto, valgono ancora le equazioni precedenti se si usa come temperatura di parete 
significativa la Tw valutata a metà altezza della parete. 

xx

 
 
Superfici orizzontali 
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Tw > T∞  verso l'alto o  Tw < T∞  verso il basso ( casi b e c ) 

  
Nu

h L
k

GrL L=
⋅

= ⋅ ⋅0 15 1 3. ( Pr) /

 
  per    2·107 <GrL Pr< 3·109  

  Nu
h L

k
GrL L=

⋅
= ⋅ ⋅0 54 1 4. ( Pr) /  

  per    105 <GrL Pr< 2·107 
 

Tw > T∞  verso il basso o  Tw < T∞  verso l'alto ( casi a e d ) 
 

 Nu GrL L= ⋅ ⋅0 27 1 4. ( Pr) /  per    105 <GrL Pr < 1010 
Se le piastre sono rettangolari si assume L=A/p ( p=perimetro) a meno che i lati non 
siano eccessivamente diversi.  Se è un disco L= 0.9 D. 
 
Lastra piana verticale ( correlazioni più accurate) 
 
Recentemente Churcill e Chu hanno proposto una correlazione che è valida in tutto il 
campo di RaL: 

[ ]
2

27/816/9

6/1

Pr)/492.0(1

387.0825.0
⎪⎭

⎪
⎬
⎫

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+

⋅
+= L

Lu
RaN  

 
 
Se il regime è laminare ( 0< Ra·L< 109)  una migliore approssimazione può essere 
ottenuta usando la seguente correlazione: 
 

N
Ra

u L
L= +

⋅

+
0 68

0 670

1 0 492

1 4

9 16 4 9.
.

( . / Pr)

/

/ /

 
 

E' importante notare che i precedenti risultati sono stati ottenuti per pareti isoterme ( Tw 
= costante ). Se vi è una condizione di flusso termico imposto la differenza di 
temperatura varia con x e (Tw -T∞ ) = f(x) aumentando con x a partire dal valore 0 in 
x=0.  Si è notato che le correlazioni ottenute con Tw= cost. possono estendersi con 
ottima approssimazione anche al caso di flusso termico imposto costante q'' se come 
differenza di temperatura significativa si assume quella a metà della piastra  ∆TL/2 = 
TwL/2 -T,  quindi si definisce  

h
q
TL

=
' '

/∆ 2  
e si utilizza una correlazione valida per Tw = cost..  Ovviamente questo processo va 
iterato per determinare, per tentativi  ∆TL/2 .  In pratica: 
 

∆
∆

T
q

h TL
L

/
/

' ' ( )
)2

2
i 1

i

imposto
(+ =

 
h infatti è fortemente influenzato da ∆TL/2 attraverso il numero di Ra ed anche un po' 
dalla variazione delle proprietà termofisiche alla temperatura del film. 
Alla 1a iterazione si impone un valore di tentativo per h. 
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Vediamo di ricavare l'andamento della temperatura con un esempio: assumendo che Nux  
∝ Rax

1/4  su tutta la parete, ne segue che 

N
q x
k T

T xux = ∝ ⋅
' ' / /

∆
∆ 1 4 3 4  

quindi 
∆ ∆ ∆T x T x T x1 1 4 1 3 4 5 4 1 4 1 5+ −∝ ⇒ ∝ ⇒ ∝/ / / / /

 
∆ ∆

∆ ∆
T

x
T

L
T x L Tx L

x L1 5
2
1 5

1 5
22

1 15/
/

/
/

/( / )
. ( / )= ⇒ = ⋅ ⋅  

 
Le correlazioni per lastre verticali possono essere estese al caso di cilindri verticali di 
altezza L se lo spessore dello strato limite δ è molto minore del diametro del cilindro D.  
Questa condizione è soddisfatta se : 

D
L GrL

≥
3 5

1 4

.
/

 
Cilindri orizzontali 

+
-

α

 
Nel caso di cilindro orizzontale in aria  

Nu GrDα ϕ α= ⋅ ⋅0 604 1 4. ( )/  
 

α -90 -60 -30 0 30 60 75 90 
ϕ α( )   0.75 0.72 0.66 0.58 0.46 0.36 0 

 
Un'equazione valida per un coefficiente medio di scambio termico per fili e tubi 
orizzontali in convezione naturale è quella di Mc Adams: 

N Gr Gru D D D= ⋅ ⋅ > < <0 53 0 5 10 101 4 3 9. ( Pr) Pr . ;/   valida per   
Convezione naturale in spazi chiusi (aria) 
 

L

TT

δ

1 2

 

Caso dell'intercapedine verticale: 
 

2
21

23

64
9/1

3/1

43
9/1

4/1

)(                     

1011102          065.0

102102     18.0

µ
−ρδβ

=

⋅<<⋅⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡

δ
⋅=

⋅<<⋅⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡

δ
⋅=

δ
=

δ

δ

−

δδ

δ

−

δδ

TTgGr

GrLGrN

GrLGr
k
hN

u

u

 

Se Grδ <2000 lo scambio termico è essenzialmente conduttivo cosicché in questo caso 
Nuδ =1  
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Per intercapedini orizzontali : 
 
Nel caso di aria 

N Gr Gr

N Gr Gr
u D

u D

δ δ

δ δ

= ⋅ < < ⋅

= ⋅ > ⋅

0 195 10 4 10

0 068 4 10

1 4 4 5

1 3 5

.

.

/

/

       

         
nel caso di liquidi 

N Gr Gru Dδ δ= ⋅ ⋅ < ⋅ < ⋅0 069 3 10 7 101 4 5 9. Pr/         
 
 

Applicazioni 
 
Esercizio 1 
Valutare il flusso termico scambiato in convezione naturale da una piastra verticale di 
dimensioni  0.3×0.5 [m] immersa nei seguenti fluidi: aria, acqua, olio.  La temperatura 
del fluido sia T∞ = 20 [°C] mentre la temperatura della piastra è uniforme e vale 56 [°C]. 
 

  

x

0,5

0,3

 

Le proprietà fisiche vanno calcolate alla temperatura media del 
film ovvero a: 

T
T T

Cf
w=

+
=

+
= °∞

2
56 20

2
38  

Se GrL·Pr  < 109 useremo  h
k
L

GrL= ⋅ ⋅ ⋅0 555 1 4. ( Pr) /  

altrimenti     h
k
L

GrL= ⋅ ⋅ ⋅0 13 1 3. ( Pr) /  

 
 
Prop. termofisiche 

(Tfilm) 
Aria H2O Olio leggero 

ρ [kg/m3] 1.13 992 895 
cp [J/kg K] 1005 4178 1926 
µ [N s/m2] 1.91·10-5 68.1·10-5 2280·10-5 
k [W/m K] 0.0267 0.629 0.128 

v [m2/s] 0.168·10-4 0.686·10-4 25.4·10-4 
a 2.389·10-5 1.51·10-7 7.61·10-8 
β 3.22·10-3 0.360·10-3 0.7·10-3 
Pr 0.72 4.52 340 

βgρ2/µ2 11.2·107 75·108 106·105 
 
Per l'aria 
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R Gr
g T T L

va L L
w= ⋅ =

−
= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ <∞Pr

( )
Pr . ( . ) . .

β 3

2
7 3 8 911 2 10 0 5 36 0 72 3 6 10 10  

regime laminare 

( ) [ ]KmWGr
L
kh L

24/184/1 /1.4106.3
5.0

0267.0555.0Pr)(555.0 =⋅=⋅⋅⋅=  

q h A T T Ww= ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ≈∞( ) . ( . . )4 1 0 3 0 5 36 22  
Per l'acqua 

R Gr
g T T L

va L L
w= ⋅ =

−
= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ >∞Pr

( )
Pr ( . ) . .

β 3

2
8 3 11 975 10 0 5 36 4 52 1 52 10 10  

regime turbolento 

( ) [ ]KmWGr
L
kh L

23/1113/1 /8.8721052.1
5.0

629.013.0Pr)(013.0 =⋅=⋅⋅⋅=  

q h A T T Ww= ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ≈∞( ) . ( . . )872 8 0 3 0 5 36 4700  
 
Per l'olio 

91035
2

3

101062.134036)5.0(10106Pr
)(

Pr >⋅=⋅⋅⋅⋅=
−β

=⋅= ∞

v
LTTg

GrR w
LLa  

regime turbolento 

( ) [ ]KmWGr
L
kh L

23/1103/1 /2.841062.1
5.0

128.013.0Pr)(013.0 =⋅=⋅⋅⋅=  

q h A T T Ww= ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ≈∞( ) . ( . . )84 2 0 3 0 5 36 455  
 
Esercizio 2 
Una piastra quadrata di lato L= 0.3 [m] è immersa orizzontalmente in aria stagnante.  
Calcolare il flusso termico scambiato per convezione naturale con l'aria a T∞ = 20 [°C] 
mentre la temperatura della piastra è uniforme e vale 56 [°C]. 
 

R Gr
g T T L

va L L
w= ⋅ =

−
= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅∞Pr

( )
Pr . ( . ) . .

β 3

2
7 3 711 2 10 0 3 36 0 72 7 84 10  

lato superiore: 

Nu
h L

k
GrL L=

⋅
= ⋅ ⋅0 15 1 3. ( Pr) /

 
( ) [ ]KmWGr

L
kh L

23/173/1 /71.51084.7
3.0

0267.015.0Pr)(15.0 =⋅=⋅⋅⋅=  

q h A T T Ww= ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ≈∞( ) . ( . . ) .5 71 0 3 0 3 36 18 5  
 
 
lato inferiore 

Nu h L
k

GrL L=
⋅

= ⋅ ⋅0 27 1 4. ( Pr) /  

( ) [ ]KmWGr
L
kh L

24/174/1 /26.21084.7
3.0

0267.027.0Pr)(27.0 =⋅=⋅⋅⋅=  

q h A T T Ww= ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ≈∞( ) . ( . . ) .2 26 0 3 0 3 36 7 3  
 



44 

Esercizio 3 
Valutare il flusso termico smaltito dalla superficie esterna di un tubo del diametro di 1 
[cm] e lunghezza unitaria immerso orizzontalmente in H2O. la temperatura superficiale 
del tubo è a  56 [°C] mentre la temperatura dell'acqua vale T∞ = 20 [°C]. 
 
Per cilindri orizzontali abbiamo: 

N Gr Gru D D D= ⋅ ⋅ > < <0 53 0 5 10 101 4 3 9. ( Pr) Pr . ;/   valida per   
 

Nel caso in questione Pr = 4.52 mentre 

Gr
g T T D

vD
w=

−
= ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅∞β ( )

( . ) .
3

2
8 3 575 10 0 01 36 2 7 10  

le condizioni sono quindi verificate, otterremo: 
 

h W m K= ⋅ ⋅ ⋅ =0 53 0 629
0 01

2 7 10 4 52 11085 1 4 2. .
.

( . . ) //  

 
q h p T T Ww= ⋅ ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ≈∞1 1108 0 01 36 41250( ) ( . )π  

 
Esercizio 4 
Calcolare il flusso termico scambiato per convezione naturale nell'intercapedine di un 
mattone forato di cemento ( vedi figura). 

a

b

T T1 2

 
a= 0.03 [m] , b= 0.3 [m] 

 
con  T1= 10 °C,  T2 = -10 °C  ( Tm=0 °C ) 

 
Le grandezze di interesse vanno calcolate alla temperatura media. 
 
Intercapedine verticale: 
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Calcoliamo Grδ: 

Gr
g T T

δ

β δ ρ
µ

=
−

= ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅
3 2

1 2
2

7 3 520 10 20 0 03 1 08 10
( )

( ) ( . ) .  

4.2
03.0
3.0)1008.1(065.0

9/1
3/15 =⎥⎦

⎤
⎢⎣
⎡⋅⋅=

−

δuN  

h Nu k W m K= = ⋅ =δ δ
2 4 0 0242

0 03
1 94 2. .

.
. /  

q A h T T W mw/ ( ) . /= ⋅ − = ⋅ ≈∞ 1 94 20 39 2  
Esercizio 5 
 
Valutare il flusso termico disperso da un tubo coibentato di lunghezza unitaria. 
Si hanno a disposizione i seguenti dati: 
Raggio interno del tubo ri=1 cm 
Spessore tubo   0.5 cm 
Spessore coibentazione 3 cm 
Conduttività termica tubo  ktubo=15 W/m°C 
Conduttività termica isolante  kisol=0.04 W/m°C 
Temperatura fluido interno  Ti= 90 °C 
Temperatura fluido esterno  Te=25 °C 
Coefficiente scambio convettivo interno  hi=1800 W/m2 °C 
Coefficiente scambio convettivo  esterno  he=8 W/m2 °C 
 
Calcolare inoltre per quale spessore della coibentazione si ha flusso disperso massimo. Il 
flusso termico disperso è dato da 

q
T

Rtot

=
∆

 
per la geometria cilindrica la resistenza termica serie è data da 
 

R R
rh L

r r
k L

r r
k L r h Ltot i

i i

m i

tubo

e m

isol e e

= = + + +∑ 1
2 2 2

1
2π π π π
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=
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+
⋅

+
⋅

+
⋅ ⋅ ⋅− −

1
2 1 10 1800

1 5 1
2 15

4 5 1 5
2 0 04

1
2 4 5 10 82 2π π π π

ln( . / ) ln( . / . )
. .  

 
= ⋅ + ⋅ + + =− −8 84 10 4 3 10 4 371 0 442 4 8263 3. . . . . /K W  

per un flusso pari a 

q
K
K W

W= =
65

4 826
13 47

. /
.

 
Per calcolare lo spessore che consente flusso massimo, notiamo che, essendo la ∆T data, 
questo si otterrà in corrispondenza della resistenza termica totale minima. Abbiamo visto 
che: 

R R
rh L

r r
k L

r r
k L r h Ltot i

i i

m i

tubo

e m

isol e e

= = + + +∑ 1
2 2 2

1
2π π π π

ln( / ) ln( / )

 
 
Deriviamo rispetto ad re ed eguagliamo a zero tale derivata: 
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Occorre fare 2 verifiche:   1) che si tratti veramente di un punto di minimo 
    2) che re sia maggiore di rm  
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affinché sia verificata la seconda condizione dovrà essere: 
h r
k
e m

isol

⋅
< 1

 
Che è un numero di Biot . 
Attenzione!  il raggio è quello del tubo e non il raggio esterno.  Nel caso in esame: 
 

h r
k
e m

isol

⋅
=

⋅
=

8 0 015
0 04

3
.

.      
 
Esercizio 6 
Una portata di aria calda G= 0.05 [Kg] fluisce all'interno di un sottile tubo metallico del 
diametro D=0.15 [m].  L'aria entra ad una temperatura di 103 [°C] e, dopo 5 [m] la sua 
temperatura è scesa a 77 [°C].  Il coefficiente di scambio fra la superficie esterna del 
tubo e l'aria ambiente a T∞ = 0 [°C] valga he= 6 [W/m2 K]. 
1) Calcolare la potenza termica ceduta dal tubo all'ambiente nel tratto considerato (L=5 
[m]). 
2) Determinare il flusso specifico e la temperatura superficiale del tubo in x= L. 
 
Ipotesi: 
 1) Regime permanente 
 2) Proprietà costanti 
 3) ip. gas perfetto 
 4) variazioni di energia cinetica e potenziale trascurabili 
 5) resistenza termica del tubo trascurabile 
 6) coefficiente di scambio esterno costante e noto. 
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cp va calcolato alla temperatura media fra le due sezioni : 

T
T T

Km
m m L=

+
= + + ≈, , ( ) / .0

2
103 77 2 273 15 363  

dalle tabelle si ottiene 
cp= 1010 [J/kg K]  

mentre le altre proprietà vanno calcolate alla T di uscita: per Tm,L=350 [K] si ottiene 
 

k= 0.03 [W/m K]; µ= 208·10-7 [Ns/m2]; Pr= 0.70 
 

1)  Da un bilancio di energia per il tratto di tubo considerato: 
 
   q= G·cp·( Tm,L - Tm,0) 
   q= 0.05 [kg/s]·1010 [J/kg]·(77-103)[K]= -1313 [W] 
 
2) Il flusso specifico potrà essere trovato considerando le resistenze in serie costituite 
dallo strato limite interno ed esterno al tubo in x=L, ovvero 

′′ =
−

+
∞q

T T
h L h

m L

x e

,

/ ( ) /1 1  
Per valutare hx determiniamo il regime di moto: 

Re ( )
.

.D L
G

D
= =

⋅

⋅ ⋅ ⋅
=−

4 4 0 05
0 15 208 10

204047π µ π  
il regime è turbolento. 
Siccome il rapporto L/D= 33.3 ( >10) è ragionevole assumere in x=L condizioni di flusso 
completamente sviluppato. Utilizzeremo la correlazione di Dittus-Boelter con n=0.3 
(raffreddamento): 

NuD D= ⋅ ⋅0 023 0 8 0 3. Re Pr. .  

Nu
h L D

kD
x=

⋅
= ⋅ ⋅ =

( )
. . .. .0 023 20404 0 7 57 90 8 0 3  

h L Nu
k
D

W m Kx D( ) .
.
.

. /= = ⋅ =57 9
0 030
0 15

11 6 2  

 
ed infine 

′′ =
−

+
=q W m

77 0
1 11 6 1 6

304 5 2

/ . /
. /

 
Facendo nuovamente riferimento alle due resistenze in serie, possiamo scrivere, con 
riferimento ad esempio, all'esterno del tubo 

′′ =
−

⇒ = +
′′

= + = °∞
∞q

T T
h

T T
q
h

Cw L

e
w L

e

,
,/

.
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0
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6
50.7  

Nota: 
Questo problema non è caratterizzato né da temperatura superficiale costante ne da 
flusso termico costante ( con x ).  Sarebbe quindi sbagliato presumere che la perdita 
totale di calore sia data da: 

′′ ⋅ =q L DL W( ) π 717  
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Questo risultato è sostanzialmente inferiore di quello ottenuto in quanto q'' diminuisce 
all'aumentare di x.  Tale diminuzione è dovuta sia alla diminuzione di hx(x) che a quella 
di  Tm(x)-T∞ . 
 
Esercizio 7 
Dell'aria fluisce in un condotto a sezione rettangolare 0.75 [m]×0.3 [m] e mantiene la 
temperatura esterna del condotto a 45 °C.  Se il condotto è esposto all'aria ambiente a 15 
°C quale è la potenza termica dispersa per unità di lunghezza del condotto stesso? 
 

H= 0.3 m

w= 0.75 m

aria

aria stagnante a 15 °C

T   = 45 °Cw  
 

Proprietà termofisiche dell'aria alla temperatura del film  
 Tf= (15+45)/2+273.15 =303 K  

  
v= 16.2·10-6 [m2/s]; a= 22.9·10-6 [m2/s]; k= 0.0265 [W/mK]; β= 0.0033 [K-1] 

Pr = 0.71 
Il numero di Rayleigh sarà diverso per le pareti laterali rispetto a quelle orizzontali: 

R
g T T L

va
L

a L
w=

−
=

⋅ ⋅ ⋅

⋅ ⋅ ⋅
=∞

− −

β ( ) . .
. .

3 3

6 6

0 0033 9 81 30
16 2 10 22 9 10

 

 
= ⋅ ⋅2 62 109 3. L  

Per le due pareti laterali L= H= 0.3 m e quindi  RaL= 7.07·107; la convezione risulta 
quindi laminare. Utilizzeremo la seguente: 

N
Ra

u L
L= +

⋅

+
0 68

0 670
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1 4

9 16 4 9.
.

( . / Pr)
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Nu L = +
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+
=0 68
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1 0 492 0 71
47 8
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9 16 4 9.
. ( . )

( . / . )
.
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h

k
L

N W m Ku L= = =
0 0265

0 3
47 8 4 23 2.

.
. . /  

 
Per la parete superiore ed inferiore L= A/p. 
 
Attenzione che la lunghezza del condotto non è 1 m , infatti è solo una 
schematizzazione per calcolare il flusso unitario.  Facendo tendere ad infinito la 
lunghezza il rapporto A/p tende ad w/2 che assumeremo come grandezza significativa 
anche se, in realtà, essendo la lunghezza molto maggiore della larghezza occorrerebbe 
utilizzare la formula per le strip ( non data ). 
 
In definitiva per le sup laterali otteniamo  

R La L = ⋅ ⋅ = ⋅2 62 10 1 38 109 3 8. .  
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Useremo allora le seguenti ( vedi pag. 2) 

top  Nu
h L

k
GrL L=

⋅
= ⋅ ⋅0 15 1 3. ( Pr) /   per    2·107 <GrL Pr< 3·109  

ovvero 

h W m K= ⋅ ⋅ =
0 0265
0 375

0 15 1 38 10 5 488 1 3 2.
.

. ( . ) . //

 
 

bottom  Nu GrL L= ⋅ ⋅0 27 1 4. ( Pr) /    per    105 <GrL Pr < 1010 
 

h W m K= ⋅ ⋅ =
0 0265
0 375

0 27 1 38 10 2 078 1 4 2.
.

. ( . ) . //

 
ed infine 

′ = ⋅ ⋅ + ⋅ + ⋅ =q W m( . . . . . . )( ) /2 4 23 0 3 5 48 0 75 2 07 0 75 30 246  
 
Si noti che il contributo radiativo sarebbe significativo. 
Assumendo ε=1 e Tamb=288 K si ha: 
 

q A T Tw amb= − = ⋅ −σε ( ) .4 4 85 67 10  2.1·(3184-2884)= 398 [W/m] 
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Corso di ENERGETICA 1 (Mecc)  ( AA 03/04 ) 
 

Esercitazioni con richiami teorici 
 

3 
 

scambiatori di calore 
 

 
 
 
Introduzione 
 
Gli scambiatori di calore sono organi nei quali si ha trasmissione di calore fra fluidi a 
temperature diverse. I fluidi possono essere liquidi o aeriformi, con o senza passaggio di 
fase. Il più semplice dispositivo per ottenere ciò è un contenitore nel quale si mescolino 
direttamente un fluido caldo ed uno freddo, sono detti rigeneratori. Più comune è 
comunque il caso in cui i due fluidi sono separati da una parete o setto, attraverso cui 
fluisce il calore,  detti recuperatori. 
Sono esempi di scambiatori di calore i radiatori delle automobili (scambio fra acqua di 
raffreddamento del motore e aria atmosferica), i tubi alettati dei frigoriferi domestici 
(scambio fra fluido frigorigeno caldo proveniente dal compressore e aria), i radiatori 
spaziali (c'è un solo fluido e il calore è dissipato per irraggiamento termico nello 
spazio), i condensatori (il calore latente di condensazione è asportato dall'acqua di 
refrigerazione passando attraverso banchi di tubi). 
In certi impianti lo scambiatore di calore è il componente più importante e costoso. Di 
conseguenza la progettazione di uno scambiatore comporta, oltre allo studio 
termofluidodinamido, anche uno studio di ottimizzazione ed analisi dei costi. 
 
Esistono vari modi di classificare gli scambiatori ad esempio: 
1) in base alla compattezza 
2) in base alle caratteristiche costruttive 
3) in base alla direzione e verso del flusso dei fluidi 
4) in base al meccanismo di scambio termico 
 
1)  La compattezza è definita come il rapporto fra la superficie (max.) di scambio 
termico e il volume dello scambiatore, se tale rapporto è > 700 m2/m3  lo scambiatore è 
considerato compatto. Esempi: radiatori per automobili - 1100 m2/m3, radiatori ceramici 
per motori a turbina a gas - 6600 1100 m2/m3, normali scambiatori a fascio tubiero e 
mantello - da 70 a 500 m2/m3 , questi non sono quindi considerati compatti. 
 
2)  Si trovano comunemente scambiatori tubolari, a tubi alettati, a parete, a parete 
alettata.  Gli scambiatori a fascio tubiero sono molto diffusi a causa della loro facilità 
costruttiva e per il costo relativamente basso. La tipologia più comune è quella a fascio 
tubiero e mantello rappresentata schematicamente in figura 1 e 2. 
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3) Relativamente al flusso dei fluidi gli scambiatori di calore vengono classificati come 
di seguito: 
correnti parallele equiverse:  i fluidi caldo e freddo entrano dalla stessa estremità dello 
scambiatore, scorrono nella stessa direzione e lasciano insieme l'altra estremità. 
 

freddo in

freddo out

caldo in caldo out

 
controcorrente:  il fluido caldo e freddo entrano in corrispondenza delle estremità 
opposte dello scambiatore e scorrono in direzioni opposte. 
 

freddo out

freddo in

caldo in caldo out

 
 

correnti incrociate:  i due fluidi scorrono ad angolo retto uno rispetto all'altro. 
 

freddo in

freddo out

caldo in caldo out

 
passaggi multipli:  configurazione comunemente usata in quanto aumenta l'efficienza 
dello scambiatore nel suo complesso. 
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4) A seconda del meccanismo di scambio possiamo ad esempio avere: condensatori, 
ebollitori, radiatori. 
I condensatori sono usati in numerose applicazioni quali: impianti termoelettrici di 
potenza, impianti chimici, impianti nucleari, etc. Gli ebollitori sono uno dei primi tipi di 
scambiatori. I radiatori cedono calore per irraggiamento. (i radiatori delle automobili 
non si dovrebbero chiamare così). 
 
Il progetto di uno scambiatore si divide in tre fasi: 
a- lo studio termico 
b- il progetto meccanico preliminare 
c- il progetto esecutivo 
 
Lo studio termico, oggetto di queste note, riguarda principalmente il calcolo dell'area 
della superficie di scambio termico necessaria, una volta assegnate le temperature e le 
portate dei fluidi. 
Il progetto meccanico studia le questioni connesse con le pressioni e temperature di 
esercizio, le caratteristiche di corrosione, le dilatazioni e le tensioni. Infine viene presa 
in considerazione l'interdipendenza fra lo scambiatore  ed il resto dell'impianto. 
Il progetto esecutivo si occupa della scelta dei materiali, delle guarnizioni, degli 
accorgimenti meccanici.  I procedimenti costruttivi devono essere specificati. Le 
caratteristiche fisiche devono essere tradotte in una apparecchiatura che possa poi 
essere realizzata a basso costo. 
 
 
Andamento qualitativo della temperatura 
Lo scambio di calore tra il fluido caldo e quello freddo provoca una variazione di 
temperatura di uno od entrambi i fluidi. Alcuni esempi qualitativi sono dati nelle figure 
seguenti. 

0 L

fluido caldo

fluido freddo

Temperatura

0 L

fluido caldo

fluido freddo

Temperatura

(a) (b)  
Fig. 3 

 

In figura 3a è rappresentato il caso di uno scambiatore a correnti parallele equiverse. 
All'uscita dello scambiatore il fluido più freddo avrà sempre una temperatura inferiore a 
quella del fluido caldo. L'efficienza termica è piuttosto limitata.  La figura 3b fa 
riferimento ad uno scambiatore controcorrente: in questo caso la temperatura in uscita 
del fluido freddo può essere maggiore di quella in uscita del fluido caldo. 
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Differenza media significativa di temperatura 
 
Le relazioni fondamentali per il calcolo e l'analisi degli scambiatori di calore si 
ottengono mediante bilanci energetici. 
In particolare sarà: 

q= Gh·( hh,i- hh,o)     (1) 
q= Gc·( hc,o- hc,i)     (2) 

 
dove  G è la portata, h l'entalpia, mentre i pedici stanno per: 
h= hot,  c= cold,   i= in   , o= out 
 
la (1) rappresenta la potenza ceduta dal fluido caldo e la (2) quella acquistata dal fluido 
freddo.  Tali potenze saranno uguali se si trascurano le perdite verso l'esterno, le energie 
cinetiche e potenziali e la conduzione assiale lungo i tubi. 
Se inoltre i fluidi non sono soggetti a passaggio di fase e si assumono costanti i calori 
specifici potremo scrivere: 

    q= Gh·cp,h·( Th,i- Th,o)    (3) 
    q= Gc·cp,c·( Tc,o- Tc,i)    (4) 

 
Un'altra relazione utile si ottiene da una estensione della legge di Newton, mettendo in 
relazione il flusso totale di calore con la differenza Th-Tc fra fluido caldo e fluido 
freddo.  Siccome tale differenza non è costante lungo lo scambiatore, si introduce una 
differenza media significativa  ∆Tm  definita come: 
 

q=U·A·∆Tm       (5) 
 
dove U , come già visto è un coefficiente di scambio termico globale per unità di 
superficie, ipotizzato costante. 
Riscriviamo ora la (3) e la (4) come 
 

q= Ch·( Th,i-Th,o)     (6) 
q= Cc·( Tc,o-Tc,i)     (7) 

 
dove Ch =Gh·cp,h  e  Cc= Gc·cp,c sono usualmente detti flussi di capacità termica. 
Vediamo ora di ricavare  ∆Tm per scambiatori equicorrente ad un passaggio: 

dx

T

T

T

T

+dT

+dT

h

c

hh

cc

qCh

Cc

dA

  dT

  dT h

c

T∆ 1 T∆ 2

T h,i

T c,i

T h,o

T c,o

 
Applichiamo l'equazione di bilancio all'elemento di lunghezza dx  . 
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   dq= -Ch·dTh       (8) 
   dq=  Cc·dTc       (9) 

ed inoltre 
dq= U·dA·∆T   (  ∆T= Th-Tc)  (10) 

  (dove si è supposto U indipendente dalle temperature) 
Dalla  (8)  e(9) possiamo scrivere: 

dTh -dTc = -dq· ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+

hc CC
11   = d(∆T) 

 
ricaviamo dq e sostituiamolo nella (10): 
 

TUdA

CC

Td

hc

∆=

⎟⎟
⎠

⎞
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⎝

⎛
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∆
−

11
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⎠

⎞
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⎝

⎛
+−=

∆
∆ 11)(     (11) 

 
integrando fra le sezioni di ingresso e di uscita  ( 1  e  2 )  ottengo: 

⎟⎟
⎠

⎞
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⎝

⎛
+−=

∆
∆

hc CC
UA

T
T 11ln

1

2        

 
utilizzando poi  la (6)  e la (7) 

( ) ( ) ( )21,,,,,,,,
1

2ln TT
q

UATTTT
q

UATTTT
q
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T
T

ocohicihicocohih ∆−∆−=+−−−=−+−−=
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∆  

 

ed infine:        q UA
T T

T
T

=
−∆ ∆
∆
∆

2 1

2

1

ln
        (12) 

 
da un confronto con la (5)  si evince: 

∆
∆ ∆

∆
∆

T
T T

T
T

m =
−2 1

2

1

ln
  differenza media logaritmica (13) 

Nel caso di flussi in controcorrente si ricava una espressione identica alla precedente 
dove però: 
 
∆T1= Th,i - Tc,o 
∆T2= Th,o - Tc,i 
 
queste espressioni per ∆Tm non valgono per scambiatori di natura differente , ad 
esempio a correnti incrociate o a passaggi multipli.  In questi casi per ricavare il valore 
corretto di ∆Tm  si utilizza un fattore di correzione F, ovvero 
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∆Tm  = F·MLTD   
 

F , funzione di due parametri, R e P, viene fornito usualmente in forma di grafici per 
una assegnata geometria dello scambiatore ( vedi fig. 4 ). 
 

0 1

1

F

P

R

 
Fig. 4 

dove  

  P
T T
T T

R
T T
T T

t o t i

M i t i

M i M o

t o t i

=
−

−
=

−

−
, ,

, ,

, ,

, ,

;  

 
il pedice M fa riferimento al mantello , t  ai tubi. 
 
Si nota che  1) non ha importanza se il fluido caldo scorre nei tubi o nel mantello. 
  2) se uno dei fluidi è soggetto a cambiamenti di fase allora    F=1 
 
Distribuzioni di temperatura (equicorrente) 
Riprendiamo l'eq. (11) ed integriamola fra la sezione (1) ( x=0 A(x)=0 ) ed una sezione 
generica, ottenendo: 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+−=

∆
∆

hc CC
xUA

T
xT 11)()(ln
1

 

( ) )(/1/1
)( 1

xAhCcCU
TxT e

⋅+⋅−
⋅∆=∆  

 
ricaviamo ora  dq dalla (10) e sostituiamolo, ad esempio, nella (9) 

( )
dA

xAhCcCU
TUdq e

)(/1/1
1

⋅+⋅−
⋅∆⋅=  

 
( )

dA
xAhCcCU
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c
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⋅+⋅−
⋅∆⋅=  

a questo punto una ulteriore integrazione porta all'espressione di Tc(x) e, siccome ∆T(x) 
è già stata calcolata, a quella di Th(x)=Tc(x) + ∆T(x): 
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⎥
⎥
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⎢
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−⋅∆⋅

+
+=

)(/1/1
1)( 1,

xAhCcCU
T

CC
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h
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Coefficiente di scambio termico globale ( trasmittanza ) 
Riconsideriamo l'eq.(5) ovvero: 

q=U·A·∆Tm        
Stabilito come ricavare ∆Tm passiamo al coefficiente globale di scambio U ( per unità di 
superficie). Faremo sempre riferimento alla superficie esterna dei tubi Ae (Ue·Ae=Ui·Ai) 
In uno scambiatore di calore le resistenze termiche presenti lungo il percorso dello 
scambio fra fluido caldo e fluido freddo comprendono: 
 

1)  le resistenze liminari (convettive) dei due fluidi 
2) le resistenze dovute alla presenza di depositi sulle 
 pareti 
3)  la resistenza termica della parete stessa 

 
Facendo riferimento ad uno scambiatore tubolare avremo , fra interno ed esterno: 
 

R = Rci + Rfi + Rw + Rfe + Rce 
 

 Rci,Rce = resistenze convettive interna ed esterna 
 Rfi, Rfe = resistenze dovute ai depositi 
Rw        = resistenza conduttiva della parete 
 

R ce

R fi R ci

R fe R w

fluido caldo

fluido freddo  
Per le varie resistenze avremo: 

Rc
A h

Rc
A h

Rw
r r
A k

Rf
F
A

Rf
F
Ai

i i
e

e e

e i

m
i

i

i
e

e

e

= = =
−

= =
1 1

 
 
con  hi, he  coeff. di scambio convettivo  [W/m2K] 
 Fi,Fe fouling-factors parete-fluido  [m2K/W] 
 k conduttività termica della parete [W/m K] 
 

    

A
A A

A
A

m
e i

e

i

=
−

ln
 

per unità di superficie esterna Ae avremo allora : 
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seguono alcuni valori orientativi per scambiatori a fascio tubiero: 
Attenzione De non è il diametro del tubo esterno ma il diametro esterno del tubo 
interno. 
 
  H2O-olio   60÷350 
  gas-gas   60÷600 
  condensatori di vapore 1500÷5000 
 
i fouling-factors F possono essere determinati tramite tabelle. 
Per valutare i coefficienti convettivi di scambio h  occorre determinare il numero di 
Reynolds   ReD e quindi , a seconda del regime di moto, scegliere una opportuna 
correlazione 
    Nu= f( Re, Pr )      Pr= ν/a 
Il calcolo di   Re G

DD =
4
π µ

  richiede la conoscenza delle portate.   

Infine si ricava h da     h
N k
D
u=  

 
Efficienza di uno scambiatore 
Si definisce efficienza di uno scambiatore il rapporto fra la potenza termica 
effettivamente scambiata nel dispositivo e quella scambiata in uno scambiatore 
controcorrente caratterizzato da una superficie di scambio infinita, quest'ultima 
rappresenta la potenza massima scambiabile  qmax. 
si ha  

ε =
q

qmax  
Per una potenza termica finita, se  U·A   tende ad infinito  ∆Tm  dovrà tendere a zero,  il 
che si verifica se  o  ∆T1 = 0   o  ∆T2 = 0 
 
nel primo caso ho 
 

Th,i  = Tc,o 
e dalla (6) e (7) 
  q1 = Ch·( Tc,o - Th,o ) 
      = Cc·( Th,i - Tc,i ) 
 

nel secondo 
 

Th,o  = Tc,i 
e dalla (6) e (7) 
  q2 = Ch·( Th,i - Tc,i ) 
      = Cc·( Tc,o - Th,o ) 
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siccome   ( Th,i - Tc,i )  >  ( Tc,o - Th,o )  in quanto  Th,i ≥ Tc,o  e   Th,o ≥ Tc,i  
 
il 1° caso si verificherà quando  Cc < Ch  ( ∆T1 = 0 ) 
il secondo quando  Ch < Cc ( ∆T2 = 0 ) 
ed in entrambi potrò esprimere  qmax come 
 

qmax  =  Cmin( Th,i - Tc,i )  =  Cmax( Tc,o - Th,o )      (15) 
 
Utilizziamo la 1a e scriviamo: 

ε =
−

q
C T Th i c imin , ,( )

      (16) 

 
nota l'efficienza, si otterrà la potenza semplicemente come: 
 

q = ε Cmin( Th,i - Tc,i )     (17) 
 
Vediamo ora l'utilità della relazione (17). 
 
I calcoli relativi agli scambiatori di calore sono solitamente riconducibili a due 
categorie. 
 

1) Progetto dello scambiatore;  2) Analisi delle prestazioni dello scambiatore 
 
Consideriamo il 1° caso 
In questa ipotesi di lavoro solitamente sono note le temperature di ingresso e le portate 
dei fluidi a fronte della temperature desiderate di uscita ( q e 2 temp. note o 3 temp. 
note, l'altra si ottiene usando le equazioni di bilancio (6) o (7) ).  Calcolato o noto U ( 
coeff. globale di scambio ) il problema è determinare la superficie totale di scambio A.  
Un modo di procedere  è quello di ricavare la MLTD ( dalle T di ingresso e di uscita ), 
utilizzare grafici e tabelle per ricavare F e quindi ∆Tm .  Ricavato  q dalla (6) o (7) si 
utilizzerà poi la (5) per ottenere: 

A q
U Tm

=
∆

 

Un altro approccio è quello di utilizzare l'efficienza dello scambiatore. Infatti si 
dimostra che per gli scambiatori valgono le seguenti 
 

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

max

min,
C
C

NTUεε   con NTU
U A
C

=
⋅

min

(  number of transfer units )  

 
tale legame è disponibile in letteratura sotto forma di grafici per ogni tipologia di 
scambiatore. 

 
Si procede allora così: si calcola q dalle eq. di bilancio, quindi  ε  utilizzando  la (16). 
Da  ε  e  Cmin/Cmax  si ricava  NTU dal grafico e quindi A dalla definizione, 
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A
NTU C

U
=

⋅ min

 
I due metodi, quello della differenza media logaritmica e quello dell'efficienza sono 
equivalenti per questo tipo di problema.  Vediamo ora il caso dell'analisi delle 
prestazioni dello scambiatore. 
 
2° caso 
E' noto il tipo e le dimensioni dello scambiatore ed è richiesto di determinare la potenza 
termica trasmessa e le temperature di uscita a partire dalla conoscenza delle portate e 
delle temperature di ingresso ( fluido caldo e freddo ). 
In questo caso il metodo LMTD è più oneroso in quanto dapprima assegnare un valore 
di tentativo ad una delle temperature di uscita per poter applicare la (16) e la (17).  
Ottenuta l'altra temperatura di uscita e la potenza q1  si calcolerà ∆Tm e mediante la (5) 
otterremo q2 .  Solo se, per caso  q1 = q2 il problema sarà risolto.  In genere q1 ≠ q2 
perché il valore ipotizzato per la T di uscita ( ad es. Tc,o ) non è esatto.   Utilizzando 
allora q2 e la relazione (7) otteniamo un nuovo valore di tentativo per Tc,o . Occorrerà 
qualche iterazione per ottenere la convergenza. 
Più semplice appare invece il metodo NTU.  Dalla conoscenza del tipo e delle 
dimensioni dello scambiatore e dalle capacità termiche orarie ( flussi di capacità termica 
) si ottiene NTU e Cmin/Cmax  , mediante il grafico opportuno si ottiene  ε  ed infine q  
applicando la (17) che richiede la conoscenza delle sole temperature di ingresso.  Infine 
utilizzando la (6) e la (7) otteniamo le temperature di uscita. 
 
 
Esercizio 1 
Dell'acqua calda a temperatura Tm = 80 °C ed a una velocità media um= 0.4 [m/s] fluisce 
all'interno di un tubo di acciaio:  Di= 3.8 [cm]; De= 4.8 [cm]; kacciaio= 50 [W/mK].  Il 
moto si considera sviluppato completamente così come lo scambio termico.  La 
superficie esterna del tubo è esposta all'aria atmosferica a T∞ =20 [°C] in moto con 
velocità normale al tubo pari a u∞ = 30 [m/s].  Calcolare la trasmittanza U per unità di 
area esterna ed il flusso disperso per unità di lunghezza del tubo. 
Le proprietà termofisiche dell'acqua alla Tm= 80 °C sono: 
 
 v= 0.364·10-6 [m2/s]  k= 0.668 [W/mK]  Pr= 2.22 
 
Il numero di Reynolds per l'acqua risulta: 

Re
. .
.D

m iu D
v

=
⋅

=
⋅

⋅
=−

0 4 0 038
0 364 10

417606  
Il regime di moto è turbolento:  per il calcolo di hi ( lato H2O ) potremo usare la 
correlazione di Dittus-Boelter ( moto e campo termico compl. sviluppati ) 
n=0.3 perché l'acqua si raffredda: 

NuD D= ⋅ ⋅0 023 0 8 0 3. Re Pr. .  
NuD = ⋅ ⋅ =0 023 41760 2 22 145 30 8 0 3. ( ) ( . ) .. .  

Nu
h D
kD
i i

H O

=
⋅

2

   ⇒  h W m Ki = ⋅ =145 3
0 668
0 038

2554 2.
.
.

/  

Le proprietà termofisiche dell'aria vanno calcolate alla temperatura media del film 
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T Cf =
+

= °
80 20

2
50  

 v= 18.22·10-6 [m2/s]  k= 0.0281 [W/mK]  Pr= 0.703 
 
Il numero di Reynolds per l'aria risulta: 

Re
.

.D
eu D

v
=

⋅
=

⋅

⋅
=∞

−

30 0 048
18 22 10

79036  

Per questa geometria ed in regime turbolento si può usare la correlazione: 
 

( )
( )

6.51
703.0790306.079034.0

PrRe06.0Re4.0
4.03/25.0

4.03/25.0

=
⋅⋅+⋅=

⋅⋅+⋅=

Nu
Nu
Nu

 

h W m Ke = ⋅ =51 6
0 0281
0 048

30 2 2.
.
.

. /  

Trascurando i fouling factors si ha: 

U D
D h

D
k

D
D h

e
e

i i

e
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e

i e

=
+ +

1

2
1

ln
 

 

U W m Ke =

⋅
+

⋅
+

=
1

4 8
3 8 2554

0 048
2 50

4 8
3 8

1
30 2

29 66

0 000495 0 000112 0 033

2

.
.

.
ln

.

. .

. /

. . .
1 24 34 1 24 34 1 24 34

 
 

Il flusso termico disperso per unità di lunghezza del tubo vale: 
 

q D U T T
W m

e e i e' ( )
. . ( ) . /

= ⋅ ⋅ ⋅ − =

= ⋅ ⋅ ⋅ − =

π

π 0 048 29 66 80 20 268 4  
Esercizio 2 (progetto) 
Uno scambiatore controcorrente a tubi concentrici viene usato per raffreddare l'olio 
lubrificante del motore di una grande turbina a gas.  La portata di acqua refrigerante 
attraverso il tubo interno ( Di= 25 mm ) è pari a 0.2 kg/s, mentre la portata di olio nella 
camicia esterna ( D0= 45 mm ) vale 0.1 kg/s.  L'olio e l'acqua entrano rispettivamente 
alla temperatura di 100 e 30 °C.  Quanto dovrà essere lungo il tubo affinché la 
temperatura di uscita dell'olio valga 60 °C ?  Quanto vale l'efficienza ε dello 
scambiatore ? 
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0 L

T(x)

Tc,i = 30 °C

Th,o = 60 °C

Th,i = 100 °C

Gc = 0.2  [Kg/s]

Gh = 0.1  [Kg/s]

 
Ipotesi: 
 1) perdite di calore verso l'esterno trascurabili. 
 2) variazioni di energia cinetica e potenziale trascurabili. 
 3) proprietà termofisiche costanti 
 4) resistenza termica della parete separatrice trascurabile 
 5) regime di moto completamente sviluppato ( U indipendente da x ) 
 
Dalle tabelle dell'olio inesausto e dell'acqua si ricava: 
Olio ( T C Kh = ° =80 353 ) 
cp= 2131 [J/kg K];  µ= 3.25·10-2 [Ns/m2];  k= 0.138 [W/mK] 
Acqua ( T C Kc = ° =35 308 ipotizzata ) 
cp= 4178 [J/kg K];  µ= 725·10-6 [Ns/m2];  k= 0.625 [W/mK];  Pr= 4.85 
 
La potenza termica si ricava dall'equazione di bilancio applicata al fluido caldo: 
 

    q= Gh·cp,h·( Th,i- Th,o)     
 

    q= 0.1·2131·( 100 - 60 ) = 8524 [W]     
conoscendo la potenza possiamo ora ricavare la temperatura d'uscita dell'acqua 
utilizzando l'eq di bilancio applicata al fluido freddo: 
 

    q= Gc·cp,c·( Tc,o- Tc,i)     
 

T T
q

G c
Cc o c i

c p c
, ,

, .
.= +

⋅
= +

⋅
= °30

8524
0 2 4178

40 2
 

La temperatura media utilizzata per calcolare le proprietà dell'acqua andava quindi 
bene. In caso contrario si itera. 
 
Per ottenere la lunghezza dello scambiatore utilizziamo la relazione di scambio: 
 

q=U·A·∆Tm   con  ∆Tm  = MLTD 
 
calcoliamo la ∆T media logaritmica (controcorrente): 

MLTD
T T T T

T T T T
Ch c o h o c i

h c o h o c i

=
− − −

− −
=

−
= °

( ) ( )
ln ( ) / ( )

.
ln( . / )

., , , ,

, , , ,

1

1

59 8 30
59 8 30

43 2  
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L'espressione per la trasmittanza è: 

U D
D h

D
D

F
D

k
D
D

F
h

e

i i

e

i
i

e e

i
e

e

=
+ + + +

1

2
1

ln
W / m K2

 
 
trascurando lo spessore del setto( De/Di= 1) e i fouling factors abbiamo: 
 

U

h hi e

=
+

1
1 1

 
Calcoliamo i coefficienti di scambio: 
Acqua-tubo , hi 
 
Il n° di Reynolds vale: 

Re
.

.D
c

i c

G
D

=
⋅

⋅
=

⋅

⋅ ⋅ ⋅
=−

4 4 0 2
0 025 725 10

140506π µ π
  >2100 

il moto è quindi turbolento ed utilizzeremo la correlazione di Dittus Boelter con n=0.4 
perché l'acqua si scalda: 

NuD D= ⋅ ⋅0 023 0 8 0 4. Re Pr. .  
NuD = ⋅ ⋅ =0 023 14050 4 85 900 8 0 4. ( ) ( . ). .  

per cui 

h Nu
k
D

W m Ki D
c

i

= ⋅ =
⋅

=
90 0 625

0 025
2250 2.

.
/

 
Tubo-olio , he 
 
Il coefficiente che ci interessa è quello fra olio e superficie interna del condotto anulare 
( vedi figura ). Il diametro equivalente si calcola con la formula 

Dh= Do - Di = 0.02 [m] 

r

r

o

i

 
per cui 

Re
( )

( )D
h m h

h

h o i

h

h

h o i

u D D D G
D D

=
⋅ ⋅

=
⋅ −

⋅
⋅

⋅ ⋅ −

ρ

µ

ρ

µ ρ π

4
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Re

( )
.

. .D
h

o i h

G
D D

=
⋅

⋅ + ⋅
=

⋅

⋅ ⋅ ⋅
=−

4 4 0 1
0 07 3 25 10

562π µ π
 

 
e quindi il flusso è laminare ed in questo caso il numero di Nusselt può essere ricavato 
dalla seguente tabella se si assume che la temperatura della parete a cui si cede calore 
sia uniforme e che la superficie esterna sia perfettamente isolata. 
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Di/Do Nui Nuo 

0 
0.05 
0.10 
0.25 
0.50 
1.00 

- 
17.46 
11.56 
7.37 
5.74 
4.86 

3.66 
4.06 
4.11 
4.23 
4.43 
4.86 

 
In corrispondenza a Di/Do = 0.56, interpolando si ottiene: 

Nu
h D

ki
o h

h

=
⋅

= 5 56.    ⇒  h W m Ko = ⋅ =5 56
0 138
0 02

38 4 2.
.
.

. /  

Il coefficiente globale di scambio varrà quindi: 
 

U W m K=
+

=
1

1 2250 1 38 4
37 8 2

/ / .
. /

 
 
Siccome       q=U·A·∆Tm  con  A=π·Di·L sarà 
 

L
q

D U T
m

i m

=
⋅ ⋅ ⋅

=
⋅ ⋅ ⋅

=
π π∆

8524
0 025 37 8 43 2

66 6
. . .

.
 

 
Infine, per ricavare l'efficienza dello scambiatore, troviamo il flusso di capacità termica 
minimo ed utilizziamo la (16): 
 
    Gc·cp,c·= 0.2·4178 = 835.6 [W/K] 
    Gh·cp,h·= 0.1·2131 = 213.1 [W/K]  = Cmin 

ε =
−

=
⋅

=
q

C T Th i c imin , ,( ) . ( )
.

8524
213 1 70

0 57
    

Verifichiamo con i grafici: 
il rapporto Cmin/Cmax  vale      213.1/835.6 = 0.255. 
il numero di NTU  vale  

NTU
UA
C

q
C T

W
W Km

= =
⋅

=
⋅

=
min min . / .

.
∆

8524
231 1 43 2

0 85
 

 
Per tali valori si ottiene, dal grafico,  proprio un ε nell'ordine di 0.55 
 
Commenti: 
1)  il processo è essenzialmente controllato da ho. Per questo si ottiene una lunghezza 
rilevante. 
2)  siccome hi>>ho  la temperatura del tubo sarà molto simile a quella dell'acqua 
refrigerante, quindi varia poco lungo x.  Questo giustifica l'assunzione di temperatura di 
parete uniforme utilizzata per calcolare ho. 
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Esercizio 3 (analisi) 
Una portata Gh= 1.5 [kg/s] di gas entra in uno scambiatore a correnti incrociate alla 
temperatura di 250 °C e viene raffreddato da una portata Gc= 1.0 [kg/s] di acqua in 
pressione alla temperatura d'ingresso di 35 °C.   
L'area della superficie ( alettata ) di scambio lato gas è pari a Ah = 40 [m2] mentre il 
coefficiente globale di scambio sempre lato gas vale Uh= 100 [W/m2K].  Determinare la 
potenza termica ceduta dal gas e le temperature di uscita del gas e dell'acqua. Si 
assumano inoltre le seguenti proprietà: 

Acqua:  cp,c=4197 [J/kg K] Gas:  cp,h= 1000 [J/kg K] 
 

Th,i

Tc,i Tc,o

Th,o
0 L

T(x)

Tc,i = 35 °C

Th,o = ?

Th,i = 250 °C

Gc = 1.0  [Kg/s]

Gh = 1.5  [Kg/s]

Tc,o =  ?

 
Si userà il metodo NTU. 
 

C G c kg s J kgK W K

C G c kg s J kgK W K
c c p c

h h p h

= ⋅ = ⋅ =

= ⋅ = ⋅ = =

,

,

. / / /

. / / /

1 0 4197 4197

1 5 1000 1500 Cmin  
 
Nel nostro caso Cmin/Cmax= 1500/4197= 0.357 

mentre  NTU
UA
C

W m K m
W K

= =
⋅

=
min

/
/

.
100 40

1500
2 67

2 2

 

 
Dall'opportuna figura per l'efficienza dello scambiatore si ricava  ε ≈ 0.82 
ed utilizzando l'eq. (17) 

q = ε Cmin( Th,i - Tc,i )      
otteniamo 

q = 0.82 1500·( 250 - 35 )= 2.65·105 [W]     
sarà allora: 

T T
q

G c
C

T T
q

G c
C

c o c i
c p c

h o h i
h p h

, ,
,

, ,
,

.

.
.

= +
⋅

= +
⋅

⋅
= °

= −
⋅

= −
⋅

⋅
= °

35
2 65 10
1 4197

250
2 65 10
1 5 1000

5

5

98.1

73. 3
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Esercizio 4 
Uno scambiatore di calore, a due passaggi lato mantello e a quattro passaggi lato tubi, 
viene utilizzato per scaldare dell'acqua mediante olio.  L'acqua ( GH2O = 2 [kg/s] ) entra 
nei tubi alla temperatura Tc,i = 20 °C ed esce a Tc,o= 80 [°C].  L'olio entra nel mantello 
alla temperatura Th,i = 140 [°C] ed esce a Th,o = 90 °C .  Calcolare l'area di scambio 
esterna richiesta se il coefficiente globale esterno di scambio vale Ue= 300 [W/m2K]. 
 
Si tratta di uno scambiatore a passaggi multipli per cui la MLTD deve essere corretta. 

0 L

T(x)

Tc,i = 20  °C

Th,o = 90 °C

Th,i = 140 °C

Gc = 2.0  [Kg/s]

Tc,o = 80 °C
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T
T

TTMLTD
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−

=

∆
∆
∆−∆

=  

Nel nostro caso abbiamo: 
 

P
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=
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−
= =

−

−
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−
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Dall'opportuno grafico si ricava  F= 0.96-0.97  per cui  
 

∆T Km = ⋅ =0 97 64 9 62 95. . .  
 
Dall'equazione calorimetrica ho allora (  cp,c(323 K)= 4181 [J/kgK]   ): 
 

    q= Gc·cp,c·( Tc,o- Tc,i)     
 

       = 2·4181·( 80-20 ) = 501.7 [kW] 
 
per ricavare la superficie useremo la relazione di Newton 
 

q=Ue·Ae·∆Tm       
per cui 

A
q

U T
W

W m K K
me

e m

=
⋅

=
⋅

⋅
=

∆

501 7 10
300 62 95

26 57
3

2
2.

/ .
.  
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Corso di ENERGETICA 1 (Mecc)  ( AA 03/04 ) 
 

Esercitazioni con richiami teorici 
 

4 
 
 

Conduzione termica nelle alette 
 

richiami  
 

Eq. aletta 
 

02
2

2

=θ−
θ m

dx
d  

con   ∞−=θ TxT )(    
kA
hpm =2  

 
1° caso: aletta infinitamente lunga 
 

x0

 
condizioni al contorno    - x=0     ∞−=θ=θ TT00  
      - x=∞     0=θ  
 

mxecmxec −+=θ 21  
 

per la seconda condizione  c1=0 
per la prima    c2= 0θ  

mxe−θ=θ 0  
 

flusso complessivamente scambiato: 

hpkAmkAmxemkA
dx
dTkAq

xx
00

0
0

0

)( θ=θ=⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡ −−θ−=−=

==

 

oppure 

hpkA
m
hpmxe

m
hpdxmxehppdxhq 00

0
0

0
0

0

1
θ=θ=⎥⎦

⎤
⎢⎣
⎡ −−θ=−θ=θ=

∞∞∞

∫∫  
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2° caso: lunghezza finita, condizione adiabatica all’estremità 
 

x 0

L
 

condizioni al contorno    - x=0     0
0

=
θ

=xdx
d  

      - x= L     0θ=θ  
 

)(sinh)cosh( 21 mxcmxc +=θ  
 

)cosh()(sinh 21 mxmcmxmc
dx
d

+=
θ  

dove 

 
2

)cosh(
mxemxemx

−+
=   

2
)(sinh

mxemxemx
−−

=  

 
 
 
per la prima condizione  c2=0 

per la prima    )cosh(10 mLc=θ  
)cosh(

0
1 mL

c
θ

=  

 
quindi 

)cosh(
)cosh(

0 mL
mx

θ=θ  

 
flusso complessivamente scambiato: 

)(tanh
)cosh(
)(sinh

00 mLhpkA
mL
mLmkA

dx
dTkAq

Lx

θ=θ=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−−=

=

 

 
3° caso: lunghezza finita, coeff. di scambio h all’estremità 

 
x 0

L

ht
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condizioni al contorno    - x=0     )0(
0

θ=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ θ
−−

=

hA
dx
dkA

x

 

      - x= L     0θ=θ  (da non confondere 
con )0(θ ) 
 

)(sinh)cosh( 21 mxcmxc +=θ  
 

1)0( c=θ  

mcmcmc
dx
d

x
221

0

)0cosh()0(sinh =+=
θ

=

 

 
 
 

prima condizione:  12 hAcmkAc =    
km
hcc 12 =  

quindi 

)(sinh)cosh( 11 mx
km
hcmxc +=θ  

applicando la condizione in L ottengo 

)(sinh)cosh( 110 mL
km
hcmLc +=θ  

 

)(sinh)cosh(

0
1

mL
km
hmL

c
+

θ
=  

e 

)(sinh)cosh(

0

2

mL
km
hmL

km
h

c
+

θ
=  

in definitiva 
 

)(sinh)cosh(

)(sinh)cosh(
0

mL
km
hmL

mx
km
hmx

+

+
θ=θ  

 

)(sinh)cosh(

)(cosh)(sinh
0

mL
km
hmL

mx
km
hmx

m
dx
d

+

+
θ=

θ  
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flusso complessivamente scambiato: 

)(sinh)cosh(

)(cosh)(sinh

)(sinh)cosh(

)(cosh)(sinh
0

mL
km
hmL

mL
km
hmL

hpkA
mL

km
hmL

mL
km
hmL

mkA
dx
dTkAq

Lx +

+
=

+

+
θ=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−−=

=

 
 
invece di usare questa espressione si ottiene una approssimazione accettabile usando 
l’espressione vista in precedenza per aletta adiabatica all’estremità ma aumentando la 
lunghezza di metà dello spessore: 
  Lc=L+t/2  )(tanh0 cmLhpkAq θ=  

 

risultati accurati se     06.<
k
ht  

 
 

Efficacia di aletta (effectiveness) 
 
rapporto fra flusso termico asportato dall’aletta e flusso che sarebbe scambiato in 
assenza di aletta 

0θ
=ε

hA
q    A area della sezione 

Nel caso di aletta infinitamente lunga, ad esempio, si ha 
 

hA
kp

hA
hpkA

=
θ

θ
=ε

0

0  

l’aletta non è giustificata se 2<ε . 
 
Es. consideriamo l’aletta con estremità isolata, si ha: 

)tanh(
)tanh(

0

0 mL
hA
kp

hA
mLhpkA

=
θ

θ
=ε  

siccome per mL=2.3 abbiamo tanh(mL)= 0.98 non ha molto senso estendere la 
lunghezza oltre 
 
      L= 2.3/m 
 
Efficienza di aletta (efficiency) 
più corretta da un punto di vista termodinamico. 
 
rapporto fra flusso termico asportato dall’aletta e flusso che sarebbe scambiato se 
l’intera aletta si trovasse alla temperatura uniforme della base 
 

0alettaθ
=η

hA
q  

per una aletta a sezione costante isolata all’estremità abbiamo 
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mL
mL

hpkA
phL

mL
hpL

mLhpkA )tanh()tanh()tanh(
22

0

0 ==
θ

θ
=η  

1
)(cosh

1lim)tanh(lim 200
==

→→ mLmL
mL

mLmL
 

0)tanh(lim =
∞→ mL

mL
mL

 

 
per questo tipo di aletta, quindi, alette corte sono ben sfruttate (efficienza) ma hanno 
scarsi effetti (efficacia). 
 
Se l’aletta non è isolata all’estremità si usa l’espressione approssimata 

c

c

mL
mL )tanh(

=η  

si noti che per alette molto larghe (larghezza w) rispetto allo spessore t si ha 
 
 
  wp 2≅   twA =  
 

  ccc L
tk
hL

kA
hpmL 2

==  

e chiamando Ap l’area della sezione longitudinale dell’aletta 
 

tLA cp =  
abbiamo: 

( ) 2/3

2/1
22

c
p

c
p

c
c L

Ak
hL

Ak
hL

mL ⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
===  

ecco perché l’efficienza di aletta si trova spesso espressa in funzione del gruppo 
sopradescritto. 

 
 

I grafici di h servono a calcolare il flusso asportato e disperso mediante la  
 

0alettaθ=η= hAq  
dove l’area complessiva vale 
 
al. rettangolare    cwLA 2aletta =  

al. triangolare     [ ] 2/122
aletta )2/(2 tLwA +=  

al. parabolica     [ ] 2/122
aletta )2/(05.2 tLwA +=  

al. a disco     )(2 2
1

2
2aletta rrrA −=  
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Efficienza globale di alettatura  
 
si riferisce ad un array di alette e l’area di scambio è quella totale, compresa la parte non 
alettata. 
 
 

0tot

tot
tot θ
=η

hA
q

 

 
alettealettatanon    basetot AAA +=  

alette0alettaalettatanon    base0tot AhAhq θη+θ=  

alettealettaalettatanon    base
0

tot
tottot AA

h
q

A η+=
θ

=η  

tot

alettealettaalettetot

tot

alettealettaalettatanon    base
tot

)(
A

AAA
A

AA η+−
=

η+
=η  

 

)1(1 aletta
tot

alette
tot η−−=η

A
A

 

 
 
 

Applicazioni 
Esercizio 1 
  Un filo molto lungo del diametro di 25 mm ha una estremità libera e l'altra mantenuta 
alla temperatura di 100 °C.  La superficie del filo è esposta all'aria ambiente ( 25 °C ) ed 
il coefficiente di scambio termico convettivo vale 10 [W/m2K]. 
- Valutare il flusso termico disperso dal filo verso l'ambiente nel caso in cui il materiale 
impiegato sia:  1) rame puro, 2) acciaio inox   AISI 316. 
- Stimare quanto debba essere lungo il filo per poter essere considerato infinitamente 
lungo  secondo la trattazione delle superfici estese. 
 

T = 25 °C

T =100 °Cw

 

 
 
Proprietà termofisiche 
 Tm=(Tw+T∞ )/2= 62.5 °C ≈ 335 K 
  
Rame : k= 398 [W/mK] 
  
SS AISI 316 : k=  14 [W/mK] 

 
Ipotesi: 
 - regime stazionario 
 - conduzione monodimensionale 
 - irraggiamento trascurabile 
 - h uniforme e costante 
 - filo infinitamente lungo 
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  q kAhp= θ0    θ0 = 100- 25 = 75 K 
      A= π(25·10-3)2/4=0.000491 [m2] 
      p= π(25·10-3) = .0785 [m] 
Per il rame :      

Per l' acciaio:    

q W

q W

= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =

= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =

−

−

75 398 4 91 10 10 0 0785 29 37

75 14 4 91 10 10 0 0785 5 5

4

4

. . .

. . .
 

 
Poiché il flusso termico scambiato all'estremità di un filo molto ( infinitamente ) lungo è 
nullo, sarà sufficiente confrontare l'espressione del flusso termico scambiato da una 
aletta di lunghezza finita, adiabatica all'estremità, con quella ( già vista ) relativa ad 
un'aletta di lunghezza infinita. 

  q kAhp mL m
hp
kA

= ⋅ =θ0 tanh( )  

  q kAhp= θ0  
 
Quando tanh(mL) = 0.99 le due espressioni vengono considerate sufficientemente simili 
e si può assumere che il filo sia sufficientemente lungo: 
 
   tanh(mL) = 0.99  quando mL= 2.65 
 
la condizione è quindi: 

    
L L

m
kA
hp

≥ = =∞

2 65
2 65

.
.

 
 

Per il rame        

Per l' acciaio      

L m

L m

∞

−

∞

−

=
⋅ ⋅

⋅
≅

=
⋅ ⋅

⋅
≅

2 65
398 4 91 10

10 0 0785
1 32

2 65
14 4 91 10

10 0 0785
0 25

4

4

.
.
.

.

.
.

.
.

 
 
Nota:  i precedenti risultati suggeriscono che se mL ≥  2.65 il flusso termico scambiato 
può essere valutato con l'approssimazione della aletta infinitamente lunga.  Tuttavia 
occorre un valore mL>>2.65 se la suddetta approssimazione la si vuole usare per 
valutare la distribuzione di temperatura. 
 
 
Esercizio 2 
  Lo scambio termico di un transistor può essere incrementato mettendolo in un 
manicotto di alluminio ( k= 200 [W/mK] ) con, ad esempio, dodici alette longitudinali ( 
in figura sono 8 ) lavorate di pezzo sulla superficie esterna.  Il raggio del transistor sia 
r1= 2 [mm], l'altezza H= 6 [mm], mentre le alette sono lunghe L= r3-r2= 10 [mm], lo 
spessore uniforme è t= 0.7 [mm].   Lo spessore della base del manicotto vale  r2-r1= 1 
[mm] e la resistenza di contatto all'interfaccia manicotto transistor è R''

cont= 10-3 
[m2K/W].  All'esterno vi è aria a T∞ = 20 °C ed il coefficiente di scambio termico 
convettivo vale h= 25 [W/m2K]. 



 74

   

H

R        , Tcont. 1

r1

r2

r3

t

 
Nell'ipotesi di flusso termico monodimensionale radiale, rappresentare il circuito 
equivalente termico dalla superficie del transistor all'aria. 
Valutare le singole resistenze termiche del circuito e calcolare il flusso termico dissipato 
nell'aria se la temperatura superficiale del transistor vale T1= 80 °C. 
Nell'ipotesi che possa essere considerata circa uniforme la temperatura in r2 ( ovvero 
poca differenza fra T alla base dell'aletta e T della parete nuda, il circuito equivalente è il 
seguente: 
 

R R

R

R

cont manicotto

alette

parete nuda

T TT 1 w

 
 

IL circuito tiene conto della resistenza di contatto, della conduzione nel manicotto, della 
convezione con superficie nuda , della conduzione-convezione delle alette. 
 

R
R

r H
m K W

m
K W

R
r r

kH m
K W

cont
cont

manic

= =
⋅ ⋅

=

= =
⋅ ⋅

=

−''

.

/

. .
. /

ln( / ) ln( / )
.

. /

2
10

2 0 002 0 006
13 3

2
3 2

2 200 0 006
0 054

1

3 2

2

2 1
2

π π

π π
 

 
Calcoliamo ora la resistenza termica di una singola aletta.  Sappiamo che: 
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q hpkA
mL h mk mL
mL h mk mL

m
hp
kA

=
+

+
=θ0

senh( ) ( / ) cosh( )
cosh( ) ( / )senh( )

 

ovviamente varrà 

R
qsingola aletta =
θ0

 
p H t mm m

A t H mm m

m m

mL
h

mk

= ⋅ + = =

= ⋅ = = ⋅

=
⋅

⋅ ⋅
=

= ⋅ =

=
⋅

=

−

−
−

2 13 4 0 0134

4 2 4 2 10

25 0 0134
200 4 2 10

20

20 0 01 2
25

20 200
0 00625

2 6 2

6
1

( ) . .

. .

.
.

.

.
 

hpkA W K= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =−25 0 0134 200 4 2 10 0 01686. . . /  

R W k 1 aletta =
+ ⋅

⋅ + ⋅
=

1 02 0 00625 0 201
0 0168 0 201 0 00625 1 02

293
. . .

. ( . . . )
/  

Per le 12 alette identiche sarà allora 

R
R

W k 12  alette
 1 aletta= =
12

24 4. /  

Per la superficie nuda ( non interessata dalle alette ) sarà: 

R
h r t H

W Kparete nuda = ⋅ − ⋅
=

⋅ ⋅ − ⋅ ⋅
=

1
2 12

1
25 2 0 003 12 0 0007 0 006

638
2( ) ( . . ) .

/
π π

 

 
Facendo il parallelo con la resistenza delle alette otteniamo: 
 

R
R R

k Weq = +
=

1
1 1

23 5
12/ /

. /
 alette p. nuda  

ed infine la resistenza totale sarà: 
R K Wtot = + + =13 3 0 054 23 5 36 9. . . . /  

q
T T

R
W=

−
=

−
=∞1 80 20

36 9
1 63

tot .
.

 
Commenti:  
La resistenza termica conduttiva del manicotto è trascurabile, ma la resistenza termica di 
contatto è significativa in relazione a quella della superficie alettata. 
In assenza di alette la resistenza convettiva della superficie esterna del manicotto vale: 

R
h r H

W Ksenza alette = ⋅ ⋅
=

⋅ ⋅ ⋅
=

1
2

1
25 2 0 003 0 006

353 7
2( ) ( . ) .

. /
π π

 

R K Wtot = + + =13 3 0 054 353 7 367 1. . . . /  
 
A parità di potenza termica generata dal dispositivo la superficie del transistor 
raggiungerebbe una temperatura pari a: 

T T q R C1 20 1 63 367 1 618 4= + ⋅ = + ⋅ = °∞ tot . . .  
con conseguente rottura.( già oltre i 180-200 °C  la funzionalità è compromessa). 
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Esercizio 3 
Il cilindro di una motocicletta è costruito con una lega 2024-T6 di alluminio ed ha una 
altezza di H= 0.15 m ed il diametro esterno D = 50 mm (= 2r1).  Nelle condizioni tipiche 
di esercizio la superficie esterna del cilindro si trova ad una temperatura di 500 K ( Tw) 
ed è esposta ad aria ambiente a 300 K ( T∞  ) con un coefficiente di scambio convettivo  
h= 50 [W/m2K].  Per aumentare il flusso termico dissipato vengono aggiunte 5 alette 
equispaziate anulari a sezione rettangolare, spesse ciascuna 6 mm ( t ) e lunghe 20 mm ( 
L ).  Quale è l'aumento dello scambio termico ottenuto con l'aggiunta delle alette ? 

 

r

r

t

L

H

1

2

T

Tw

 
Dati      Ipotesi 
H=0.150  r1= 0.025 r2= 0.045   [m] 
t = 0.006 L= 0.020       [m] 
 
Tw= 500 T∞ = 300       [K] 
 
h= 50 [W/m2K] 

- regime stazionario 
- conduzione radiale monodimensionale 
- proprietà termofisiche costanti 
- irraggiamento all'esterno trascurabile 
- convezione uniforme su tutta la 
superficie ( con o senza alette ) 
 

Per la lega di alluminio 2024-T6 per T≈400 si ha   k=186 [W/mK]. 
q N qalette alette

 aletta
aletta= ⋅ ⋅max

1
η  

Facciamo riferimento al grafico 3.19. 
r r t m

L L t m
c

c

2 2 2 0 045 0 003 0 048

2 0 020 0 003 0 023

= + = + =

= + = + =

/ . . .

/ . . .
 

q r r h T T Wwmax ( ) ( ) .
1

2
2

1
22 105 5

 aletta
 c= − ⋅ ⋅ − =∞π  

il fattore ηaletta   si ottiene dal grafico dopo aver calcolato alcune quantità. 
r
r

c2

1

0 048
0 025

1 92= =
.
.

.
 

154.0
1038.1186

50)023.0(;1038.1
2/1

4
2/3

2/1

2/34 =⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

⋅⋅
⋅=⎟

⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
⋅⋅=⋅= −

−

p
ccp kA

hLtLA  

e quindi dalla figura si ricava  ηaletta  = 0.95 da cui: 
 

q W

q h A T Tw

alette

base nuda base  n .

= ⋅ ⋅ =

= ⋅ ⋅ − ∞

5 105 5 0 95 501 1. . .

( )  
 

A r H N t mbase n. = − ⋅ = ⋅ ⋅ − ⋅ = ⋅ −2 2 0 025 0 15 5 0 006 1 885 101
2 2π π( ) . ( . . ) .  
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q W
q W

base nuda

tot

= ⋅ ⋅ =

= + =

50 0 01885 200 188 5
501 1 188 5 689 6

. ( ) .
. . .  

 
In assenza di alette il flusso termico varrebbe: 

q h r H T T Ww= ⋅ ⋅ ⋅ − = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ =∞2 50 2 0 025 0 15 200 235 61π π( ) . . ( ) .  
 
Commenti:  sebbene questo tipo di alettatura incrementi in maniera significativa lo 
scambio termico del cilindro, un ulteriore aumento potrebbe essere ottenuto aumentando 
il numero delle alette ( riducendo sia t che lo spazio fra di esse ). 
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Corso di ENERGETICA 1 (Mecc)  ( AA 03/04 ) 
 

Esercitazioni con richiami teorici 
 

5 
 

Irraggiamento 
 
   L'irraggiamento è il processo mediante cui il calore fluisce da un corpo a temperatura maggiore 
verso uno a temperatura minore quando i corpi non sono a contatto, anche se fra essi c'è il vuoto.  Il 
processo avviene se il mezzo interposto è trasparente ed il processo è regolato dalla teoria della 
propagazione delle onde elettromagnetiche. 
L'energia raggiante viaggia dunque alla velocità della luce. Per lo scambio termico sono importanti 
le lunghezze d'onda comprese fra 0.1 e 100 µm approssimativamente. 
 
corpo nero 
 
Un corpo nero è un corpo che ad ogni temperatura e lunghezza d'onda assorbe tutta la radiazione 
incidente ed emette la maggiore quantità possibile di energia (compatibilmente con la seconda legge 
della termodinamica). Il corpo nero rappresenta il termine di paragone delle caratteristiche di 
irraggiamento degli altri corpi.  Sebbene sia una idealizzazione, in laboratorio può essere 
approssimato mediante una piccola cavità. 
L'energia emessa da un corpo nero per unità di tempo e superficie alla lunghezza d'onda λ 
nell'intervallo dλ si indica con  

Enλ dλ 
 
Enλ è detto potere emissivo monocromatico di corpo nero e dipende da λ e dalla temperatura 
secondo la seguente legge ( di Planck ): 

( ) [ ]3
5

1 /               
1

)(
2

mW
e

cTE Tcn −
= λλ λ

    
(1)

 

tale funzione ha l'andamento di figura. 
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En

λ

λ

 
 

 Potere emissivo monocromatico di corpo nero per alcune temperature 
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 Si può notare che la frazione di energia emessa nel visibile ( compresa fra circa 0.4 e 0.7 µm ) 
aumenta all'aumentare di T.  La frequenza del massimo aumenta all'aumentare di T secondo la 
relazione: 
 
      λmax = 2898/T 
 
La radiazione termica complessivamente emessa da un corpo nero per unità di superficie ad una 
data temperatura si ottiene integrando la (1) su tutte le lunghezze d'onda: 

∫
∞

=
0

)()( λλ dTETE nn      
(2)

 

integrazione che conduce alla legge di Stefan-Boltzman 
 

E T Tn ( ) = σ 4
      (3) 

con σ= 5.67 10-8  [W/m2K4] , costante di Boltzman. 
 
emittenza emisferica monocromatica e totale 
 
Le superfici reali non sono corpi neri nel senso che il loro spettro di emissione non è quello di un 
corpo nero. Per caratterizzare tali superfici si usano grandezze quali l'emissività ed il coeff. di 
assorbimento. 
Se con  Eλ  si indica il potere emissivo monocromatico di una superficie reale allora l'emissività ( 
detta anche emittenza) emisferica monocromatica è definita come: 

ε ε ε λλ
λ

λ
λ λ= =

E
E

T
n

, ( , )
 

ovvero ελ (<1) è la frazione di radiazione di corpo nero emessa dalla superficie alla lunghezza 
d'onda λ ( ad una certa temperatura T ).  Parimenti il coeff. di assorbimento αλ  è definito come la 
frazione di dell'energia raggiante monocromatica, incidente su una superficie, che viene assorbita 
rispetto a quella assorbita da un corpo nero (ovvero rispetto a tutta quella incidente ). 
La legge di Kirchhoff stabilisce che per una qualsiasi superficie   αλ = ελ 
L'emittenza totale è definita come: 
 

∫

∫
∞

∞

==

0

0

),(

),(),(

)(
)()(

λλ

λλλε
ε

λ

λλ

dTE

dTET

TE
TET

n

n

n

   

(4)

 

si nota come anche quando ελ non dipende da T ε dipende da T. 
nel caso in cui ελ non dipende da λ allora ε(T)= ελ(T) (vedi eq.4) ed il corpo in questione è detto 
grigio., se inoltre non vi è dipendenza dalla temperatura allora ε=ελ = costante e siamo in presenza 
di un caso ancora più semplice. 
 
 
irraggiamento superfici reali 
 
Per un corpo grigio quindi (emissività costante in tutto il campo di lunghezze d'onda ad una data 
temperatura) si avrà: 
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Eg= εg(T)En(T)=εg(T)σ T4 

 
e lo spettro di emissione sarà simile a quello di un corpo nero alla stessa temperatura ma ridotto di 
un fattore εg . 
Le superfici reali non sono corpi grigi perfetti ma per molti problemi di scambio termico possono 
essere considerati tali. 
 

En

λ

λ

nero

grigio

reale

 
 
Solitamente l'emittenza monocromatica di un conduttore elettrico diminuisce all'aumentare della 
lunghezza d'onda e di conseguenza l'emittenza totale aumenta all'aumentare della temperatura. I 
materiali non conduttori hanno generalmente un comportamento opposto. 
Nei calcoli di scambio termico si utilizza una emittenza media, nell'intervallo di lunghezze d'onda 
che interessano il fenomeno in esame. 
 
Nei corpi reali l'emittenza ha caratteristiche direzionali, ovvero dipende d'angolo fra normale alla 
superficie e energia emessa come dalla seguente figura 
 

0 1

0 22.5
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0.5 ε
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°
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METALLI CORPO GRIGIO ISOLANTI  
 Solo i corpi neri ( ed i grigi ideali ) sono caratterizzati da radiazione perfettamente diffusa e 
l'emissività non dipende quindi dall'angolo. 
 
 
 
coefficiente di riflessione e trasmissione 
 
Indichiamo con Gλ l'energia raggiante monocromatica incidente su una superficie ( per unità di 
area, lunghezza d'onda e tempo ).  Quando una superficie non assorbe tutta la radiazione incidente 
su essa, la parte non assorbita sarà trasmessa e/o riflessa. 
 
coeff. di riflessione monocromatica 
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ρλ
λ

=
⋅ ⋅energia raggiante riflessa / tempo area lungh. d' onda

G
 

 
coeff. di riflessione totale 

∫
∞

⋅
=

0

area  / temporiflessa raggiante energia

λ
ρ

λdG
 

Analogamente si definiscono i coeff. monocromatico e totale di trasmissione τλ e τ . 
Sarà ovviamente: 

α ρ τ

α ρ τ
λ λ λ+ + =

+ + =

1
1  

per materiali opachi sarà τλ, τ =0. 
 

radiazione
incidente

G

radiazione
riflessa

G

radiazione
trasmessa

G

radiazione
assorbita

G

ρ

τα
 

Si distinguono due tipi fondamentali di riflessione: speculare e diffusa.  Nessuna superficie reale è 
completamente speculare o diffusa, in ogni caso le caratteristiche di riflessione dipendono da λ : 
uno specchio è ovviamente speculare nel visibile ma non lo è in genere nel campo delle radiazioni 
infrarosse. 
Per calcoli ingegneristici le superfici lavorate o verniciate possono essere trattate come 
perfettamente diffuse. 
 
Fattori di vista 
Nel calcolo dello scambio termico per irraggiamento è di interesse fondamentale la determinazione 
della frazione di energia raggiante che, lasciata complessivamente una superficie, viene intercettata 
da un'altra sup.  e viceversa. 
La frazione di energia raggiante diffusa che, proveniente dalla generica sup. nera Ai, raggiunge Aj è 
chiamata fattore di vista o fattore di forma  Fi-j. 
Consideriamo due superfici nere A1 e A2.  La radiazione che, lasciata A1, arriva su A2 è data da 

q E A F1 2 n 1→ −= ⋅ ⋅1 1 2  
quella che, lasciata A2  arriva su A1 è 

q E A F2 1 n 2→ −= ⋅ ⋅2 2 1 
 
Siccome le superfici sono nere, tutta la radiazione incidente sarà assorbita e la potenza termica netta 
scambiata fra le due superfici sarà: 

q E A F E A F1 2 n 1 n 2↔ − −= ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅1 1 2 2 2 1 
Se le superfici sono alla stessa temperatura dovrà essere 
 
1)  En 1 = En 2 
2)  q1-2 = 0  da cui  

 
A F A F1 1 2 2 2 1⋅ = ⋅− −  

 
siccome poi tale relazione coinvolge fattori esclusivamente geometrici e non dipendenti dalla 
temperatura, essa dovrà essere valida sempre. Quindi, in generale 
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q A F E E A F E E1 2 n 1 n 2 n 1 n 2↔ − −= ⋅ − = ⋅ −1 1 2 2 2 1  
 

Si farà uso della formula dove risulta più facile calcolare il fattore di vista F. Ad esempio, se  A1 è 
contenuta in A2 ( e non vede se stessa ) allora tutta l'energia proveniente da A1 è intercettata da A2 , 
di conseguenza F1-2=1 
 
L'equazione appena scritta per la potenza netta scambiata mette in evidenza la possibilità di 
analogia con le reti elettriche: En 1 ,En 2 potenziali, A1F1-2 conduttanza (1/R). 
Consideriamo ora due sup. generiche 

θ1

θ2

r

dA
A

dA

A

2

2

1

1  
L'espressione per la potenza scambiata sarà: 
 

212
21

2121

1 2

)cos()cos()( dAdA
r

EEq
A A

nn ∫ ∫−=↔ π
θθ  

l'integrale doppio rappresenta quindi    A1F1-2 o A2F2-1 . Essendo così laboriosa la determinazione 
dei fattori di vista, si utilizzano delle tabelle. 
Se le superfici in questione non sono nere bensì grigie le cose si complicano ulteriormente.  In 
generale comunque si farà ricorso ad una espressione del tipo: 
 

q A E E1 2 1↔ −= ⋅ ⋅ −1 2 n 1 n 2( )    
 

 σ= 5.67·10-8 [W/m2K4] costante di Stefan-Boltzman 
 1 2↔   fattore funzione della geometria e dell'emissività ε dei due corpi 
 ε- emissività  
ed essendo     E Tn = σ 4  
otteniamo     q A T T1 2 1 1

4
2
4

↔ −= ⋅ ⋅ ⋅ −σ 1 2 ( ) 
 
Per due superfici che scambiano energia fra loro ma non ricevono energia da nessun'altra superficie 
si ha: 

1 2
1

1 1 2

1

2

2

2

1
1 1 1−

−

= −
+ +

−ε
ε

ε
εF

A
A  

Questa espressione è molto utile . Ad esempio, nel caso di un piccolo corpo (concavo, ovvero che 
non vede se stesso) con emissività ε1 racchiuso in una cavità avremo 
1)  F1-2=1 
2)A2 >> A1  
quindi: 

1 2 1− = ε  
 

Per due cilindri concentrici indefiniti o due sfere concentriche ( F1-2=1) 
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1 2
1

1

1

2

2

2

1
1

1
1− = −

+ +
−ε

ε
ε

ε
A
A  

dove il pedice (1) si riferisce alla sup interna. 
 
Per due piastre parallele indefinite(  F1-2=1;  A1=A2 ): 
 

1 2
1 2

1
1 1 1− =

+ −/ /ε ε  
 
 
 
 
 
 

applicazioni 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Esercizio 1 
Per la misura di temperature elevate (  T > 1000-1200 K ) viene spesso utilizzato uno strumento 
detto pirometro che misura l'intensità di radiazione proveniente dalla superficie del corpo 
investigato nota la sua emissività.  In pratica, semplificando un po',  è come se misurassero Eλ, si 
potrà poi risalire alla temperatura invertendo la relazione: 

( )S k E T
c

ec T= ⋅ =
−λ

λ
λε λ

( ) 1
5 2 1

 

 
La taratura di questi strumenti viene effettuata mediante l'uso di corpi neri e siccome un corpo nero 
non esiste si ricorre a piccole cavità. 
In laboratorio si fa uso di due grandi piastre parallele affacciate in una delle quali è praticato un 
piccolo foro.  Si analizzi la prestazione del sistema come surrogato di corpo nero al variare 
dell'emissività e della temperatura delle 2 lastre.  Si assuma in generale che tali quantità siano 
diverse per le due lastre. 
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Caratteristiche della radiazione emessa da un piccolo foro: lastre parallele infinite 
 

Dobbiamo trovare una espressione per G1. 
Dall'interno il foro è assimilabile ad una parete nera a T1= Tamb. Per i 
fattori di vista si nota: 
 
 Fi-i = F3-1 =F1-3 =0 
  
 
 ε1 = 1   ( corpo nero a Tamb se visto dall'interno ) 
 

 
 
Ji= (1-ε1)Gi +  εiEni 
 
J1= En1 
J2= (1-ε2)G2 - ε2En2 
J3= (1-ε3)G3 - ε3En3 
 
 

Gi= J Fj
j

i j∑ −   

G1= J2F1-2 
G2= J1F2-1 + J3F2-3 
G3= J2F3-2 

 
 
 
Possiamo trascurare J1F2-1 rispetto 
a J3F2-3 sia perché F2-1<<F2-3 ma 
anche perché siamo interessati a 
temperature T2 e T3 molto maggiori 
di Tamb 

restano quindi 4 equazioni: 
 

G
J E

G
J E

G J F G J F

n n
2 3=

−
−

=
−
−

= =− −

2 2 2

2

3 3 3

3

2 3 2 3 3 2 3 2

1 1
ε
ε

ε
ε

 
che portano a 
 

J F J E
J F J E

J J F E
J F J E

n

n

n

n

3 2 3 2 2 2 2

2 3 2 3 3 3 3

2 3 2 3 2 2 2

2 3 2 3 3 3 3

1
1

1
1

−

−

−

−

− = −
− = −

⎧
⎨
⎩

→
− − =

− − + =
⎧
⎨
⎩

( )
( )

( )
( )

ε ε
ε ε

ε ε
ε ε

 

da cui 
J F F E F En n2 2 3 3 2 2 3 2 2 3 2 2 3 31 1 1 1− − − = + −− − −( )( ) ( )ε ε ε ε ε  

 
ed infine 

G
F E F E

F F
n n

1
1 2 2 2 2 3 2 3 3

2 3 3 2 2 3

1
1 1 1

=
+ −

− − −
− −

− −

ε ε ε

ε ε

( )
( )( )  

 
se il foro è molto piccolo assumiamo  F1-2= F3-2 =F2-3 = 1  ottenendo: 
 

G
E En n

1
2 2 2 3 3

2 2 3

1
1

=
+ −
+ −

ε ε ε
ε ε ε

( )
( )  

Possiamo fare alcune considerazioni: 
- se En2=En3      la radiazione è di corpo nero 
- se la sup (2) è nera     la radiazione è di corpo nero 
- se la sup (3) o la sup.(2) è reirragiante la radiazione è di corpo nero 
 

G
E En n

1
2 2 2 3 3

2 2 3

1
1

=
+ −
+ −

ε ε ε
ε ε ε

( )
( )  

(1)

(3)
(2)
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Siamo interessati al caso ε1=ε2  ,  otteniamo: 
 

G
E En n

1
2 31

2
=

+ −
−

( )ε
ε  

 
vediamo l'andamento qualitativo della radiazione, e della temperatura associata, in funzione di ε, si 
è assunto T2=2510 e T3 2500  (  lambda sensore 0.9 µm) 
 

E

0 0.5 1

E

n2

n3

ε  

 

2 5 0 0

2 5 0 1

2 5 0 2

2 5 0 3

2 5 0 4

2 5 0 5

2 5 0 6

2 5 0 7

2 5 0 8

2 5 0 9

2 5 1 0

0 0 . 5 1  
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Esercizio 2 
Si consideri un disco circolare di diametro D e area A1 ( caratterizzato da emissione diffusa ) ed una 
piccola superficie planare ( diffusa ) di area A2 <<A1.   Le superfici sono parallele ed A2 è distante 
L dal centro di A1.  Ottenere una espressione per il fattore di vista F2-1. 
 

D
dA1

θ
R

2

θ1

A2

A1

L

r

dr

 
Ipotesi: 
 - superfici diffuse 
 - A2 << A1 
 
L'equazione per ricavare i fattori di vista recita: 
 

F
A R

dA dA
AA

2 1
2

1 2
2 1 2

1

21

− = ∫∫ cos( ) cos( )θ θ
π

 

Si nota che, siccome A2 è piccola, R, θ1 e θ2 sono praticamente indipendenti dalla posizione su A2 
quindi 
 

F
R

dA
A

2 1
1 2

2 1

1

− = ∫ cos( ) cos( )θ θ
π

 

inoltre θ1=θ2= θ, per cui: 

F
R

dA
A

2 1

2

2 1

1

− = ∫ cos θ
π

 

Siccome R2= r2 + L2 , cos θ= L/R  e   dA1= 2πrdr   segue: 
 

F L
rdr

r L
D

D L

D

2 1
2

2 2 2
0

2 2

2 22
4− =

+
=

+
∫ ( )

/
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Esercitazioni di ENERGETICA 1 (Mecc)  ( AA 03/04 ) 
 

 
 

6 
 
 

Esercizi risolti 
 
 
Esercizio 1 
Si vuole calcolare la temperatura sulla sup. interna di un forno a partire dalla temperatura letta da un 
sensore posizionato come dal seguente schema. 
 

s

L

h ,   T

Tx sensore

forno

esterno

t

Tm

 
dati :   L   = 10 cm;  s= 1 cm  
 Tx  = 20 °C 
 kparete = 0.4 W/mK 
 htot= 10 W/m2K 
 Temperatura misurata dal sensore :  Tm= 500 °C 
 

Sistema a regime 
 
soluzione 
Resistenza termica complessiva per unità di area fra sensore ed esterno: 
 

R=  (L-s)/kp+1/htot     R= 0.4 m2K/W 
 

    q
T T

R
W mm' '

.
/=

−
=

−
=∞ 500 20

0 4
1200 2  

 

    q k
T T

s
x m' ' =
−

 

 T T
sq
k

Cx m= + = +
⋅ ⋅

= °
−' '

.
500

1 10 1200
0 3

540
2
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Esercizio 2 
 
  Un filo metallico avente raggio r1=0.2 mm e ricoperto da uno strato isolante elettrico ( k2= 1 
W/mK ) di spessore s= r2-r1= 2 mm  è riscaldato elettricamente dal passaggio di corrente elettrica 
continua ( I =1 A ) che, per effetto Joule, dà luogo ad una generazione di calore uniforme 
volumetrica q'''. La temperatura sulla sup. esterna dell'isolante vale Tw =21 °C mentre quella 
dell'aria indisturbata è Ta =20 °C 
Assumendo che lo scambio termico con l'ambiente avvenga per sola convezione naturale ( h= 10 
W/m2K), calcolare: 
1)  q''' W/m3. 
2)  la resistenza elettrica per unità di lunghezza del conduttore. 
 
     Sistema a regime. 

 

T

a

w

r 2
r1

T  
soluzione 
 
dalla legge di Newton ho 

    

q hA T T

q h r T T W m

q
r

r
h T T W m

w

w

w

= −

→ = ⋅ − =

→ ′′′ = − = ⋅

∞

∞

∞

( )

( ) . /

( ) . /

' 2 0 138
2

1 1 10

2

2

1
2

6 3

π

 

ma q= RI2  R
q
I

q L
I

R
R
L

q
I

m= =
⋅

→ = = =2 2 2 0 138
'

'
'

. /Ω  
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Esercizio 3 
 
Si valuti la distribuzione di temperatura ed il suo valore massimo all'interno di una lastra metallica 
piana indefinita supposta adiabatica su una faccia e che presenta una temperatura di 30 °C sulla 
faccia opposta.  All'interno della lastra agisce una sorgente termica volumetrica q''' = 9000 W/m3. 
Lo spessore della lastra è L= 30 cm,  la sua conducibilità termica è pari a k= 15 W/mK. 
 

Sistema a regime 
 
 

x

L

Q(0)=0 T(L)=30 °C

 
soluzione  
 

regime permanente 
( )∂
∂t

= 0   -->     
d T
dx

q
k

dT
dx

q
k

x C
2

2 10+
′′′
= → = −

′′′
+   

ma in x=0 ho la condizione di adiabaticità: 
dT
dx x=

=
0

0 per cui  C1=0 

integriamo ancora ottenendo T x
q

k
x C( ) = −

′′′
+

2
2

2   ma TL= 30 °C per cui 

C2= T
q L

kL +
′′′ 2

2
 

Sarà quindi T x T
q

k
L xL( ) ( )= +

′′′
−

2
2 2   T x x C( ) = − ⋅ °57 300 2  

La temperatura massima, ovviamente in x=0, varrà 57 °C: 
 

T T
q

k
L CLmax

.
= +

′′′
= +

⋅

⋅
= °

2
30

9000 0 3
2 15

572
2
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Esercizio 4 
 
Una barra cilindrica metallica molto lunga, di raggio r=1cm e conducibilità termica k= 15 [W/mK], 
è sede di una sorgente termica volumetrica costante q'''= 840 [kW/m3].  Essa viene refrigerata da 
una corrente ortogonale di aria avente velocità media pari a 10 m/s e temperatura T∞ =20 °C.  
Valutare la temperatura sull’asse e sulla superficie della barra. 
Adottare per il calcolo del coefficiente di scambio termico medio convettivo, la seguente 
correlazione: 

N Cu D D
n= ⋅ ⋅Re Pr .0 33 

dove C ed n dipendono dal numero di Re D secondo la seguente tabella 
 

ReD 
 

C n 

0.4-4 
4-40 
40-4k 
4k-40k 

40k-400k 

0.989 
0.911 
0.683 
0.193 
0. 027 

0.330 
0.385 
0.466 
0.618 
0.805 

 
Soluzione 
 
A regime la potenza generata è uguale a quella ceduta: 
 

′′′ ⋅ = − ∞q V hA T Tw( )  
Per unità di lunghezza avremo 

′′′ ⋅ = − ∞q r h r T Twπ π2 2 ( ) 
Le proprietà termofisiche del fluido andranno calcolate alla T del film. Occorre quindi un processo 
iterativo. Supponiamo la T di parete pari a 80 °C, per cui calcoleremo le proprietà a Tfilm= 50 °C 
ottenendo per l’aria: 
 

k= 27.88 10-3[W/m K] ν= 182.65 10-7 [m2/s] Pr=0.711 
 

sarà allora     R
wD
veD = =

⋅
⋅

=−
10 0 02

182 65 10
109507

.
.

 

quindi 4k<Re<40k  
    C=0.193 n=0.618 
ricaviamo un numero di Nusselt pari a: 
    NuD=54.1 
e di hpari a 
    h= 75.4 [W/m2K] 
La T alla parete varrà allora 

T T
q r

h
Cw = +

′′′
= +

⋅
⋅

= °∞ 2
20

840000 0 01
2 75 4

75 7
.

.
. [ ] 

la T del film allora vale Tfilm=47.85 molto vicina a quella di partenza. Ripetiamo comunque i calcoli 
ottenendo:  

k= 27.85 10-3[W/m K] ν= 182.22 10-7 [m2/s] Pr=0.711 

R
wD
veD = =

⋅
⋅

=−
10 0 02

182 22 10
109767

.
.

 

 
     NuD=54.16 
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     h ≅ 75.4 [W/m2K] 
quindi andava bene la Tw di prima. 
 
La temperatura sull’asse è infine data da  
 

T T
q r

k
Cwasse = +

′′′
= +

⋅ ⋅
⋅

= °
−2 2 2

4
757

840000 1 10
4 15

771.
( )

.  

 
 
 
Esercizio 5 
La temperatura in un forno, durante un transitorio di accensione, viene misurata per mezzo di una 
termocoppia sospesa al suo interno e in contatto con aria da considerarsi perfettamente trasparente. 
La termocoppia indica una temperatura di 100 °C.  Sapendo che le pareti interne del forno sono ad 
una temp. 160 °C, si determini la temperatura dell'aria assumendo: 
- emittenza della termocoppia (corpo grigio in grande cavità)  0.7  
- coefficiente di scambio termico convettivo medio termocoppia-aria 10 [W/m2K] 
Si consideri il sensore in equilibrio termico con l’aria ( convezione ) e la parete (irraggiamento).  
 
 
Soluzione 
L'equilibrio termico impone che non vi sia scambio netto fra  termocoppia e ambiente, ovvero: 

q qirr c+ = 0 
Contributo radiativo (chiamando [1] la termocoppia e [2] le pareti ): 

q A T Tirr = −−1 1 2 1
4

2
4σ ( )  con 1 2

1

1 1 2

1

2

2

2

1
1 1 1−

−

= −
+ +

−ε
ε

ε
εF

A
A

 

ma F1-2= 1 e A2>>A1   1 2

1

1
1 0

− =
+

=

ε

ε  

Siccome qirr è acquistato qc dovrà essere ceduto, quindi Taria<Ttc 
 

A T T A h T Te tc pareti e c tc ariaσε ( ) ( )4 4 0− + − =  
per cui: 

( ) ( )T T
h

T Taria tc
c

tc pareti− = −
σ ε 4 4

 

[ ]T Karia = +
⋅ ⋅

− =
−

37315
567 10 0 7

10
43315 310 4

8
4.

. .
( . ) .373.154

 

 
ovvero     Taria≈ 37.2 °C 
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Esercizio 6 
Le due facce di un grande pannello di perlite espansa di spessore L=10 cm si trovano 
rispettivamente alla temperatura T1= 120 °C e T2= 20 °C. Si determini: 
 
1) Il flusso termico specifico che attraversa il pannello sapendo che la conducibilità termica della 
perlite espansa dipende dalla temperatura secondo la seguente relazione: 

k T T( ) .= + ⋅ ⋅−0 005 1 10 6     [W/m°C]      ( temp. in centigradi ) 
 

2) La temperatura al centro della lastra ( x= 5 cm ) 
 

Si assuma geometria piana e sistema a regime 
 
 
soluzione 
1) 

q k T
dT
dx

= − ( )   k k k T= + ⋅0 1  

q
L

k T dT
k T T k T T

LT

T

= − =
− + ⋅ −∫1 050 1 2 1 1

2
2
2

1

2

( )
( ) . ( )

 

q*
. ( ) . ( )

.
=

− + ⋅ −−0 005 120 20 05 10 120 20

01

6 2 2

=5.07 [W/m2] 

2) 

q L k T dT k T T L k T T L
T

T L
*

( / )

/ ( ) ( ( / )) . ( ( / ))2 2 05 20 1 1 1
2

2

1

= − = − + ⋅ −∫  

 

T L
k
k

T L T
k
k

T q L k2 0

1
1
2 0

1
1 12 2 2 2 0( / ) ( / ) /*+ − + −

⎛

⎝
⎜

⎞

⎠
⎟ =  

 
     T(L/2)= 70.25 °C 
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Esercizio 7 
Una lamiera in ferro delle dimensioni 1 m x 2 m x 0.002 m, inizialmente alla temperatura di 300 °C 
viene refrigerata in aria ambiente ( temperatura aria: 25 °C ). Il coeff. di scambio termico globale 
medio vale h = 30 [W/m2K].   La conduttività termica della lamiera è k=40 [W/mK], la densità ρ= 
7800 [kg/m3] ed il calore specifico c= 480 [J/kgK]. 
1) Verificare l'applicabilità del modello di corpo sottile. 
2) Calcolare il tempo impiegato per raggiungere la temperatura di 150 °C. 
3) Calcolare il calore complessivo ceduto all'aria fino a quell'istante. 
 
soluzione 
 
 
1) Controllo numero di Biot: 

B
hL

k
L

V
A

si
eq

eq= = ≅ / 2 

 

..1.0105.7
40

001.030 4 koBi <<⋅=
⋅

= −  

 
2) 

ln ( )
T T
T T

hA
cV

t t
−

−
= − −∞

∞0
0ρ  

 
il tempo necessario affinché T= 150 °C sarà 
 

[ ]s
TT
T

hA
cVt 4.98

25300
25150ln

430
002.0214807800150

ln
0

150 =
−
−

⋅
⋅⋅⋅⋅

−=
−
−ρ

−=
∞

∞  

 
3) Troviamo il calore ceduto in questo periodo di tempo: 
 

[ ]=−⋅ρ= 150iTcVQ [ ] [ ]kJ31025.2150004.04807800 ⋅=⋅⋅⋅  
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Esercizio 8 
 
Un conduttore di rame (r1=5 mm, L=1 m) è soggetto ad una differenza di potenziale.  Il sistema 
quindi dissipa a regime una certa potenza per effetto Joule che è ceduta all'ambiente per convezione 
naturale ed irraggiamento. 
Sapendo che il flusso termico ceduto per irraggiamento vale q’’

irr= 370 W/m2 e che la temperatura 
ambiente è Ta= 20 °C, valutare: 
 
 La potenza complessiva [W] generata all'interno del conduttore per effetto Joule. 
 
Si assuma: 
  emissività sup. esterna    ε= 0.8 

coeff. scambio conv.naturale  h= 10 W/m2K 
 
 
 
soluzione 
 
 
 

R= 0.005 m   L= 1m    S= 3.14 10-2  m2 
 

VqSqP tot ′′′== ''  

convirrtot qqq ′′+′′=′′  
]/[370)( 244 mWTTq awirr =−εσ=′′  

( ) ][9.79][1.353
1067.58.0

37015.293
4/1

8
4

4/1
4 CK

q
TT irr

aw °==⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡

⋅⋅
+=⎥⎦

⎤
⎢⎣
⎡

εσ
′′

+= −  

 
[ ]2/9709.5910370)( mWTThqq awirrconv ≈⋅+=−+′′=′′  

La potenza generata vale quindi: 
[ ]WRLqP tot 5.301014.39702 2 =⋅⋅=π⋅= −  
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Esercizio 9 
 
Un transistor dissipa, in condizioni di regime una potenza termica pari 0.5 [W]. Calcolare la 
temperatura di regime del componente nei seguenti casi: 
1) Scambio termico unicamente radiativo. 
2) Scambio termico unicamente per convezione. 
 
Si assumano i seguenti dati: 
 
Superficie di scambio    A= 9 cm2 
Emissività     ε = 0.85 
Coeff di scambio termico convettivo  h = 11 [W/m2K] 
Temperatura ambiente    Ta = Ta rad = 20 °C 
 
 
Soluzione  
1° caso 

q A T T1 1 1 1
4 4

− −= −amb amb a radσ ( )  
Assumendo piccolo corpo in grande cavità sarà  1 1− =amb ε   per cui 
 

T T
q

A1
4 1

1 4

= +
⋅ ⋅

⎡

⎣⎢
⎤

⎦⎥
−

a rad
amb

1 σ ε

/

 

 

CKT °==⎥⎦
⎤

⎢⎣
⎡

⋅⋅⋅⋅
++=

−−
7.9785.370

85.01067.5109
5.0)15.27320(

4/1

84
4

1  

 
2° caso 
 

q A h T Tconv = −1 1( )a  
 

T T
q
A h

conv
1 = +

⋅a 
1  

CT °=
⋅⋅

+=
−

5.70
11109

5.020 41  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



 1

Appendice: altre prove scritte 
Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 

 
4 Ottobre 2002 

 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
Una tubazione in acciaio del diametro interno iD =2.5 cm e dello spessore di 3.0 mm, è 
percorsa da acqua alla temperatura media di 80.0 °C ed alla velocità media di 30.0 cm/s. 
Valutare il flusso termico per unità di lunghezza di tubo disperso all’aria ambiente.  
Valutare inoltre di quanto si ridurrebbe tale flusso, se si coibentasse la tubazione con uno strato 
di 3.0 cm di isolante. 
Quale è la resistenza termica prevalente nel caso di tubo nudo ? 
Quale è la resistenza termica prevalente nel caso di tubo isolato? 
 
Assumere i seguenti dati: 
 
Temperatura dell’aria ambiente: CT a °= 0.20  

Conduttività termica acciaio:  
Km

WK acc 0.20=  

Conduttività termica isolante:  
Km

WK is 035.0=  

Coefficiente convettivo esterno (assunto costante): 
Km

Whe 20.7=  

Contributi di scambio radiativo esterno trascurabili. 
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Soluzione 
 
All’interno del tubo il numero di Reynolds vale: 
 

20850
10350

/973025.0/3.0
Re 6

3

=
⋅⋅

⋅⋅
==

− sPa
mkgmsmDu im

µ
ρ

 

 
La convezione forzata è turbolenta ed applicando la correlazione di Dittus-Boelter si ha: 
 

33.008 PrRe023.0=Nu  
 

32.852.220850023.0 33.08.0 =⋅⋅=Nu  
 

Km
W

D
KNuh

i
i 22287

025.0
67.032.85 =⋅=⋅=  

 
Il flusso disperso dall’acqua nell’aria ambiente può calcolarsi mediante la relazione: 
 
 

m
W
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r
r

rh

TLq
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i
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Nel caso di tubo isolato 
 
 

m
W
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r
r

K
r
r
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TLq
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e
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i
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Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 
 

8 Novembre 2002 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
Una barra cilindrica di combustibile nucleare è refrigerata con acqua in convezione forzata. 
Nelle condizioni di funzionamento normale, la potenza termica per unità di volume generata 
nella barra è q”’=107 W/m3 ed il coefficiente di scambio termico convettivo vale h=1100 
W/m2K). Valutare la temperatura massima che si raggiunge in queste condizioni. 
Se, a causa di un malfunzionamento del sistema di refrigerazione, il coefficiente di scambio 
termico convettivo si riducesse al valore h=100 W/m2K, valutare la temperatura massima che 
si raggiungerebbe, a regime, in questa nuova condizione. 
Considerando sempre un coefficiente di scambio termico convettivo h=100 W/m2  e come 
temperatura di fusione del materiale Tfus =1250 °C, valutare il massimo valore della potenza 
termica che potrebbe essere dissipata nella barra evitandone la fusione. 
 
 
Assumere i seguenti dati: 
 
cilindro molto lungo avente un diametro D=2.5 cm 
regime termico stazionario  
temperatura dell’acqua refrigerante : CT OH °= 250

2
 

Conduttività termica della barra: 
Km

W.k 030=  
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Soluzione 
 
 
La distribuzione di temperatura nella barra cilindrica in regime stazionario si ottiene risolvendo 
l’equazione: 
 

01
=+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

k
q

dr
dTr

dr
d

r

,,,

 

 
con le condizioni al contorno: 

;TT;Rr

;
dr
dT;r

w==

== 00
 

 
si ha: 
 

⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛−⋅++=

22

1
422 R

r
k
Rq

h
RqT)r(T

,,,,,,

OH  

da cui Tmax risulta: 
 

k
Rq

h
RqTT

,,,,,,

OHmax 42

2

2
++=  

 
 

Nelle condizioni normali di funzionamento si ha: 
 

( ) C.....Tmax °=++=
⋅

⋅
+

⋅
⋅

+= 8431902138256250
304
0125010

11002
0125010250

277

 

 
Nelle condizioni di incidente si ha: 
 

( ) C....Tmax °=++=
⋅

⋅
+

⋅
⋅

+= 028880213625250
304
0125010

1002
0125010250

277

 

 
Il flusso termico massimo che può dissipare la barra evitando la fusione è: 
 

37
2

1056734891
0000638020

1000
000001302000006250
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Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 
 

6 Dicembre 2002 
 
 
 
 
 

 
Un lungo filo nudo di rame è percorso da corrente elettrica ed è refrigerato per 
convezione naturale in aria stagnante e per irraggiamento. Il filo, disposto 
orizzontalmente, ha un diametro D= 1.0 mm e la sua temperatura superficiale 
costante è Tw =127 °C.  La temperatura dell’aria è Taria =27 °C ed anche la 
temperatura delle pareti del locale in cui è situato il filo è Tamb =27 °C. Valutare: 
il coefficiente di scambio termico convettivo e la potenza termica specifica 
complessivamente dissipata dal filo. 
Domanda facoltativa: valutare la temperatura interna sull’asse del filo di rame. 
 
 
Assumere i seguenti dati: 
Emissività del rame. ε=0.8 
Per lo scambio termico in convezione naturale utilizzare la correlazione di 
Morgan: 

n
DRaC

k
DhNu ==  

dove i valori dei coefficienti C ed n, in funzione del numero di Rayleigh, sono 
riportati nella successiva tabella: 
 

RaD C n 
10-10 - 10-2 0.675 0.058 
10-2-102 1.02 0.148 
102-104 0.850 0.188 
104-107 0.480 0.250 

 
Dove  

a
TDgPrGrRa DD

ν
ν

β
⋅

∆
== 2

3
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Soluzione: 
 

La temperatura media del film è K
TT

T ariaw
f 350

2
300400

2
=

+
=

+
=  

Per l’aria a 350 K si ha: k=0.03 W/m K,  Pr=0.7,  

( ) ( )

( )
483470

109220

3004000010819
350
1

26

3

..
.

..
RaD =⋅

⋅

−⋅⋅
=

−
 

 
Dalla tabella si ricava che C=1.02 ed n=0.148. 
 

Km
W...

.
.CRa

D
kh .n

D 2
1480 21384834021

0010
030

≈⋅⋅=⋅=  

 
 

( ) ( ) ( )

2
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=+=
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Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 
 

10 Gennaio 2003 
 
 
 
 
 

Una lastra quadrata sottile orizzontale, di dimensioni 0.20 m x 0.20 m, è 
refrigerata in aria stagnante.  La temperatura costante dell’aria è Ta=27 °C ed 
anche le pareti dell’ambiente circostante si trovano alla stessa temperatura 
dell’aria mentre la temperatura della piastra è mantenuta al valore Tp =127 °C. 
Valutare il flusso termico complessivo scambiato tra la piastra e l’ambiente. 
 
Assumere le superfici della piastra grigie, con emissività pari a ε =0.8. 
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Soluzione 
 
 
Temperatura media del film Tf=(300+400)/2=350 K 
 

Ra=Gr Pr= ( )
77

26

3

1058437010125
109220350
100200819

⋅=⋅⋅=
⋅⋅

⋅⋅
=

−
...Pr

.

..Ra 0.7=3.584 107 
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Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 
 

7 Marzo 2003 
 
 
 
 
 

Una lunga tubazione di acciaio del diametro interno Di=2.5 cm e spessore 2 mm, 
è percorsa da una portata di acqua pari a G=0.6 kg/s. La temperatura di ingresso 
dell’acqua è di 77 °C. La tubazione è lunga 100 m e la temperatura del fluido 
esterno è Ta =20 °C. Valutare di quanto si riduce la temperatura media dell’acqua 
all’uscita della tubazione. 
Assumere i seguenti dati: 
Conduttività termica dell’acciaio: k=25  W/mK 
Coefficiente di scambio termico lato fluido esterno: h=100 W/m2 K 
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Soluzione 
 

222 000490402501434 m./../DA =⋅== π  

ρ⋅⋅= AvG m   
s
m.

m/kgm.
s/kg.

A
Gvm 2571

974000490
60

32 =
⋅

=
⋅

=
ρ

 

 

83857
0003650

97402502571
=

⋅⋅
==

.
..Dv

Re m

µ
ρ  

 
292.Pr =  

 
7263321868602302928385702300230 330803180 .....PrRe.Nu ../. =⋅⋅=⋅⋅=⋅=  
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Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 
 

4 Aprile 2003 
 
 
 
 
 

Una resistenza elettrica inguainata in acciaio inossidabile è immersa in un grande 
recipiente riempito di acqua alla temperatura costante di 20 °C . La resistenza, 
inizialmente in equilibrio termico con l’acqua, dissipa una potenza di 500 W . 
Valutare la temperatura di regime della resistenza, la temperatura raggiunta dopo 
che è trascorso un tempo pari alla costante di tempo ed il calore smaltito dalla 
resistenza all’acqua dopo che è trascorso un tempo pari a 3 minuti.  .  
Si assuma di poter considerare, in prima approssimazione, la resistenza 
inguainata come un filo omogeneo di acciaio inox. 
 
 
 
Assumere inoltre i seguenti dati: 
Diametro e lunghezza della resistenza rispettivamente D=1 cm;  L=0.5 m; 
Conduttività termica dell’acciaio inox :  k=25  W/mK 
Densità dell’acciaio inox    ρ=7900 kg/m3  
Calore specifico dell’acciaio inox  c=480   J/kg K 
 
Coefficiente di scambio termico medio: h=150 W/m2 K 
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Soluzione 
 

20157050010143 m....LDA =⋅⋅== π ; 
 

322 00003926804500101434 m./.../LDV =⋅⋅== π  
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Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 
 

6 Giugno 2003 
 
 
 
 
 

Una parete di contenimento perimetrale di un edificio è composta da tre strati di 
materiali, come indicato in figura, e separa un ambiente interno, mantenuto ad 
una temperatura costante pari a 'T =20 °C da quello esterno, che si trova ad una 
temperatura, anch’essa costante, pari a ''T = -10 °C. Per evitare il rischio di 
condensa di vapore sulla parete interna occorre mantenere la sua temperatura 
superficiale sT ad un valore non inferiore a 15 °C. Determinare quale è lo 
spessore minimo dell’isolante, in grado di soddisfare questo vincolo. 
Determinare inoltre, in queste condizioni, il flusso termico specifico disperso 
nell’ambiente esterno. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Si assumano i seguenti dati: 
 

1= intonaco 
2= isolante 
3= mattoni forati 
L1=2 cm 
L2= ? 
L3=8 cm 

Km/W'h 28=
Km/W''h 220=  

K1=0.8    W/m K 
K2=0.05      “ 
K3=0.4        “ 

 

1 2 3 
Ambiente 

interno 
Ambiente 

esterno 

T’=20 °C 

T’’= -10 °C 

sT  

Km/W'h 28=

Km/W''h 220=
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Soluzione 
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Prova scritta di Energetica per Allievi Meccanici 
 

4 Luglio 2003 
 
 

Una barretta cilindrica massiccia di acciaio inossidabile avente un diametro De=1 
cm e lunghezza L=20 cm ha la temperatura iniziale T0=90 °C. La barretta viene 
refrigerata immergendola, in posizione orizzontale, in un fluido stagnante,  con 
temperatura costante pari a Tf=300 K. Confrontare le costanti di tempo del 
transitorio di refrigerazione della barretta nel caso in cui il fluido refrigerante sia 
aria ovvero acqua, nell’ipotesi di poter adottare, in entrambi i casi, la trattazione 
semplificata “lumped”. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Assumere i seguenti dati, costanti, per l’acciaio inox: 
 

;KKg/jc;m/Kg 5208230 3 ==ρ  
 
Assumere come correlazione di scambio termico la seguente: 
 

Nu=C Ra n 
 

Ra C n 

10-2-102 1.02 0.148 
102-104 0.85 0.188 
104-107 0.48 0.250 
107-1012 0.125 0.333 

 
Assumere inoltre il coefficiente di scambio termico convettivo costante, durante 
il transitorio, con le proprietà termofisiche del fluido valutate alla temperatura 
media del film Tfilm=350 K. Si consideri infine trascurabile lo scambio radiativo. 

T0=90 °C 

Aria Tf=300  K 
Acqua  Tf=300  K 

T0=90 °C 

L 

DeL 
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Soluzione 
 

;
Ah
Vcρτ =0     

LDA eπ= =3.1415 0.01 0.20+2 3.14.15 0.012 /4  = 0.00628319+0.00015708= 
=0.00644027  m2        

L/DV e ⋅= 42π =1.5708  10-5  m3    
 
Calcolo di h per l’aria: 
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Calcolo di h per l’acqua 
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Costanti di tempo: 
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Prova scritta di Energetica 1 per Allievi Meccanici 
 

12 Settembre 2003 
 
 

 
Un cavo elettrico di alluminio molto lungo del diametro D=0.5 mm è posto in 
aria stagnante ed il coefficiente di scambio termico complessivo (convezione ed 
irraggiamento) tra la superficie esterna del cavo e l’ambiente vale h=35 W/m2K.  
Nel conduttore elettrico viene fatta passare una corrente costante e, per effetto 
Joule, viene dissipato un flusso termico per unità di volume q’’’ anch’esso 
costante nel tempo. 
Valutare: la temperatura massima raggiunta dal filo di alluminio. 
Valutare la temperatura della superficie del cavo all’interfaccia con l’aria. 
Valutare inoltre la temperatura all’interfaccia con l’aria dello stesso cavo, 
nell’ipotesi di coibentarlo con uno spessore s di isolante. Valutare infine, sempre 
nel caso di cavo coibentato, la temperatura all’interfaccia alluminio-isolante. 
 
 
 

Si assumano i seguenti dati: 
 

Conduttività termica alluminio:    Kal=180  W/m K; 
Conduttività termica isolante:    Kis=0.12  W/m K; 
Flusso termico generato nel conduttore elettrico: q’’’=107  W/m3; 
Temperatura dell’aria ambiente:    T∞ =25  ° C  ; 
Spessore dell’isolante     s=0.3 mm; 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

s 

Alluminio 

Isolante 

h,   T∞ 

q’’’ 
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SOLUZIONE 
 
 
Caso del cavo nudo 
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Caso del cavo coibentato 
 

( )∞−⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅ TThRLR'''q 22
2

1 2 ππ  
 

( ) C..
.

.
hR

R'''qTT °=+=
⋅⋅⋅

⋅⋅
+=

⋅⋅
⋅

+= −

−

∞ 23412301625
35105502

102501025
2 3

237

2

2
1

2  

 

;
R
Rln

k
'''qRT;L'''qR

Lk
R
R

ln

Tq
is

is

1

2
2

12
1

1

2 2

2

⋅
⋅
⋅

=∆⋅⋅⋅=

⋅⋅⋅

∆
= π

π
 

 
( ) ;...

.

.ln
.

.TTT 05314278845706042
250
550

1202
1010250 723

21 =⋅=⋅
⋅

⋅⋅
=−=∆

−

 

C....TT °=+=+= 283430532234105221  
 




