CAPITOLO 1
INTRODUZIONE

1.1.Introduzione

Il presente corso intende fornire informazioni di base sui principdi tipi di macchine a fluido matric
e opearic e sugli impianti per la produzione di energia dettrica, ed i componenti che i
codtituiscono. Lo scopo € quelo di dotare lo studente degli strumenti necessari dla scdta dela
tipologia di macchine e dl'andis dd loro funzionamento e dd funzionamento degli impianti in cui
esse s inseriscono.

Il corso consdera come acquisite dalo studente nozioni riguardanti le proprieta termodinamiche del
fluidi, concetti che gia hanno visto nd corso di Fisca Tecnica, oltre che quanto trattato nel corso di
Huidodinamica Il filo logico seguito ndl’affrontare lo studio dele macchine € quelo di partire
dall’ esterno, consderando dapprima la macchina come una scatola nera, senza pors il problema su
come effettivamente la trasformazione venga redizzata 1l passo successvo consde ndl’andare a
vedere come tde trasformazione viene redizzata dl'interno della macchina In entrambi  gli
gpprocci, cos come anche nelo dudio successivo de cicli di potenza, I'andis verra dapprima
condotta considerando una Stuazione ideale, per poi introdurre nel vari process i divers tipi di
perdite che rendono invece i process redli.

1.2.Classificazione delle Macchine e degli Impianti

Per Macchina g9 intende un ssema che converte energia primaria (ad es. energia idraulica, da
combudibile fossle) in una forma piu comodamente utilizzabile (energia meccanica). In una
macchina a fluido in particolare tae conversone viene redizzata utilizzando un fluido, ad essmpio
aria, acqua o vapore. Tde fluido subisce una trasformazione dl’interno della macchina, con un
conseguente trasferimento di energiatragli organi mobili della macchina (rotore) ed il fluido stesso.

Il fludo a contetto con gli organi di una macchina scambia con questi delle forzee S sottolinea
come tdi forze compiono lavoro solo se gli organi Sono in movimento.

Una prima classficazione viene fatta a seconda dd senso dd trasferimento di energia, cioe a
seconda che il lavoro venga compiuto ddla macchina sul fluido (macchina operatrice) con un
conseguente assorbimento di potenza, o dd fluido sulla macchina (macchina motrice), con una
erogazione di potenza dl’adbero ddla macchina Esempi di macchine operatrici Sono i compressori
(figure 1.2, 1.10), i ventilatori (figura 1.9) e le pompe (figura 1.1 e 1.3). Esempi di macchine matrici
sono le turbine idrauliche (figure 1.5 — 1.7), quelle a gas 0 a vapore (figure 1.11 —1.13), e i motori a
combustione interna, Diesd e a Ciclo Otto (figura 1.4).

Una seconda classficazione s basa sulla natura dd fluido evolvente. S chiamano meacchine
idrauliche qudle che lavorano con fluidi incomprimibili (figure 1.5 — 1.8); prendono invece il nome
di macchine termiche qudle che usano fluidi comprimibili (figure 1.10 — 1.13). Per un fluido
incomprimibile la sua storia meccanica € separata da quella termica, che e perdtro ininfluente. Per
un fluido comprimibile invece le due cose sono intimamente legate. Se esercito una pressone su un
fluido comprimibile, cambia la sua densta e § scdda; con un fluido incomprimibile cid non accade.
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S ha quindi energia termica che 9 converte in energia meccanica, e cio s verifica solo in macchine
afluido comprimibile

S ha poi una dasdficazione che riguarda gli organi che scambiano energia, cioé queli che
interagiscono con il fluido: g digingue tra macchina rotativa e alternativa a seconda che |’ organo
mobile segua un moto rotatorio (ad es turbine, compressori, pompe) o dternato (motori a
combustione interna). Esempi di pompe rotative sono quella ad ingraneggi riportata in figura 1.1, il
compressore alobi tipo Roots e quello ad dette di figura 1.2.

S digingue poi tra macchine dinamiche e volumetriche a seconda ddl’andamento del flusso. Nelle
mecchine dinamiche, il flusso atraverso la macchina € continuo. Nelle macchine volumetriche il
flusso e invece periodico: la macchina prdeva ciclicamente una certa quanttita di fluido, le fa
compiere la traformazione, e quindi la scaica Esempi di macchine volumetriche sono i
compressori rotetivi tipo Roots e ad dette (figura 1.2). Le macchine dternative possono essere solo
volumetriche, mentre quelle rotative possono essere sa volumetriche Sa dinamiche.

Un'ultima dasdficazione riguarda unicamente le macchine dinamiche a seconda ddla direzione
dd fluso dl'interno della macchina 9§ disingue tra macchine assiali, in cui il fluido procede
prevaentemente in direzione pardlda dl’ase di rotazione ddla macching, e macchine radiali,
dove il fluido procede invece prevaentemente in direzione perpendicolare dl’asse di rotazione ddla
macchina. Esempi di macchine assidi sono il ventilatore assde di figura 1.9, il compressore assade
di figura 1.10 e le turbine a vapore riportate in figura 1.11 — 1.13. La pompa centrifuga di figura 1.3
e invece un esampio di macchina radide La Tabela 1.1 riassume tutte le classficazioni vige,
mentre le Tabdle 1.2 e 1.3 riportano i principdi tipi rispettivamente di macchine operatrici e di
quelle motrici. Di queste ultime, ndla redta solo qudle sottolineste trovano applicazione. Nel corso
veranno descritte tutte le turbomacchine, Sa motrici 9a operdtrici, in quanto di comune utilizzo
negli impianti di produzione di energia dettricae in svariai settori indudtridi.

Scambio di energia motrici operatrici
% KN %
Tipo di fluido idrauliche termiche
8% KN 8%
Moto degli organi che scambiano lavoro aternative rotetive
8% 8%
Regime di flusso volumetriche dinamiche
8%
Direzione del flusso assali radidi

Tabella 1.1 Classificazione delle Macchine a Fluido

Tipi di funzionamento
Fluido Movimento organo : Macchine
motore motore ° MaCChl.ne dinamiche
volumetriche .
(turbomacchine)
Alternativo Pompe dternative -
Liquido Rotativo Pompe aingranaggi, a Pompe
palette, aeccentrici ecc. | (assdi, migte, radidi)
: Compressori a
Gas Altemativo stantuffo e amembrana )
RotAivo Compressori Roo_sx, a _Cc_)mp_rri_ _
paette, a eccentrico (essdi, mid, redidi)

Tabella 1.2 Classificazione delle Macchine Operatrici
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Tipi di funzionamento
Fluido Movimento organo . Macchine
motore motore Macchme dinamiche
volumetriche ;
(turbomacchine)
Alternativo Macchineidrajli_chea i
revolver, stdlari ecc.
Liquido Macchineidrauliche a Turbineidrauliche
Rotativo ingranaggi, a palette, a (Pelton, Francis,
eccentrici ecc. Kaplan e éiche)
Alternaivo Macchine dternative a i
Vapore vapore .
Roteivo : e
(essdl, redidi)
Motori alternativi a
combustione interna,
Alterndivo a combustione esterna, -
Gas ad accens one
comandata, Diesgl
_ Motori_ rota@ivi a Turbine a gas
Rotativo combusté(c:)(r:l.elnterna _g_( assdi, radial)

Tabella 1.3 Classificazione delle Macchine Motrici

it

Figura 1.1 — Sezione dei rotori di un motore-pompa idraulico rotativo, con vista esplosa.
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palette.

Figura 1.4 — Sezioni trasversale e longitudinale di un motore ad accensione comandata a
carburazione, a quattro cilindri, quattro tempi per autotrazione raffreddato ad acqua (Opel,
cilindrata 1680 cm?®, potenza 63.3 kW a 4300 giri/min).
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Figura 1.5 — Ruota Pelton dell’'impianto di S. Massenza e sezione trasversale dell’ impianto
idroelettrico (Franco Tosi).
(caduta 590 m; portata 14.8 m*/s; potenza 75 MW, velocita di rotazione 428 giri/min)
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Figura 1.6 — Sezione trasversale di una turbina Francis dell’impianto di I1ha Solteira (Brasile)
(Consorzio Voith, Neyrpic, Sfac, Escherwiss, Riva, Ansaldo, Tosi).
(caduta 48 m; portata 450 m’/s; potenza 194 MW, velocita di rotazione 85.7 giri/min)
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Figura 1.7 — Sezione trasversale di una turbina Kaplan dell’impianto di Jupia.
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Figura 1.8 Sezione longitudinale di una pompa di accumulazione dell’impianto del Lago Delio
gAsgen-Franco Tos).
(Prevalenza 698 m; portata 11.83 m°/s; potenza 90.15 MW, velocita di rotazione 500 giri/min)
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Figura 1.10—- Compressore assiale.
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Figura 1.11- Turbina a vapore.

Figura 1.12— Turbina a vapore
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Figura 1.13- Rotore di unaturbinaa vapore

Figura 1.14-Turbogas bialbero aeroderivativo GE LM 1600.

Per quanto riguarda gli impianti, 9 digingue tra impianti a combudione interna e impianti a
combugtione esterna, a seconda che il processo di combustione da una dele trasformazioni subite
dd fluido di lavoro. Esempi di impianti a combustione interna sono il motore a combugtione interna
a iniezione comandata e Diesdl (figura 1.4) e I'impianto Turbogas (figura 1.14), mentre gli impianti
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a vapore sono impianti a combustione esterna. Ovviamente, gli impianti a combustione interna sono
impianti che redizzano cdi temodinamic aperti, mentre qudli a combugione ederna redizzano
ddi chius.
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CAPITOLO 2
EQUAZIONI DI CONSERVAZIONE

2.1.Introduzione

In questo capitolo vengono brevemente richiamati i principi di consarvazione ddla portaa
(Equazione di Continuitd), dela quantita di moto e ddl’energia da utilizzare ndlo dudio dele
turbomacchine. Queste tre relazioni codituiscono un sSsema di cinque equazioni scdai la cui
risoluzione permette di cacolare le tre componenti della velocita e le proprieta termodinamiche del
fluido, oltre dle forze che il fluido, consgderato un continuo, scambia con eventudi supefid in
movimento.

In tutta la trattazione che segue, S assume I'assenza di reazioni chimiche o nudeari, di campi
magnetici, eettrici 0 dettromagnetici.

Figura2.1

2.2.Conservazione della portata

Il principio di conservazione dedla portata S basa sul principio fiSco che la massa non pud essere né
creata né digtrutta. Cio g traduce, per un sstema aperto come quello rappresentato in figura 2.1, nel
fatto che il flusso di massa atraverso le supefic dd ssema, piu I'eventude accumulo di portata
al’interno dd volume stesso, deve essere ugude a zero:

Cy\7-ﬁdA+iaec‘y dv3=0 (2.1)
A arg?

incui r & ladensita dd fluido, V il vettore velocita dd fluido, n il versore normale dla sezione A,
positivo se orientato verso |’ esterno (figura 1.1), e v il volume.

Al primo termine ddl’equazione (2.1) compare il prodotto scdare tra I'demento infinitesmo di
superficie di normae n e il vettore velocith Quello che conta infaiti & la proiezione dd vettore V'
lungo la normde dla supeficie, oppure la proiezione ddl’demento di superficie lungo la direzione
dellaveocita cio che contaequindi laproiezione di un vettore sull’ dtro.
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S fa inoltre notare come S didingua tra superfici permesgbili a trasporto di massa e supefic
impermesbili. Attraverso le supefici impermesbili non cé flusso di massa, per cui I'integrade di
supeficie che compare ndl’equazione (21) € nullo. Un esempio di superficie impermesbile, e
quindi non attraversata dd flusso di massa, € la parete di un condotto.

Ne caso in cui il moto possa essere considerato permanente (come in gran parte dele gpplicazioni
che tratteremo riguardo le macchine a fluido), la relazione precedente diventa:

oV ndA=0 (2.2)

Con le ipotes fatte, questa equazione € indipendente da cio che accade dentro il volume. Non e cioe

pill necessario conoscere la distribuzione di r e V' dl’interno dedl volume, na basta che siano noti |
vaori che tdi grandezze assumono in ogni punto delle supefici permesbili d flusso di messa, e
cioe qudle di ingresso ed uscita

E posshile semplificare ulteriormente I'equazione di conservezione ddla portata introducendo
opportune ipotes riguardanti la distribuzione spazide ddle diverse grandezze (V , p, r...) su tdi
superfici. Essono divers gradi di  gpprossmazione; I'gpproccio  piu semplice consise nd
consderare il moto monodimensionde (1D). Cio significa che tutte le grandezze (V , p, T ....) Sono
funzione di una sola coordinata. Tae coordinata € una coordinata spazide, ma non necessariamente
una coordinata cartesana (X, y, 0 z). Pud ad esempio essere I’ ascissa curvilinea di unatraiettoria.

Se s indica con V, la proiezione dd vettore velocitd ndla direzione n, normde dla sezione di
passaggio, € 9 conddera che il flusso 9a monodimensionale (1D), la conservazione della portata S
traduce nella rel azione seguente:

m:rV-ﬁA:erA:cost (2.3
dove V, S dice essere la componente della vel ocita responsabile del trasporto di massa.
L’espressione trovata € estremamente semplice, e fornisce il risultato corretto indipendentemente da

cio che awiene dentro il volume basta sgpere cosa succede sulle sezioni di ingresso e uscita e S
riesce ad esprimere correttamente la conservazione dellamassa dl’ interno del volume.

2.3.Conservazione della quantita di moto

S basa su princdpio fisco per cui la vaiazione di quantith di moto di un fluido eguaglia la
sommetoria delle forze agenti su di esso. E' I’ equivaente fluidodinamica ddlla Legge di Newton:

F=ma= %(mv) 2.4)

Condderiamo ancora il sistema aperto rappresentato in figura 2.1. Applichiamo la conservazione
della quantita di moto d volume di controllo tratteggiato in figura; anche in questo caso il flusso di
quantita di moto atraverso la superficie, piu I'eventude accumulo dl’interno de volume stesso,
deve eguagliare la sommatoria ddle forze agenti sul volume:

Nva VIS d& - 0 o= |
gvﬂl n)dAertéUVdvg aF (2.5)

Le forze che agiscono sul volume possono essere forze di volume e forze di superficie. Le forze di
superficie sono tutte quelle forze scambiate per effetto del contatto del sstema con qualcosa che sa
dall’ atra parte (altro fluido, un corpo solido...).

Le forze di volume sono tutte quele forze che agiscono dl'interno dd volume desso
indipendentemente da contatto superficide. Sono le forze di campo, cioé quele che dipendono da
fatto che il corpo S trova in una certa regione dello spazio affetta da un certo campo di forze (anche
togliendo I'aria, € comunque soggetto dla forza di gravitd). ESste una forza di campo dovuta d
campo di forza gravitazionde, ma esstono anche forze di campo (o di volume) che dipendono dala
non inerziditadd ssemadi riferimento (forze di inerzia).
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Le forze di volume sono quindi il campo gravitazionde G, mentre le forze di superficie sono forze
legate dla pressone e dl’ azione delle forze viscose:

A F=G- pndA+§dA (2.6)
A A
La Legge di consarvazione ddla quantita di moto 9 utilizza tutte le volte che s vuole cdcolare la

forzache s scambiano un fluido e una superficie in movimento.
Anche in questo caso, seil moto e permanente, lardazione (2.5) 9 semplifica:

VIV n)aa=aF 27)

Figura2.2

2.4.Conservazione dell’energia

Il principio di conservazione ddl’energia S basa sul seguente principio fisco: I'energia non puo
essere né cresta né digtrutta, ma puod solo cambiare forma Non é dtro che il 1° Principio della
Temodinamica. S utilizza quando § vogliono cadcolare le proprieta termodinamiche di un fluido.
S condderi il sgema gperto d flusso di massa schemdtizzato in figura 2.2, che interagisce con

superfici fisse e scambia lavoro Le, e quindi potenza Pe e calore Qe, e quindi potenza termica Q. ,

con I'eserno. La variazione di energia dd sdema fluido, somma di energia interna u, energia
cinetica ed energia potenzide, deve uguagliare la sommeatoria delle energie scambiate con |’ esterno:

L@ V? o — de, & V? o, u

d§u+—+gzi(\7-n)dA+—é0' gu +—+gziv(i=Q E, (2.8)
A 2 2 dt g 2 2 0

Queste energie scambiate sono, oltre dla potenza termica Qe, assunta podtiva se entrante nel

ssema, |'energia scambiata atraverso le eventudi superficc mobili presenti dl’interno dd volume.
Nel caso in figura le supefic fische dd volume fluido sono fisse, per cui il fluido non scambia
lavoro con esse; pud solo scambiare lavoro atraverso le superfici di ingresso e uscita, sulle qudi
agisce la pressone p, e con eventudi organi in movimento, come I'élica (da cui assorbe il lavoro Le
equindi la potenza P):

A Ex =P, +Q, - (pV - ndA (2.9)
A

I lavoro scambiato con |’ esterno € considerato per convenzione postivo se entrante nel Sstema.
Nel caso in cui il moto possa essere consderato permanente, lerdazioni precedenti forniscono:
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3 §J+V—2+gz PR Raa=p, +q, (2.10)
A 2 rg

Nell’espressone appena <critta tutti i termini sono delle energie, e quindi vahno espress in [W]. S
nota inoltre come, anche in questo caso, I'ipotes di moto permanente ha permesso di ottenere una
relazione che coinvolge solo ed esclusvamente grandezze cacolae sulla superficie di contrallo,
risultando quindi indipendente da cio che avwiene dl’interno del volume.

Parete fissa 2 Parete permeabile
|mpermeab|lx "___4-'/ (\/_21 p21 T21 r21 h21 22)

\S
G | Q
: \ K / e
| \\ /
P ——————————— SN\
___________ \} |
e r \ I
| 1 !
( 1 |
L e —— \ [ —— =
W7

Parete mobile
] impermeabile

Parete permeabile (v,, p1, T1, r1, hy, Z1)

Figura2.3

S assumano orale seguenti ipotes:

Moto monodimensonde nelle sezioni di ingresso e uscita

Moto permanente
L’'applicazione dd principio di consarvazione ddl’energia formulato ddla (210) d volume
tratteggiato in figura 2.3, conduce dla seguente relazione:

V7 -V? 0

L+, =y - )+ e, - 2) e B2 1)
essendo A1 = A, e, ddla conservazione della portata espressa dallarelazione (2.3), 1V, =r1,V,.
Per un sstema chiuso come una macchina volumetrica, la relazione precedente s riduce a
Le +Q. =U, - u; (212)
Per un ssema aperto a flusso di massa, come € il caso dele macchine dinamiche o turbomacchine,
s introduce I'entdpiah, cos definita:
h=u+pv (2.13)
S introduce I'entalpia h perché la massa per entrare e uscire deve scambiare lavoro, lavoro che va
sotto il nome di lavoro di pulsione, che non viene consderato nel lavoro scambiato con I’ esterno,
ma inglobato nel’ entdpia
Sodtituendo ladefinizione di entapianela(2.11), S ricava

2 2
L +Q, =, - )+ i vgle, - 2,) @1

Nel ricavare la relazione (2.14) non é dtata fatta acuna ipotes sul tipo di trasformazione. Ne risulta
che e vdida da per trasformazioni revershili da per trasformazioni redi. Sara direttamente
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I'entalpia dl’uscita a tenere implicitamente conto della presenza o meno di irrevershilita, che pero
non compaiono esplicitamente.

E posshile ricavare una formulazione dternativa del’equazione ddl’energia, in cui il lavoro da
solo funzione di grandezze termodinamiche. Dala Termodinamica é noto che:

Tds =du+ pdv =dh - vdp (2.15)
In un dsema gperto reale come quello consderato, il cadore viene generato attraverso due
meccanismi: pud essere scambiato con I'esterno in maniera revershbile, ma pud anche essere
generato internamente a causa degli attriti:

dQ =Tds =dQ, +dL, (2.16)
essendo Ly, il lavoro perso per attrito. S ricorda che compare il smbolo d in quanto il caore non é
una vaiabile di dato, e quindi non dipende solo ddlo dao inizide e da quelo finde di una

trasformazione, ma anche dal percorso seguito. Sogtituendo la (2.16) nella (2.15) e applicandola a
caso in esamesd ricava:

2

h2 - hl = O’dp +Qe +Lw (217)
1

che, sodtituitainfine nella (2.14), fornisce;

L= gydp+ 2 Y gz, - 2) )
e~ Lw = Qydp 5 glz,- z, (2.18)
1

S nota come |'espressione dd lavoro gppena trovata Sa ora funzione dd tipo di trasformazione
subita dd fluido ndl’atraversamento della macchina. Per poter cdcolare I'integrde che compare
nella (2.18) e necessario infatti conoscere la trasformazione.

Le due relazioni gppena ricavate sono dd tutto generdi, nel senso che non sono date fatte ipotes
aul tipo di fluido né sl tipo di trasformazione che subisce. Quando s gpplicano dle macchine
(turbine, compressori, pompe), & posshile in generde trascurare la variazione di quota a cavalo
dellamacchina (z » z;). Inta caso S ricava:

2 2
L +Q, =(h, - h,)+ 21 (2.19)
2
L-L, =g (2.20)
r
1

S ricorda che le due forme dell’equazione di conservazione ddl’energia appena trovate (2.19) e
(2.20) vagono qualunque trasformazione avvenga tra ingresso ed uscita, purché vengano rispettate
le seguenti ipotes:

Moto mono-dimensonde ndlle sezioni di ingresso e uscita

Assenzadi reazioni chimiche o nucleari, di campi magnetici, dettrici o dettromagnetici

Moto permanente

Variazione di quota trascurabile fraingresso e uscita
S ricorda indltre che, se 9 vudle utilizzare la reazione (2.20), € necessario conoscere il tipo di
trasformazione che il fluido subisce ndl’atraversamento della macching, a meno che il fluido sa
incomprimibile (r =cost). Inta caso, lareazione (2.18) diventa:

2 2
oL, =P B e g, - 2) (2.21)

chevasottoil nomedi Equazione di Bernoulli.
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2.5.Definizioni varie e stato totale

Prima di goplicare i principi di consarvazione gppena vidli, introduciamo dcune definizioni di
utilizzo generde.
Innanzitutto, ricordiamo che, per un gas perfetto, entdpia ed energia interna sono funzione
unicamente della temperatura
h= h(T) u=u (T)

Ne risulta quindi che anche i calori specifici a pressone e volume costante C, e C, sono funzione
solo della temperatura:

c,=C,(r) ¢, =c,(r)
Vdeinoltrelardazione di Mayer:
R=C,-C, (2.22)
essendo R la costante dei gas. Un gas s dice poi caloricamente perfetto se C, e Cy sono costanti.
Definiamo velocita del suono a:

. _ Do

a‘=g—=zx 2.23
gﬂr H (2.23)

elaveocitadi propagazione delle piccole perturbazioni, per cui valel’ipotes di isentropicita

Per un liquido perfetto {r =0, quindi a = ¥. Per unliquido realea é grande, ma non infinita

E' noto che, per un gas perfetto che subisce un processo isentropico, vae:

p/r ¢ =cost (2.24)

C
Essendo g :C—p,si ottiene:

a= Jo = T (2.25)

Per I'aria a @340 m/s.
S definisce numero di Mach di un flusso M il rapporto tra la velocita ddl flusso V e la veocita del
suono:

M :\é (2.26)
Se M < 1l flusso g dice subsonico, s M > 1 g dice supersonico. Se M < 0.3-04 il flusso e
incomprimibile.

Consideriamo ora di portare un fluido dotato di una certa velocita V, temperatura T, pressione p,
ecc. ad uno dato finde in cui V = 0, e che il processo da isentropico, senza scambi di lavoro (e =
0). Questo dato finde ipotetico prende il nome di stato totale Applichiamo la conservazione
dell’energia a questa trasformazione, per calcolare le diverse grandezze (temperatura, pressone e
densita) che caratterizzano questo sato:
2

h =h +V7 2.27)
dove h; prende il nome di entalpia totale Se consderiamo un gas perfetto, la relazione (2.27)
diventar

V2

T, =T+ (2.28)

p
con T; temperatura totde. Tde trasformazione € schemdizzata in figura 24 nd piano (h,s). Se poi
S esprime il caore specifico a pressone codante in funzione della costante R dd gas attraverso la
(2.22) edi g, ericordando la definizione dd numero di Mach, g ricava
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g

T =Tal+
e

E' poi posshile cdcolare pressione p; e dendta r totdi dd fluido utilizzando la relazione vaida per
trasformazioni isentropiche di un gas perfetto:

SVERY (2.29)
2 o

A
T
Pt
Tt
V 2
P
2CP
T
i h, r
’ >
S
Figura2.4
p_; = cost. (2.30)

rt

Mentre I'utilizzo ddla (2.30) per il cdcolo di pressione e dengta totdi implica I'ipotes di
isentropicita della trasformazione, |'epressone della temperatura (2.28) e del’entalpia totali (2.29)
hanno richiesto solo I'ipotes di adiabeticita, e sono quindi piu generdi. Reta comunque ferma la
definizione di dao totde come di quelo dato ipotetico a cui giungerebbe il fluido se venisse
arrestato isentropicamente.

Le rdazioni vige vagono per fluido comprimibile che soddidfi le ipotes di gas pefetto. Nd caso in
cui il fludo ga incomprimibile (M ® 0), la temperatura coincide con quela totae, mentre la
pressone totde 9 ricava goplicando la forma ddl’ equazione dell’energia per fluidi incomprimibili
data ddllarelazione (2.21):

P, =p+%rv2 (2.31)
S sottolinea che questa relazione e vdida solo ed exclusvamente per fluidi incomprimibili
sottoposti ad arresti isentropici.

Bibliografia:
Richiami di Termofluidodinamica applicata alle macchine, E. Macchi, Ed. Clup
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CAPITOLO 3
INTRODUZIONE ALLE TURBOMACCHINE

3.1.Introduzione

In questo capitolo andizziamo nd dettaglio il funzionamento delle turbomacchine, patendo ddla
descrizione ddle trasformazioni che in esse hanno luogo. S passera poi dla descrizione di come
nela praica tai trasformazioni vengono redizzate, introducendo quindi il concetto di lavoro
Euleriano, di dadio, di triangoli dele velocita e di grado di reazione. Quedta trattazione verra
dapprima condotta condgderando un fluido comprimibile, quae aia o vepore. S passera infine a
trattare il caso ddlle macchine idrauliche.

3.2. Trasformazioni nelle turbomacchine a fluido comprimibile

Nd paragrafo 22 9 s0no ricavate le relazioni necessarie d cadcolo dd lavoro scambiato da un
sstema aperto con I'esterno. In particolare, 9§ sono ricavate le rdazioni (2.19) e (2.20) che
esprimono il principio di conservazione dell’energia per un sistema gperto d flusso di massa, e 9 €
viso come la prima da indipendente dd tipo di trasformazione, mentre la seconda, per essere
utilizzata, necessiti della conoscenza del tipo di trasformazione. Nel capitolo precedente € stao poi
introdotto il concetto di dteto totde, ed € dtaa fornita, tra le dtre, la definizione di entapia totde.
Introducendo tde definizione nel’equazione di consarvezione ddl’energia per | dgemi  gperti
(equazione (2.19)) 9 ricava

2 2
L. +Q. :(hz' h1)+V2 -2V1 =

- (ht2 B htl) (3.)

Quindi, in generde, il lavoro € dato ddla variazione di entapia totde, piu il cdore eventudmente
scambiato con I'esterno. Inoltre, spesso e possihile trascurare la variazione di velocita tra ingresso e
uscita di una macchina E sempre possbile infatti pensare di dimensionare i condotti di adduzione
e scarico in modo tae che tae ipotes risulti verificata In questo caso, variazione di entapia totde e
di entdpia statica coincidono, e larelazione precedente diventa:

Le +Qe =(h2 - hl) (32)
S ricorda che, per convenzione, § era assunto pogtivo il lavoro se fatto sul Sstema, e il cdore
positivo se entrante nd sstema. Tuttavia € piu comodo operare sempre con lavori poditivi, e quindi
veranno cambiati i segni in maniera tde da ottenere sempre Le > 0. Quindi, la relazione (3.2)
diventa:

L, = (h2 - hl)- Q. >0 per macchine operatrici (Qe > 0) (3.3
L, = (h1 - h, ) +Q, >0 per macchine motrici (Qe < 0) (34
Anaogamente per lareazione (2.20):
2
L. = (ydp+L, per macchine operatrici (Le > 0) (3.5)
' 2
L. =-¢ydp- L, per macchine motrici (Le > 0) (3.6)
1

Applichiamo quanto visto dapprima a caso di una macchina operatrice (compressore), e quindi di
una macchina motrice (turbina).
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Figura 3.1: compressione ideale a Temperatura costante.

3.2.1. Compressore

Congderiamo il caso di una macchina operatrice operante su fluido comprimibile (gas perfetto). Ci
chiediano che tipo di trasformazione subisca il fluido nel atraversamento ddla macchina Prima
ancora pero vediamo quae é la trasformazione che ci permetterebbe di compiere il minimo lavoro
posshile. Tde traformazione € la trasformazione isoterma (figura 3.1). Condderiamo un gas
perfetto e unatrasformazione idede (L, = 0). Le due forme ddll’ equazione dell’ energia forniscono:

L. =-Q, (3.7)

2 2
L, = (ydp = R
1

&L dp=RT,InPz 38)

1 1
Tdi lavori sono rappresentati dalle aree sottese ddlle trasformazioni: | area (12NM) tratteggiata nel
piano (p,v) e l'area tratteggiata ned piano (T,s) in figura 3.1 Tde trasformazione risulta perd
irredizzebile ndla pratica Le traormazioni nelle macchine dinamiche (continue) sono infatt
edremamente veloci. Non c'é tempo né supefid di scambio termico sufficienti perché il fluido,
nell’ attraversamento  della macching, riesca a cedere (0 ricevere) caore. E  dlora posshile
condderare sampre le trasformazioni nelle macchine dinamiche adidbatiche, e semplificare
ulteriormente |’ equazione ddl’ energia
L. = (ht2 : htl) @hz - hl) (3.9
con l'usude ipotes di trascurare la variazione di velocita a cavdlo ddla macchina Da tdi
condgderazioni risulta quindi che la trasformazione idede con cui confrontars non € tanto quela
isoterma revershbile, quanto quella adiabatica revershbile, e cioé la trasformazione isentropica. Con
riferimento dlafigura 3.2, e condderando un gas perfetto, 9 ricava
(Le )5 = h23 - hl :Cp(TZS - Tl) (310)
che, nd piano (T,s), & rappresentato dall’area A02B. Ricordando che, per una trasformazione
adiabatica isentropica di un gas pefetto vade pvW! = cost e che vae la reazione di Mayer
R=C,-C,,dricava

9 2% 0

(L), =——=RT,Sb ¢ -17 (3.11)
9-1 & b

essendo b =p,/p, il rapporto di compressione. Nel piano (p,v) il lavoro scambiao

isentropicamente é rappresentato dall’area M12N. Una forma identica la 9 ottiene anche a partire
dalla(3.5), imponendo Ly, = 0.
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P2

P1
Figura 3.2: compressione adiabatica ideale a) ereale b).
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Con riferimento dle trasformazioni tracciate nel piani (p,v), (T,s) ed (h,s) riportate in figura 3.2a,
S ossrva come il lavoro compiuto sul fluido sa maggiore ripetto d caso isotermo. S ricorda
inoltre che le aree tratteggiate nel piano (p,v) e in qudlo (T,s) rappresentano il lavoro scambiato,
essendo la trasformazione adiabatica reversibile.

Nella realta, la trasformazione sara tde da far g che il fluido 9 trovi dl’uscita de compressore
ancora dlo stesso livello di pressone p2, ma con un’entropia maggiore rioetto a caso isentropico,
come modirato da punto 2 in figura 3.2b. In questo caso, il lavoro scambiato con I’ esterno vale:

L, =h,- h, = Area(A02C) (3.12)
che, nd piano (T,s), condste nell’area AO2C. |l percorso seguito dal fluido per passare dd punto 1
d punto 2 pud essere quaunque. E posshbile approssmare la trasformazione rede con una
trasformazione politropica reversibile, in cui S suppone che il cadore (che nella redta € legato dle
irreversibilitd) venga scambiato reversbilmente:

n1 1

(L), ——RTlgb e 1% (3.13)
@

oppure, partendo dalla (3.3):

L), =(h,- h)- Q.), (314)

Cerchiamo di individuare ne divers piani I'area che rappresenta la differenza tra il lavoro rede e
quello idede. 1l lavoro rede nd piano (p,v) condste nell’area M12N. S fa notare come il volume
specifico nd punto di fine compressone rede Sa maggiore riuetto a caso idede, a causa dele
perdite. Sempre nel piano (p,v) S haquindi:

2 2s é 2s O
(L), - (Le)s = ¢ydp+L - ¢ydp =g0vdp- Qb= L, (3.15)
1 1 1 1 (%]

Nel piano (p,v) non d vede chiaramente tutto il lavoro scambiato; I'area 2125 rappresenta la
differenza tra i due integrdi, mentre non € ben identificabile il lavoro perso per atrito; € meglio
condderareil piano (T,s):

(Le )r - (Le )s = (Le )y +(Qe)y - (Le)s :|,(Le )y - (Le)sJ+(Qe)y (316)
Tde differenza e rappresentata ddl’area B2;2C nel piano (T,s). S ricorda che Qe)y > O in quanto

entrante nd ssgema Questo caore ndla redta e legato ale perdite, essendo la trasformazione
adigbatica. Esso € dato ddlareazione (2.16) che, per unatrasformazione adiabatica diventa:

Q.), =L, = Zd'ds (3.17)

ed é quindi rappresentato, nel piano (T,s), dal’area sottesa dalla trasformazione 12. Ne segue che
il lavoro perso coincide con I'area B12C, inferiore dla differenza tra lavoro rede e lavoro idede
(h2 - hZS), mentre |’area 2125 rappresenta quello che viene chiamato lavoro di contro-recupero. Ne
risulta quindi che, per comprimere il fluido ddle condizioni 1 dle condizioni 2, il lavoro spes0 e
maggiore rigpetto dla somma tra lavoro idede e lavoro perso. La quota pate di lavoro che e
necessario fornire a fluido é il lavoro di contro-recupero, dovuto a fatto che, mentre s comprime,
il fluido 9 riscdda di piu rispetto d caso idede. || fenomeno del contro-recupero € dlora un effetto
termodinamico legeto dla vaiazione di volume specifico durante la compressone. Se infati 9
pensa di gpprossmare la compressone con una srie di compressoni infinitesme Dpj, cosi come
schemati zzaoin figura3 3, il lavoro complessivamente §peso pud essere cosi gppross mato:

L= cydpm»ava,ﬂw (318)

%sendo v il vqume gpecifico medio sul sngolo intervalo di compressione. E evidente che, col
procedere ddla compressone, il volume specifico aumenta rispetto ad caso idede, a causa ddla
generazione di cadore causata ddle perdite. Ogni incremento ulteriore di pressone richiede quindi
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un lavoro maggiore rispetto adlo step precedente. L’entitd del contro-recupero € quindi funzione de
rapporto di compressione. Quanto piu il ragpporto di compressione e eevato, tanto maggiore sara |
lavoro di contro-recupero. Esso tuttavia non € una perdita, nel senso che non dipende dala bonta
con cui 9 redizzalamacching, maé ingto ndlatrasformazione.
Per vadutare le prestazioni di un compressore, 9 definisce il rendimento del compressore comeil
rapporto tra lavoro idedle e lavoro redle. A seconda dd tipo di trasformazione considerata come
trasformazione idedle, s disingue trarendimento adiabatico e rendimento politropico:
h - 5 — h25 - h1

c,ad Lr h2 _ h

L _L+l, _ n g-1_.

= =
O L n-1 g

r

(3.19)

1

h (3.20)

c,ad

Ah ﬂhii 1P &

(a) 2 (b) 3

=

0.9 ==

Uﬂ _‘_\_"_——q._‘__ | i —
N ——F =

06 -
e

_-2

Figura 3.4: rendimento adiabatico e rendimento politropico di compressione.
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in cui I'esponente della politropica N € maggiore di g S fa notare come, a differenza di quanto
awiene pe il rendimento adiabatico, la definizione di rendimento politropico vauti in maniera
corretta il lavoro di contro-recupero. Il lavoro minimo del compressore € infatti cacolato tenendo
conto dd fenomeno de contro-recupero. Ne risulta una definizione di rendimento indipendente da
rgpporto di compressione della macchina, che quindi risulta essere uno strumento piu adeguato ed
affidabile per lavautazione ed il confronto delle prestazioni delle macchine.

Da quanto vigto risulta che il rendimento adigbatico € sempre minore del rendimento politropico. E
poi possibile ricavare unarelazione che legai due rendimenti:

h, . = (3.22)

il cui andamento e riportato in figura 3.4, dove sono tracciate le curve di hag in funzione d b, con
hy a parametro. In accordo a quanto detto in precedenza, s vede come il rendimento adiabatico
diminuisca d crescere del rgpporto di compressone, a causa dd fenomeno de contro-recupero. Per
b ® 1, il rendimento adiabatico tende a quelo politropico.

II' rendimento politropico tiene quindi conto solo ddle disspazioni che avvengono dl’interno della
macchina, depurate degli effetti termodinamici (contro-recupero).

T

— T T e

Figura 3.5:Compressione inter-refrigerata.

3.2.2. Compressoneinter-refrigerata

S é vido come il minimo lavoro di compressone da ofttenibile tramite una trasformazione
isoterma. S € indltre osservato come tde trasformazione non Sa praicabile ndla redta le
meacchine redizzando trasformazioni adiabatiche. Ci 9 chiede dlora se, tramite opportune soluzioni
impiantistiche, sa comunque posshile individuare una o0 piu trasformazioni che permettano di
ridurre il lavoro di compressone. La risposta € la compressione inter - refrigerata, che consste nd
suddividere la compressione in una serie di compressoni dementari, intercdate da raffreddamenti
del’aria, cos come modrato in figura 3.5, limitaamente d caso di una trasformazione idede.
L’'aria, aspirata ddl’ambiente, viene dapprima compressa fino dle condizioni 2; entra quindi in uno
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scambiatore di caore dove viene raffreddata fino dla temperatura T». Subisce quindi una seconda
compressone fino dle condizioni 3, e cos di seguito. S nota inoltre che in figura 3.5 sono
trascurate eventudi perdite di carico negli scambiatori, per cui i process di scambio termico
risultano essere a pressione costante,

E evidente che il lavoro di compressione totde sara inferiore rigpetto d caso senza inter-
refrigerazione, a paita di rapporto di compressone totde b; la semplice divergenza dedle isobare
giega infati come convenga comprimere a temperature inferiori, e quindi a volumi ecifici
minori. Per ragioni di codi e di limitazioni sulla complicazione impiantistica, ndla redta 9 redizza
una, 0 d massmo due inter-refrigerazion.

Ci chiediamo ora se esdgta un livello di pressone ottimo a cui suddividere la compressione. Per fare
cio d limitiamo d caso di una sola inter-refrigerazione, per cui in figura 3.5 ¢ fermiamo a punto 3.
Sawo by = pa/p1 e by = palp2 i rapporti di compressone del due sadi di compressione. La
definizione de livelo di pressone ottimo p,, equivde a scegliere il vaore di by che minimizza il
lavoro di compressione.

Il lavoro di compressione ided e é dato da'

| 1 g & gT w
(L), =L +"=—— él' éb - 1—+T §b 130 (3.22)
9- 4
sapendo che b, =b / b1 ,con b= p3/p1 pari d rapporto di compressione globae, e imponendo che
sanullaladerivatadd lavoro rispetto ab,, S ricava:

M)y 6 b,=g2% b (3.23)
ﬂbl ng 9

S fa notare che, s lo scambiatore di calore riporta I'aia in ingresso a secondo stadio di

compressione dla stessa temperatura che aveva in ingresso a primo (T2 = T;), cosi come awiene

infigura 3.5, dloralardazione (3.23) g riduce a

b,=b (3.24)

3.2.3. Turbina

Quanto detto per il compressore, vae owiamente anche per la turbina Quindi la trasformazione
cheavvimeinturbinaéadidaatica, per cui vae:

( " t2) @Xh ) (3.25)

Con riferimento dle trasformazioni tracciate in figura 3.6, condderiamo dgpprima il caso
isentropico. In manieradd tutto analoga a quanto fatto per il compressore, S ottiene che:

(Le )s = hl - hZS =Cp (Tl - TZS) (326)
Introducendo la relazione vdida per le trasformazioni isentropiche 9 ricava, avendo chiamato il
rapporto di espansoneb = p1/p2:

o

- (3.27)

b 9 :

Anche in quedo caso, € possibile individuare graficamente i lavori scambiati atraverso le aree
sottese ddle trasformazioni: I'area M12N nd piano (p,v) e I'area AO1B nd piano (T,s), entrambe
tratteggiate in figura 3.6.

Nel caso reale, il lavoro diventa

L.=h,-h, (3.28)

9 Ry
g-l

%
(L), = T.d-
G
e
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che corrigponde dl’area CO'1B ne piano (T,s). Approssmando ancora la trasformazione rede con
unapolitropica reversibile di esponente n, S ottiene:

Figura 3.6: espansione adiabatica.

n 88 1

(Le)y :—RTl(;l- N1

n-1 —

& b’

che, ne piano (p,v), € rappresentato dall’area M12N. S nota come ora il volume specifico ne
punto di fine espansone reale Samaggiore rispetto d caso idede. Oppure:

(Le )y = hl - h2 :Cp(Tl - T2)+(Qe )y (3'30)

Anche in questo caso, il cdore scambiato revershilmente con I'esterno in redta € generato

internamente a causa ddle disdpazioni. Esso quindi vae, essendo la trasformazione nella redta

adiabatica:

Q.), =L, = Za'ds (3.31)

ed é rappresentato dall’area B12D nd piano (T,S).
Cechiamo anche per la turbina di individuare nel diverd piani I'area che rappresenta la differenza
trail lavoro rede e qudlo idede. Nel piano (p,v) 9 ha
2s 2 &Q 2s O
(L), - (L), =- ¢ydp+ ¢ydp +L, =§0/dp- dydp+L, (332)
1 1 1 1 ]
Come S € detto in precedenza, il lavoro perso non € chiaramente individuabile nd piano (p,v),
mentre la differenza tra gli integrdi tra parentes coincide con |'area 212;. Consderiamo dlora il
piano (T,s), sapendo che, in questo piano, il lavoro reale scambiato corrisponde al’ area CO' 1B:

|- IO

(3.29)
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(Le )s - (Le )r = (Le )s - (Le )y + (Qe)y = |_(Le )s - (Le)yJ+ (Qe)y (333)
essendo Qe < 0 in quanto uscente dal Sstema. La differenza tra i due lavori, rede e idede, conase
nell’area AOO'C che, in prima approssmazione, pud essere ritenuta ugude dl’'area B22D. Tde
area pud essere interpretata come la differenza tra I'area B12D, che sappiamo corrispondere d
lavoro perso, e I'area 212, Ne segue che il lavoro perso € maggiore dela differenza tra lavoro
ideale e lavoro rede (th - hz), e quedta differenza e I'area 2125 che rgppresenta quello che viene
chiamato lavoro di recupero. Questo lavoro di recupero, come quelo di contro-recupero nel caso
della compressione, € dovuto d fatto che, mentre espande, il volume specifico dd fluido aumenta in
maniera maggiore rigoetto d caso idede, e quindi fornisce piu lavoro. Se § pensa infati, in
andogia a quanto fatto per il compressore, di suddividere I'espansione in tanti step successivi, ogni
ulteriore espangone avwviene con un fluido caraterizzeto da un volume specifico maggiore rispetto

ad cao idede che quindi compira un lavoro maggiore. Il recupero e quindi un effetto
termodinamico che aumenta d crescere dd rapporto di espansone, legato dla presenza di
disspazioni.

S ddinisce il rendimento della turbina come il rapporto tra il lavoro rede e il lavoro idede. A
seconda che il lavoro di recupero venga o meno condderato, S distingue tra rendimento adiabatico
e rendimento politropico:

L h, - h
Ny ==t 2 (3.34)
b Ls hl - hzs
L n-1g
= r = <h 3.35
ty LS + I—R n g -1 tad ( )

in cui I'esponente della politropica n € ora inferiore a g. Cio fa 9 che il rendimento adiabatico Sa
sempre maggiore del rendimento politropico. In anadlogia d caso dd compressore € possibile
ricavare unardazione che legai due rendimenti:

(3.36)

rLo

P P

Figura 3.7: rendimento adiabatico e rendimento politropico di espansione.
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il cui andamento e riportato in figura 3.7, dove sono tracciate le curve di hag in funzione d b, con
hy a parametro. S osserva come il rendimento adiabatico ora aumenti a crescere del rapporto di
epansione, grazie al’ gpporto positivo del fenomeno del recupero. Ancora per b ® 1, il rendimento
adiabatico tende a quello politropico.

Anche in questo caso quindi il rendimento politropico tiene conto solo ddle disspazioni che
avwwengono dl'interno della macching, depurate degli effetti termodinamici  (recupero), risultando
indipendente dal rapporto di espansione.

3.3.Efflusso nei condotti — Lavoro Euleriano

L’approccio fin qui utilizzato € condgtito nel’andare a vautare il lavoro scambiato ddla macching,
operatrice 0 motrice, operante con fluido comprimibile, senza preoccupars del modo in cui questo
scambio di lavoro viene redizzato dl’interno della macchina stessa || presente paragrafo fornisce
una descrizione de meccanismi atraverso | qudi queste trasformazioni vengono  effettivamente
redizzate nelle macchine a fluido. Andando a vedere cosa succede dentro la macchina, I'ipotes di
trascurare le variazioni di velocita non € piu generdmente applicabile, mentre restano vaide le dtre
ipotes. Laforma ddll’ equazione ddl’ energia da utilizzare in questo caso é quindi:
L, = (ht2 - hn) per macchina operatrice (3.37)
L, = (htl - htz) per macchina motrice (3.38)
dove i pedici 1 e 2 indicano rispettivamente I'ingresso e I'uscita dd rotore. Ogni macchina € infatti
composta da una parte fissa (statore o distributore) ed una mobile (rotore o girante). Nele
mecchine motrici, la pate fissa precede qudla mobile, viceversa nelle macchine operatrici.
L’indeme Statore — rotore costituisce uno stadio.
Prendiamo ad esempio una turbina Lo datore ha il compito di trasformare |’ energia dd flusso che
riceve in ingresso da enargia di pressione ad energia cingtica; quindi d suo interno il fluido subira
un’'accelerazione e non scambia lavoro. La pate mobile ha invece il compito di trasformare
I’energia cinetica e di pressone in energia meccanica che viene raccolta al’abero della macchina
In redta la coppia dl’dbero & dovuta dl’azione delle forze tangenzidi, che sono a loro volta dovute
dla variazione di quantitd di moto in direzione tangenzide a cavalo dd rotore. Viceversa succede
in un compressore qui il rotore trasforma I'energia meccanica disponibile dl’asse della macchina
in energia cindtica dd flusso. Lo daore avra poi il compito di trasformare I'energia cinetica
ricevutada rotore in energiadi pressone.
| meccaniami atraverso i quai avwengono questi scambi di energia, e cioé atraverso cui € possibile
cambiare la quantita di moto, sono principamente di due tipi:

Accdlerazione o decelerazione dd flusso

Deflessone del flusso
Per redizzare questi scambi, sa la parte fissa che qudla mobile sono cogruite in maniera tde da
redizzare d proprio interno del condotti le cui sezioni di passaggio vaino in maniera tde da
accelerare (0 decelerare) e deflettere opportunamente il flusso. Gli dementi cogtitutivi Sa rotore che
dtatore sono le pale, le cui superfic ddimitano i condotti che il fluido percorre ndl’ atraversamento
dellamacchina
Vediamo dlorand dettaglio come questi condotti devono essere conformeti.

3.3.1. Condotti fisd

Come d € accennato in precedenza, nel condotti fiss non c’é scambio di lavoro tra fluido e
meacchina (Le = 0).
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Congderiamo un flusso permanente, isentropico, in cui tutte le variabili Sano unicamente funzione
della sola coordinata x, come modrato in figura 3.8 (moto quas 1D); cio significa che, sezione per
szione, tutte le grandezze possono essre condderate uniformi sulla sezione.  Differenziando
I’equazione di conservazione della portata espressa ddla (1.3) S ricava

or AV, Ay (3.39)
r \% A

consderando V orientata perpendicolarmente  dla sezione di passaggio. L’equazione  di
conservazione dell’energia (2.18), per flusso permanente, 1D, isentropico Qe = Ly = 0), in assenza
d scambi di lavoro, non essendoci organi in movimento (Le = 0), con vaiazioni di quota
trascurabili (dz =0), 9 riduce dla seguente relazione:

V 2
O/dp + (3.40)
d1e di fferen2| aafornisce
vdV =- % (3.41)

Combinando la legge di conservazione dedla portata con quela di conservazione ddl’energia, e
ricordando la definizione ddla velocita dd suono per gas perfetti (225) e dd numero di Mach
(2.26), d ricava

dA _dv
T—T(M - 1) (342)

Ddl’equazione agppena ricavata 9§ vede che la relazione tra variazioni di sezione e vaiazioni di
velocitadipende da regime di flusso, subsonico o supersonico. In particolare:

M<1
0 Se s vuole ottenere una compressione (2 > pi), la relazione (3.41) dice che s deve
decelerare V2 < Vi); la relazione (3.42) dce quindi che la sezione di passaggio deve
aumentare (A2 > A,), redizzando quindi un diffusore
0 Se S vuole ottenere un'espansione (p1 > ), la relazione (3.41) dice che s deve
accelerare (V1 < V»); la rlazione (3.42) dice quindi che la sezione di passaggio deve
diminuire (A2 < A1), redlizzando quindi un ugello convergente
M>1
o Non varia il legame tra pressone e veocita mentre cambia quelo tra veocita e
sezioni. Allora, se s vuole espandere S deve ancora accelerare, ma per accelerare s
deve oraredizzare un condotto divergente e viceversa.

Riferendos dl'equazione (3.39), § vede indltre che un fluido pud essere condderato
incomprimibile (dr /r trascurabile) quando M £ 0.3 — 0.4. Intd caso, larelazione (3.42) diventa:
dA _ dVv

A Vv

Man mano che il numero di Mach sde, le vaiazioni di densta conseguenti ad acceerazioni o
decderazioni dd flusso diventano sempre piu importanti, fino a richiedere variazioni di sezione
dA/A sampre maggiori.

S fa infine notare che, per passare da un regime al’dtro, I'unica possibilita e utilizzare un condotto
convergente - divergente, come mostrato in figura 3.8c.

Applichiamo la conservazone ddl’energia espressa ddla (3.1) a uno del condotti di figura 3.8,
sapendo cheil processo é adiabatico e senza scambio di lavoro:

h, =h, (3.44)

(3.43)

311



Figura 3.8: conformazione del condotti.

Figura 3.10: Separazione del flusso in un canale altamente divergente.

Ne deriva che, quaunque da la trasformazione (reae o isentropica), I’entalpia totale si conserva
traingresso e uscita di un condotto fisso.

E' opportuno notare che i condotti divergenti in presenza di flusso subsonico non devono presentare
angoli di gpertura eccessvi, d fine di evitare posshbili separazioni de flusso, che comporterebbero
I'insorgere di notevoli perdite.
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Come infatti modra la figura 3.9, in presenza di decderazione dd flusso, se la curvatura della
parete € eccessva, lo drato limite pud separars (a punto D in figura 3.9), creando una zona ad
elevate perdite. Lo stesso fenomeno € ben evidenziato ddla figura 3.10. Il flusso che dtraversa il
condotto vedra aree che crescono in misura inferiore a quanto imposto ddle pareti fische de
condotto stesso, a causa ddla presenza della zona separata (figura 3.10). 1l flusso quindi uscira dal
condotto dotato di una pressione inferiore rispetto a quella per cui il condotto era stato progettato.
Questa fenomenologia S presenta tutte le volte che s vuole decderare il flusso, e vedremo che e
I" aspetto che piul limitale prestazioni dei compressori.

3.3.2. Condotti mobili

S é viso come una macchina a fluido sia composta da una parte rotante, detta rotore o girante, e da
una parte fissa, detta Satore.

| rotori ddle macchine a fludo compiono un moto rotatorio intorno dl’asse ddla macchina
Supponendo che funzioni a regime, S pud ritenere che le parti mobili § muovano dla velocita U,
detta velocita periferica o di trascinamento:

U=wr="—r (3.45)

essendo w lavelocita angolare (rad/sec), r il raggio, n il numero di giri (giri/min) e D il diametro.

L’indeme de due, rotore e dtatore, forma quelo che va sotto il nome di sadio. In figura 3.11 viene
schematicamente rappresentato uno stadio di compressore centrifugo, con evidenziae le tracce delle
pae dd rotore e ddlo datore. Un osservatore fisso vede le superfici dd rotore muovers dla
velocita U e il fluido che entra nella macchina dotato di una velocita assoluta V1. Un osservatore
posto ne dstema di riferimento relativo solidde d rotore, vede le pareti della macchina (rotore)
ferme e il fluido in ingreso d rotore dotato della velocita W1, detta velocita relativa. Le tre velocita
sono traloro legate dalla relazione vettoride:

vV =U+W (3.46)
che prendeil nomedi triangolo delle velocita, ed e rappresentato in figura 3.11 in basso.

Vs
il A 7. pala dello
{ | / //4’/// statore

\ M\ //

N7 N
W/ - paladel

_ rotore
7 U,
T e
o
¥ ,'iW2 - Vz
\_\ V‘I1i VS,’ 3
LU ii A
~ e
N\l £

L.

Figura 3.11: Stadio di Compressore centrifugo a pale radiali con diffusore palettato.
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All'uscita del rotore, il fluido € doteto di una velocita relativa W-, diretta come la tangente a bordo
d uscita ddla paa. In particolare, nel caso di figura 3.11, ediretta secondo la direzione radide.
Per un ossarvatore fisso, che vede il rotore ruotare dla velocita periferica, il fluido lascia il rotore
dotato di una veocita V,, che 9 ottiene componendo vettoridmente la velocita relativa con qudla
periferica U, cosi come espresso ddla (3.46). Lo statore vede dlora in ingresso un flusso dotato di
una velocita V», che, dl’uscita, S sara ridotta ad vadore V. S fa notare come il triangolo di velocita
dl’uscita del rotore non giaccia nello stesso piano in cu e stato tracciato quello in ingresso d rotore
desso. Infatti, il flusso in ingresso d rotore S muove nel piano assde — tangenzide, mentre
al’ uscitagiace nd piano radide — tangenzide.

Figura 3.12:Sistemi di riferimento assoluto e relativo.

Per un osservatore posto ne sstema di riferimento relativo, il flusso € permanente, non c'e lavoro
scambiato tra fluido e macching, perché le pareti della macchina sono ferme, mentre compare un
termine di energia potenzide associato d campo di forze centrifughe, che sono forze di volume che
dipendono ddlanon inerzidita del sstemadi riferimento.

Quando § conddera un riferimento in moto relativo rigpetto dl’ osservatore inerzide (figura 3.12),
I'accelerazione che compae ndl'integrde di volume a primo membro del’equazione di
conservazione della quantita di moto (2.5) diventa:

dv dw d?r dw —, —
= + R+w’ 2w W 34
dt dt dt2 dt (_ ) (347)

=

d2

e e l'accdeaazione dd sgema di riferimento non

dove dd_Vtv e |'accderazione reativa,
. . . dw, = . . : — . =) s
inerzide (accelerazione lineare), Ty R & [laccderazione tangenzide, w (w R) e
I'accelerazione centripeta e 2w’ W & detta accelerazione di Coriolis Inoltre, r rappresenta la
diganza ddl’origine dd sgema inezide w la velocita angolare rispetto d Sstema inerzide,

mentre R & il vettore posizione rispetto al’ origine del Sistema non inerzide. S fa notare che w” R
non e atro che la velocita di trascinamento U. Nel’ipotes che il sstema di riferimento o € fermo o

ruota con velocita angolare W costante nel tempo, la (3.47) diventa:

dd\t’ do\l’tv ww W R)+2w W (348)
dove gli ultimi due termini rappresentano rispettivamente la forza centrifuga e la forza di Coriolis.

Tdi forze sono vide ddl’ossarvatore non inerzide. Sono due forze di volume che prima non
c'erano. Orala F = ma, scritta per un osservatore non inerziae, le comprende,
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Passando ddle forze dle energie, il termine 2w’ W non conta per I'osservatore non inerziae,
essendo diretto ortogonalmente a W, e quindi non compie lavoro. La forza centrifuga invece

R 2
scambialavoro, e ad essa puo essere associato un potenziae centrifugo E ) = 0] w’RdR = - -
0

Nell’equazione di consarvazione ddl’energia nd dgema rdadivo per flusso monodimensonde
compare quindi un nuovo termine legato d campo centrifugo:

2 2 2 2
L +Q, =, - n)+ P B s
Ricordando che, nel sstema relativo, le pareti sono ferme e quindi non ¢'é scambio di lavoro, e che
comunque il flusso e adiabaico, I'equazione di conservazione ddl’energia nd sisema rdativo
assume |la forma seguente:
2 2 2 2
h1 +W_1_ U_1:h2+W2 _U_2 (3.50)
2 2 2
dove orai pedici 1 e 2 g riferiscono dle sezioni di ingresso e uscita dd rotore. S definisce entalpia
totale relativa o rotalpiail trinomio:

(3.49)

2 2
h =h+ Y (351)
2 2
Nel rotore quindi si conserva |’ entalpia totale relativa:
hys =hy, (3.52)

Sodituendo la relazione (350) nel’equazione di consarvazione del’energia per il Ssema di
riferimento fisso (3.37), tenuto conto della (3.44) che postula la conservazione ddl’entdpia totde
nello statore, per unamacchina operatrice s ricava

Voo VE V-V WS -W, U - s
2 2 2

avendo indicato con il pedice 3 la sezione di uscita ddlo datore, e quindi dalo dadio e ddla

meacchina

Andogamente, per unamacchina motrice g ottiene:

V-V V-V WS- we +uf -U?2

L. =hy-h,=hy-h,=(h - h)+ 12 5 2+ 5 >

dove con 0 s € questavoltaindicata la sezione di ingresso alo satore, e quindi dla macchina

L, =hs- hy, =h,-h,; =(h,-h)

e

(353)

(3.54)

Figura 3.13
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Le relazioni appena ricavate sono dd tutto generiche, nd senso che vagono quaunque sa la
direzione dd flusso dl'interno ddla macchina, assde, miso o radide. L'ultimo termine, legato
dl’azione ddla forza centrifuga, € diverso da zero tutte le volte che i diametri in ingresso ed uscita
dala macchina, o ddlo dadio, sono divers tra loro (D1 * Dj). Se § conddera una macchina
opearice a flusso mito o radide, peché il campo di forze centrifugo contribuisca dla
compressione, € opportuno che U, > U;, e quindi che D, > D; e cioé che la macchina sa
centrifuga. Viceversa per una macchina motrice, che in tal caso 9 dice centripeta. Quando D1 = D,
e quindi anche U; = U, I'ultimo termine 9 annulla e S dice che la macchina (motrice 0 operatrice)
e a flusso assde S fa notare come, nele macchine centrifughe, I'ultimo termine nelle eguazioni
(3.53) e (3.54) diventi preponderante rispetto agli atri due.

I dgema di rifeimento normdmente utilizzato nele macchine € un dgema di riferimento
catesdano (figura 3.13) in cui i tre as53 hanno le seguenti direzioni: direzione assde, coincidente
con I'ase di rotazione della macching, radide e tangenzide, orientato nella direzione ddla veocita
periferica. S individuano quindi le seguenti componenti ddlla velocita:

Asside: V, =W,
Radiale: V, =W, (3.55)
Tangenziae: V, =W, +U

Quedte relazioni § ottengono proiettando la relazione vettoride (3.46) ndle tre direzioni assde,

radide e tangenzide, ricordando che la veocita periferica U ha componente non nulla solo ed
exlusvamente in direzione tangenzide. Sodituendo queste relazioni ndle equazioni (3.53) e (3.54)

9 ricava, ad esempio nel caso di macchina operatrice:
VE-VE WE-W2 UZ-UZ

L
© 2 2 2
— 6/2t +VJ1)2(V2t B Vlt)_ (W2t +W11)2(W2t B Wn)+ (Uz +U1)2(U2 N Ul) - (3.56)
- (Uz +U1)(V2t - Vlt ) + (\/Zt +V11 )(Uz - Ul)
2 2
essendo V,, - V,, :(W2t - W, )+(U2 - Ul). Con semplici passaggi S ricavainfine:
L, =U,V,, - UV, macchina operatrice (3.57)
Anaogamente, nel caso ddlaturbinas ottiene:
L, =UV, - UV, macchina motrice (3.58)

In questa espressione, che va sotto il nome di Lavoro di Eulero, le componenti tangenzidi della
velocita hanno segno positivo se sono dirette come la velocita periferica U. S ricorda infine che il
Lavoro di Eulero eil lavoro reale scambiato dal fluido con la macchina.

3.4.Forze scambiate tra fluido e macchina e Lavoro Euleriano

Il Lavoro di Eulero pud essere cacolato anche a patire ddl’equazione di conservazione ddla
quantita di moto (2.7).
S vuole cdcolare il lavoro scambisto tra fluido e macching, risultante ddl’azione meccanica
escitaa dd fluido sulle pareti mobili dela macchina. Consideriamo il caso di una macchina
motrice, e che valgano leipotes seguenti:

Moto permanente

Superfic assdsmmetriche

Azione dd peso trascurabile (G » 0)
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Congderiamo il volume di controllo rappresentato in figura 3.14, che rappresenta un condotto che

ruota intorno a un asse di rotazione ad una velocita angolare costante w. La superficie che deimita
il volume di controllo & una superficie orientata, per cui essa € individuata da versore tangente dla

supeficie t e dd versore normae dla superficie n, postivo se uscente dd sstema Tde superficie
puo essere scompoda tra superfici mobili A (la superficie pdare), e supefici di interfaccia, le
sezioni di ingresso ed ustita A e A, in figura 3.14. Esso invece non contiene superfici fisse.

In accordo con |'equazione (2.6), le forze agenti sul volume di controllo, con le ipotes fatte,
condstono nelle azioni dd campo di pressone e degli Sforzi di taglio sulle sole superfici mobili Am,
della macchina

A F=- (npdA + (ydA (359)
An An

doveil vettore degli Sforzi viscod t ediretto pardldamente dla superficie

t =tt (3.60)

Per cdcolare la potenza ceduta da fluido dla macching, € necessario vautare il momento esercitato

da fluido rispetto dl’asse di rotazione. La coppia dl'dbero Ca. risulta ddl’azione ddle
componenti delle forze dirette lungo la direzione tangenzide Essa viene cdcolata moaltiplicando
vettoridmente ogni termine ddl’ equazione della conservazione ddla quantita di moto (3.55) per |l
vettore 1, che rappresentaladistanza del punto considerato dall’ asse di rotazione della macchina:
Ca=(n rpdA+ 3’ rtdA (3.61)
An Anm
Il cdcolo di forze e momenti tramite I’ gpplicazione diretta delle equazioni (3.59) e (3.61) e aquanto
difficoltoso, in  quanto presuppone la conoscenza ddl’andamento di  tutte le grandezze
fluidodinamiche e termodinamiche lungo tutte le superfici mobili della macchina E' perd possbile
cdcolali in maniera indiretta, come funzione ddle grandezze termo-fluidodinamiche ndle sole
sezioni di ingresso e ustita, partendo dall’ equazione di conservazione della quantita di moto.
Congdderiamo ancora il volume rappresentato in figura 3.14, e applichiamo il principio di
conservazione della quantita di moto con le ipotes precedenti. Larelazione (2.7) fornisce:

VIV on)da =- pdA + gda (362)

(3 vaume (R)

S5E DI ROTAZIONE

Figura 3.14: Sezione assiale di un volume di controllo assialsimmetrico.
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Suddividendo gli integradi tra superfic fisse As, mobili Ay, e superfici di interfaccia A; e Az, tenendo

conto della (3.59) e ddl’'ipotes di superfic assdsmmetriche, 9 ricava la forza che scambiano le

superfic mohili ddlamacchinacon il fluido:

A F =ydm, - Yzdm, + Oy p,nidA, + () p,nzdA, + () tLdA, + () t,t2dA, (3.63)
A Ay A A A Ao

essendo dm, =rV xndA la portata infinitesma che atraversa la sezione dementare dA. Si nota

come la (3.63) permetta ora il cdcolo dela risultante delle forze scambiate tra fluido e organi

mobili della macchina conoscendo o stato termo-fluidodinamico dd fluido nelle sole sezioni di

ingresso e ustita Se tai sezioni sono aufficientemente lontane ddle pde, la digribuzione di

velocita su tdi sezioni pud essere condderata sufficientemente uniforme da poter trascurare |’ azione

degli sforzi viscos. In questo caso la relazione precedente diventa

AF = dm, - ¢y20m, + Oy p,ndA, + ) p,nzdA, (3.64)
A A, A A,

Se infine 9§ condgdera il flusso ndle sezioni di ingresso e uscita mono - dimensonae, I’ equazione

integrde (3.64) che fornisce la risultante delle forze scambiate tra fluido e macchina 9 riduce a una

semplice equazione vettoride:

éF Zm(\/l-Vz)- p,N1A - p,N2A, (3.65)

dove il primo termine dopo I'ugude rappresenta la variazione di quantita di moto dd fluido tra

ingresso ed uscita della palettatura, e gli dtri termini sono le forze dovute d campo di pressone

agente sulle superfici di ingresso ed uscita.

Le rdlazoni (3.64) e (3.65) vengono comunemente usate per il calcolo della spinta esercitata da

fluido sulle pae, necessariain fase di progetto e verifica meccanica e srutturde.

S ricorda che la (3.64) € data ricavata imponendo la conservazione della quantita di moto a un

sstemafluido che soddidfi le seguenti ipotes:

Moto permanente

Supefic assdsmmetriche

Effetti dell’ azione del peso trascurabili

Azioni viscose sulle superfia di ingresso A; e uscita A, trascurabili.

La relazione (3.65) € invece vdida se, dle precedenti, viene aggiunta I'ipotes di flusso mono-

dimensionde (1D).

In maniera del tutto analoga S cacola la coppia esercitata rispetto dl’asse ddla macchina C:

Applicando il rotore dl’equazione di conservazione ddla quantita di moto, e utilizzando le ipotes

precedenti S ricava

Ca=¢ydm, "r- ¢Yzdm, "1 (3.66)
A Az

essendo la coppia eserciteta ddla pressone sulle supefici A; e A nulla, per I'ipotes di

assdsammetria Ses aggiunge I’ipotes di monodimensiondita, |a rel azione precedente diventa:

Ca = m(rjmvn B r2mV2t) (3.67)

dove ry, il raggio medio della sezione.

In condizioni di regime, le superfici bagnate ruotano dla velocita costante w. La potenza scambiata

da fluido con lamacchina, con leipotes fatte vae:

P=Cw=m({U,\V, - U,V,) (3.68)

ed infine, il lavoro specifico al’ unita di massa scambiato tra fluido e paettatura diventa:

L= % UV, - UV, (3.69)
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del tutto identica dl’espressone de Lavoro di Eulero fornita ddla (3.55). S ricorda che essa
permette di cdcolare il lavoro reale scambiato tra fluido e paettatura In maniera ddl tutto analoga
S procede nel caso di macchina operatrice.

Le rdazioni vige sono dae ottenute imponendo adcune ipotes semplificatrici, tra cui la piu
restrittiva € sata quella di condderare il flusso mono - dimensonde. A vdle di una schiera infati il
flusso € ben lungi dal’essere uniforme, a causa ddla presenza delle scie delle pade, come modra il
grefico di figura 3.15 dove viene schematicamente riportato |'andamento della velocita a diverse
disganze ddla sezione di uscita della schiera. Come modrato in figura, il flusso tende ad uniformars
procedendo verso vdle. All'interno della macchina I'assunzione di flusso uniforme non e dlora a
rigori verificata, a causa del limitato spazio esstente tra rotore e Satore, e tra stadi successivi, nel
ca0 di macchine multi - gadio. Tuttavia, |’ errore che 9 commette e piccolo, risultando quindi in un
approccio generdmente gpplicabile, che da utili informezioni sugli scambi di lavoro che avwwengono
dl’interno dela macchina, fornendo nd contempo uno strumento di semplice e immediato utilizzo.

velocity variolion My
ocross blode spoacing ~
b W

Suction
surfoce-

i
CPressure
surfoce

— i —— . — i —

Figura 3.15. Rappresentazione schematica dello sviluppo dello strato limite sulle superfici palari
e delle sciein una schiera piana.
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3.5.Analisi mono - dimensionale di uno stadio

Nel paragrafi precedenti s € introdotto il concetto di stadio, composto da un organo fiso, detto
datore o distributore, e da uno mobile, detto rotore o girante. Nelle macchine idrauliche, spesso la
sngola macchina, pompa o turbing, € composa da un unico dadio. Viceversa, ndle turbine a
vapore e a gas, Cosl come nel compressori, §pesso S hanno piu stadi in serie che vanno a codtituire
I"architettura della macchina. Entrambi i componenti sono codlituiti da una serie di pae affiancate a
formare i condotti paari, detta schiera o paettatura Un esempio di paettature rotoriche di un
compressore asside e riporteto in figura 1.10.

La geometria ddle macchine a fluido e dtamente tridimensonde, cos come il flusso che in esse
evolve. E tuttavia spesso agpplicabile, in prima approssmazione, un gpproccio mono -
dimendgonde, in manira dd tutto andoga a quanto € dao fatto per determinare il Lavoro
Euleriano. Consderiamo quindi che dano vdide le assunzioni faite in precedenza e qui di seguito
riportate:

Moto permanente

Superfic assdsmmetriche

Effetti ddl’ azione dd peso trascurabili

Azioni viscose sulle superfici di ingresso e uscita trascurabili.

Vediano meglio come nedla redta pud essere schemdizzata la geometria di una generica
pal ettatura, per poter ritenere applicabile I'ipotes di moto monodimensionde,

Con riferimento dla figura 3.16, supponiamo di effettuare una sezione ddla macchina lungo la
pefice Si;. Questa superficie 9 estende in direzione tangenziae su tutti i 360°: AB, CD e EF
sono le tracce della sua intersezione con le pae. Cio che g ottiene, nel caso di macchina a flusso
migo, € la superficie di rivoluzione di figura 3.17, che consderiamo assasmmetrica. Ne caso
partticolare di macchina assde, S; € una supeficie cilindrica, cosi come riportato in figura 3.18.
Comunque Sa, ogni punto gppartenente dla superficie Si dista dall’asse di rotazione di ry, definito
come:
=l ;rb (3.70)
detto raggio medio, dove r, € il corrispondente raggio dl’gpice della pda (il punto L in figura 3.16)
e rp qudlo dla base (il punto K in figura 3.16). S fa notare come il raggio medio, nell’ approccio 1D
da qudlo che divide in due la portata, e quindi la sezione di passaggio. E' poi possibile definire, nel
cas0 di macchina a flusso migto (figura 3.17), una coordinata curvilinea il cui versore Sa tangente in
ogni punto dla superficie S;. Questa coordinata individua la direzione meridiana. Nel caso di una
macchina assiale, la coordinata meridiana coincide con ladirezione assde.

Nel cao di macchina assde (figura 3.18), € poi posshbile tagliare questa superficie cilindrica,
“gotolarld’ e adagiarla su un piano. |l risultato di tale operazione € detto piano intrapalare o “blade
to blade’, ed € riportato anch’'eso in figura 3.18. Sono chiaramente individuabili i candi che il
fluido deve percorrere, ddimitati ddle supefic ddle pde Per samplicita, solo poche palette sono
riportate nel disegno. Per rispettare la condizione di periodicita del flusso, sarebbe necessario
disegnarne un numero ¥. Lo stesso procedimento puo essere effettuato Sa per il rotore, Sa per lo
statore, indipendentemente dd tipo di macchina, motrice o operatrice.

E infine posshile individuare undtra supeficie, semplicemente andando a tagliare la macchina
secondo un piano (r,z), essendo r il raggio e z la direzione assae. Il piano cos individuato € detto
piano meridiano. Un esempio € la supeficie di figura 3.19, che fa riferimento ad una turbina
assade multi-stadio.

L’gpproccio monodimensonde pud dlora essere gpplicato dle macchine assdi, ndl’ipotes che
guaunque grandezza termo — fluidodinamica vari unicamente lungo la coordinata assade, e dle
meacchine a flusso misto, supponendo che esse varino solo lungo la coordinata curvilinea meridiana

r
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Figura 3.17. Superficie di flusso assialsimmetrica.

Applichiamo ora I'equazione di consarvazione della portata ala generica palettatura, supponendo
vaideleipotes richiamate in precedenza:

IFlvlm'Al =T 2V2mA2 (371)
avendo indicato con il pedice m la componente di velocita normde dla sezione di passaggio, detta
componente meridiana della velocita. Per una macchina assde, come quella rappresentata in
figura 3.19, il senso di atraversamento della macchina coincide con la direzione assae, per cui la
componente di velocita responsabile del trasporto di massa € la componente assde. In una
macchina radide invece, la componente della velocita responsabile del trasporto di massa attraverso
la macchina coincide con la componente radiale della vel ocita.

S fa notae come, grazie dle ipotes fate il piano intrapdare da interessato unicamente dagli
scambi di energia. Infatti, ndl’equazione di Eulero compare solo la componente tangenzide dedla

velocita, oltre dla velocita periferica, mentre ndl’equazione di conservazione della portata compare
unicamente la componente meridiana.
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Figura 3.18. Trasformazione di una superficie di flusso assialsmmetrica in una schiera
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Figura 3.19. Turbina assiale multi stadio: piano meridiano.

Vediamo ora di entrare piu nd dettaglio nel merito di come devono essere redizzate le paette che
definiscono 1 condotti pdari che il fluido atraversa La geometria della sngola paa viene definita
dando |'andamento ddla linea media, in inglese camber line, e la legge di variazione dello spessore

del profilo lungo tae linea media, cos come riportato in figura 3.20. S fa notare come la camber

line 9a definita come lalinea che unisce i centri del cerchi inscritti nel profilo, e ad esso tangenti.
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Figura 3.20. Geometria di una pala.

In figura 3.20 viene inoltre indicata la corda ¢ di un profilo come la diganza tra le due tangenti agli
esdremi del profilo, quando questo € sdraiao con la concavita verso il basso. Tde lato ddla paa s
chiama ventre, o intradosso, 0 ancora lato in pressione (pressure sde), mentre il lato convesso e
detto dorso o estradosso o ancora lato in depressione (suction Sde). Un ultimo parametro che
permette di definire pienamente unapdaélasuaaltezza /.

Una volta definito il profilo paare, il passo successvo consste ndl’individuare i parametri che ne
descrivono la messa in schiera. Con riferimento dla figura 3.21, che 9 riferisce ad una schiera di
compressore assde, S definisce passo t la distanza tra i bordi d uscita (traling edge) di due pde
successve. Sempre in figura 3.21 sono indicati divers angoli: I'angolo d’'incidenza i tra la tangente
dla linea media in corrigpondenza de bordo d'attacco (leading edge) e il vettore veocita in
ingresso, I'angolo b tra il vettore velocita e la direzione assde, I'angolo di calettamento | trala
corda e la direzione assde, I'angolo b tra il vettore velocita in uscita della schiera e la direzione
assde, e I'angolo di deviazione d tra il vettore velocita e la tangente dla linea media né bordo
duscita In figura 321 viene usata una convenzione sulla definizione degli angoli rispetto dla
direzione assde Nulla vigtla di definire gli angoli b; e b, rigpetto dla direzione tangenzide.
L’importante e fissare un’ origine e un senso positivo e conservarli in tutte le sezioni.

E opportuno infine dire che esstono due parametri a-dimensondi fondamentdi nela definizione
di una schiera pdare, qualunque Sa, di compressore 0 turbina, di Satore piuttosto che di rotore.
Questi parametri sono il rapporto passo — corda t/c (il suo inverso é detto solidity, ed & indicato con

s) e quello che, con terminologia anglosassone, viene chiamato aspect ratio //c.

Condderiamo di avere a che fare con un fluido comprimibile, come aria 0 vapore surriscaldato, e
gpplichiamo quanto visto in precedenza d caso di uno stadio di compressore prima, e di turbina poi.
Vedremo in ultimo il caso ddlle macchine idrauliche.

E' opportuno qui ricordare che I'ipotes di trascurare gli effetti della viscosta ndle sezioni di
ingresso e uscita della paettatura implica, come visto in precedenza, che tai sezioni S trovino
aufficientemente lontano ddla paettatura stessa, e cio d fine di poter congderare il flusso uniforme
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in tdi sezioni. La trattazione che segue assume infing oltre ale ipotes precedenti, che il flusso
segua perfettamente la superficie ddla pda senza che g verifichino disacchi ddlo drato limite o
comunque deviazioni dd flusso. Cio implica che gli angoli di incidenza e di deviazione sarahno
congderati nulli.
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Figura 3.21. Geometria di una schiera rappresentativa di un rotore di un compressore assiale.

3.5.1. Stadio di Compressore

La figura 3.22 riporta in maniera schematica i piani meridiano e intrgpdare di uno dadio di
compressore assiale, in cui € posshile individuare la traccia del rotore che precede lo dtatore. S
indichi con 1 la sezione in ingresso d rotore, con 2 la sezione di uscita da rotore e di ingresso ndllo
datore e con 3 la sezione di uscita dallo statore. La figura 3.11 riporta invece il caso analogo per un
compressore centrifugo.

Nella sezione di ingresso d rotore, s questo € il primo rotore dl’ingresso della macching, la
velocita assoluta V1 € diretta lungo la direzione assde, qualunque sa la macching, assae o radide.
Se invece € uno dadio intermedio, la sua direzione sara impoda dagli dadi precedenti. Un
osservatore solidde con il rotore, e quindi appartenente d sstema di riferimento relaivo, vedra in
ingresso un flusso dotato di una velocita W;. Con la convenzione utilizzata in figura 3.22, gli angali
dd flusso sono cdcolati rispetto dla direzione assde I'angolo b (negativo) tra il vettore velocita
relativa e la direzione assde e I'angolo a; (pogtivo) tra il vettore velocita assoluta e ancora la
direzione assde.

All'uscita dd rotore, il fluido € dotato di una velocita rdativa W, che, per le ipotes fatte, e diretta
come la tangente d bordo d'uscita della paa. In particolare, nel caso di figura 3.11, essa € diretta
secondo la direzione radide. Per cacolare la velocita di tae fluido nd sstema assoluto Vo, basta
comporre la velocita relativa con quela periferica U,. E' poi possibile definire un angolo dd flusso
reldivo b, e un angolo dd flusso asoluto a 2, cosi come e stato fetto nella sezione di ingresso.

All'uscita dello statore (diffusore nd caso di compressore centrifugo) il fluido segue perfettamente
la pda Esso sara dotato di una velocita assoluta V3. Tde vdocita sara la velocita di scarico dala
macching, se § tratta di una macchina monostadio 0 se lo stadio in oggetto € I'ultimo; sara invece la
velocita in ingresso dlo sadio successvo nel caso di gadio intermedio (per compressori assdi). In
questo caso, la pala dd rotore agppatenente dlo stadio successvo dovra essere conformata in
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maniera tale da avere il naso (bordo d attacco) orientato secondo la direzione ddla velocita relativa
W3, ottenuta componendo la velocita assoluta con quella di trascinamento. | triangoli di velocita
nelle diverse sezioni dellamacchina sono riporteti in figura3.11 e 3.22.

e
Flow direction

FRaolar e

Stalar

Y Vs

Figura 3.22: Stadio di Compressore assiale

Applichiamo ora I'equazione di consarvazione della massa, cosi come espressa dalla (3.71), tra
ingresso ed uscita dello stadio, nd caso di macchinaassde:

M Via A =T Vo Ag (372
Assumendo che la componente assde dedla veocita, responsabile ddl trasporto di massa, s
mantenga costante, perché la portata S conservi € dlora necessario che le sezioni di passaggio
diminuiscano, cosi come evidenziato in figura 3.22.

Ne caso di macchina centrifuga, la conservazione della portata fornisce:

M Vi AL =T V5 A (3.73)
da cui, a priori, non € posshile definire un legame univoco tra variazione di dersita e variazioni di
sezione lungo la compressione.

Guardando ora il piano intrgpaare (blade to blade), anch’esso riportato in figura 3.11 e 3.22, S nota
come il fluido incontri sezioni via via crescenti, Sa nd rotore Sa ndlo satore. 1l rotore precede lo
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datore, avendo il compito di traformare |'energia meccanica resa disponibile dl’adbero dela
macchina in energia cinetica de flusso (V1 < V2 nd dgema assoluto) ed in energia di pressione.
Esso quindi provwedera a decderare il flusso W, < Wi nd sisema rdativo). Consderiamo il caso
di macchina assde. Assunto che S consarvi la componente asside ddla veocita (Waax = Wiax),
cio implica che I'angolo di uscita deve essere minore dell’angolo di ingresso (cacoleti rispetto dla
direzione asside):

cosb, Wiri @ b,<b, (3.74)
cosb, W,

Lo statore quindi ricevera in ingresso un flusso ad dta velocita (nd sistema assoluto Vo > Vi), e ne
trasformera la restante quota parte di energia cinetica in pressione. 1l flusso lascera quindi lo dtatore
con unaveocita assolutainferiore (V3 < V), e deviata rispetto dla direzione assde:

csa, _Vsoy @ a,<a, (3.75)
cosa, V,
Nel caso di macchina centrifuga, i triangoli di velocita in ingresso e uscita dd rotore giacciono su
piani diverd: assde — tangenzide in ingreso e radide — tangenzide in uscita A priori non € quindi
posshile definire rdazioni univoche sugli angoli, ma comunque la conformazione de condotti deve
esye tde per cui, nd piano intrgpdare, dove avwvengono gli scambi di energia, il flusso venga
decdlerato. Dovra quindi comunque essere W, < Wy nd rotore e V3 < V, nd diffusore. Perché s
redizzino tadi trasformazioni, supposto il regime di flusso subsonico, i condotti delimitati dale
supefici pdari devono dlora essere divergenti, cosi come indicato in figura 3.23 per il compressore
assade, da cui 9 vede come la sezione di passaggio aumenti, passando da Az iningresso a Az in
uscita. Questo € vero sa per lo daore, Sa per il rotore. Alla stessa conclusone s giunge anche
condderando una macchina centrifuga. Basti pensare dla forma del’equazione ddl’energia data

dalla (3.51), per cui, se s vuole compiere lavoro, deve essere V, > Vi1 e Wy < Wy, dltrea U, > Us.
PN
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Figura 3.23: Schiera di un Compressore.

E' poi posshile tracciare nd piano (h,s) le trasformazioni redizzate nello sadio. Ricordiamo che,
per una macchina operatrice, il lavoro rede scambiato tra flusso e rotore € pari dla variazione di
entdpia totde a cavdlo ddlo gtadio, essendo la trasformazione adiabatica. S ricorda inoltre che 1o
statore non scambia lavoro con il fluido, non essendoci organi in movimento, per cui 9 consarva
I'entadpia totde (h; = codstante), mentre nel rotore s consarva I'entdpia totae reativa (hy =
costante).

Con riferimento dla figura 3.24, che consdera uno dsadio di un compressore assde (U1 = W),
andizziamo dapprima le trasformazioni isentropiche, cioe in cui il flusso non subisce perdite
nell’ attraversamento dello stadio. Con quedta ipoted, la trasformazione segue la linea verticde 12s
3s, avendo ancora indicato con 1 I'ingresso a rotore, con 2 I'ingresso alo dtatore e con 3 |'uscita
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ddlo stadio. Supponiamo note le condizioni del flusso in ingresso dlo stadio (p1, Ti, ra, h, Vi,
Wi, hu, hy1) e la veocita periferica U;. Le formule che seguono sono de tutto generdi. Per
riferird ad caso specifico di macchinaassde bastadiminare le variazioni di velocita periferica
La trasformazione 12s avviene nel rotore, er cui hy1 = hy2s. Se € noto il livello di pressone po,
dlora é possbile individuare anche il livdlo entdpico hys ed infine la velocita rdaiva di uscita dd
rotore Ws, essendo:

2 2 WZ 2
h = hl +W71_ U71: htr,ZS :hZS + 225 - UTZ (376)
Il punto 2s codtituisce I'ingresso nello dtatore; sposttandos nd Sstema di riferimento assoluto, e
posshile cdcolare la velocita Vs, nota la velocita periferica U,. E quindi immediato il cacolo, e
I'individuazione nd diagramma (h,s), del’entdpia totde hiys. Tde grandezza S conserva
dl’interno dello gatore, per cui hizs = hyss. Noto il livelo di pressone dlo scarico dello gtadio ps €
infine possibile cacolare la velocita di uscita dalo statore Vs:

2 2

\Y V
Mg =y +22 =y, =hy, 2 @7

trl

In queste condizioni, e cioé nd caso di flusso isentropico in assenza di scambio di lavoro, §
conserva anche la pressione totae:

pt,Zs = pt,3s (378)
La diganza tra i due liveli di entdpia totde a cavdlo dd rotore fornisce infine il lavoro idede
scambiato trafluido e macchina
Ls = ht,Ss - htl = ht,zs - htl (3-79)
Vediamo ora dcuni cas particolari. Nel caso in cui il fluido evolvente sia un gas perfetto, possono
essere usate tutte le relazioni vige nd paragrafo 3.2.1, relativamente d cadcolo de lavoro di
compressone, fermo restando il dgnificato de pedic e il fato che dette espressoni vanno
modificate per tenere conto ddla variazione di energia cinetica tra ingresso ed uscita della
macchina. Larelazione (3.10) assume oralaforma seguente:
g &85 0
L, =——RT,%b, ¢ -1~ (3.80)
g-1 % o
essendo b: = p/pu. S fa infine notare come la relazione precedente torni a coincidere con la (3.10)
ne caso in cui lo gadio Sa ripditivo, il che avwiene quando la velocita asoluta in ingresso d rotore
V1 coincide con quellain uscita ddlo statore Vss. In questaipotes infetti vae:
VZ - V7 @ 9
Yoo V1 oy h =9 RTCH 9 -17 (3.81)
9-1 % o

L. =h

s t,3s htl = h3s - hl +
dove orail rapporto di compressonevaeb = ps/p;.
Nella realta il flusso subisce ddle perdite ndl’ atraversamento della macchina che fanno s che la
trasformazione segua il percorso 1-2-3 evidenziato in figura 3.24. Le perdite che hanno luogo
dl'interno della macchina sono di diversa natura, ma le principai sono legate dl’evoluzione ddlo
drato limite lungo le pareti della macching, cassa, mozzo e supefic pdai, oltre dle scie a vale
delle schiere. Tdi perdite sono proporzionai, in prima approssmazione, d quadrato della veocita
assoluta ndlo datore, e d quadrato ddla velocita relativa nd rotore. Assunto che il flusso segua
comunque pefettamente gli angoli imposti ddle pdettature, e quindi che non d veifichino
separazioni, la presenza di perdite dl’interno della paettatura fa s che il flusso esca dd rotore d
punto 2, caraterizzato da un’entropia maggiore, e quindi da una velocita minore W, e da un livelo
entalpico h, maggiore rigpetto d caso idedle, essendo comunque verificata la costanza del’ entapia
totae rdativadl’interno dd rotore, cheil flusso saisentropico o meno:
w? U’ w; Uj
htr,1=h1+ 21 _7l:htr,2 =h, + - 72

(3.82)
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Figura 3.24: Trasformazioni nel piano (h,s) nello stadio di un Compressore assiale.

Componendo ora il vettore velocita relativa W, con la velocita periferica U, € possbile cacolare la
velocita asoluta Vo, inferiore rigpetto d caso idede, che permette di individuare il livelo di
entdpia totae hy, necessario d cacolo del lavoro redmente scambiato tra fluido e paettatura. A
causa ddle pedite ndlo satore, anche la veocita in uscita V3 sara minore, mentre ancora S
consarval entapiatotale, anche se su un livello diverso rispetto d caso idedle:
2 V2

h, =h, +V72 =h; =h, +% (3.83)
La presenza delle perdite, e quindi la caduta ddll’ipotes di trasformazione revershile, fa s che la
pressione totae non sia pit costante:

P2 * Pis (3.84)

Perché la pressone totde d consarvi infetti, a differenza di quanto avviene per I’entdpia totade, non
basta che non avvengano scambi di lavoro, ma e necessario che il processo Saisentropico.

Il flusso lascera quindi lo stadio d punto 3, caratterizzato da un livello entropico maggiore, e quindi
da unaminore velocita V3 e da un maggiore livello entapico hs, sempre rispetto a caso idedle.

Nel grafico di figura 324 e evidenziao il lavoro di compressone rede, come la differenza tra i
liveli entdlpia totali a cavallo dd rotore:

Lr = ht3 - htl = ht2 - htl (3-85)
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L’espressone precedente € dd tutto equivaente a lavoro di Eulero, e s riduce ad una semplice
differenzadi entdpie nd caso di dadio riptitivo:

V.2-V2
Lr:ht3_ht1:h3-h1+ 2 -

~h, - h, (3.86)

In andogia a quanto fatto per la macchina nd suo complesso, e possbile definire dei rendimenti
adiabatici dello stadio. La definizione di rendimento dello stadio cambia a seconda che I'energia
cinetica dlo scarico ddllo stadio Sa 0 meno da consderare persa. Nd caso in cui lo stadio risulti
essere I'ultimo, oppure s tratti di macchina mono dadio, I'energia cinetica dlo scarico €
Sicuramente persa. Intal caso S introduce un rendimento Total to Static cos definito:

- h3s B htl h3s B htl

h = - 3.87

t2 - t1 eu
E' evidente che tae rendimento € inferiore a 1 anche nel caso di stadio idede.

Se invece g tratta di uno dadio intermedio, |'energia cinetica in uscita da uno stadio pud essere
ancora Sfruttata negli stadi successivi, e quindi non € da intenders come perdita. In questo caso di
definisce un rendimento Total to Total:
2 2
h3s +V_3_ htl h3s +Vi_ htl
ho, = 2 = 2 (3.88)
ht2 - htl Leu
Il rendimento totdl to total per uno stadio idedle vale 1.
Nel caso di gadio riptitivo, le due relazioni precedenti diventano:

h,. - h

h, =<4 (3.89)
m h3 - hl
h.. - h

h, =—3_d (3.90)
TS h3 _ hl

Se poi la veocitd assoluta in ingresso dlo dadio Vi € trascurabile, per cui hy » hg, le due
definizioni precedenti coincidono.

Ricordando poi il fenomeno dd controrecupero, legato dla variazione di densita dd fluido durante
la compressone, € evidente come, in una macchina a piu dadi, il rendimento adigbatico ddla
macchina, cos come cdcolato d paragrafo 3.2.1 sa minore dd rendimento adiabatico dd singolo
dadio. Questo lo § pud vedere semplicemente in figura 3.3, dove € rgppresentata la linea di
compressione in una macchina a piu sadi. Se s confronta il sdto entapico idede a cavdlo dela

N
macchina (Dhs)wt con la sommatoria dei sdti entdpic isentropic de singoli stadi é (DhS )i, s

i=1
0Sserva come quest’ ultima samaggiore.

3.5.2. Sadiod Turbina

La trattazione per lo stadio di turbina € del tutto speculare, rispetto a quanto appena detto sul
compressore. La figura 3.25 riporta in maniera schemdtica i piani meridiano e intrgpdare di una
turbina assde, in cui e posshile individuare la traccia dello statore che precede il rotore. La figura
3.26 riporta inoltre un esempio di sadio di turbina centripeta. S indichi con O la sezione in ingresso
dlo datore, con 1 la sezione di uscita ddlo dtatore e di ingresso nel rotore e con 2 la sezione di
uscita dal rotore. Ndla sezione di ingresso dlo dtatore, se questo € il primo dtatore dl’ingresso della
macching, la veocita assoluta Vo € diretta lungo la direzione asside nd caso di turbina assde,
radide ne caso di turbina centripeta. Se invece € uno dadio intermedio, la sua direzione sara
imposta dagli stadi precedenti. All’uscita dello dtetore, il fluido e dotato di una velocita assoluta Vi
che, per le ipotes fette, & diretta come la tangente d bordo d'uscita della pala Un osservetore

3.29



solidde con il rotore, e quindi gppartenente d Sstema di riferimento reativo, vedra in ingresso,
proveniente dalo datore, un flusso dotato di una velocita W;. Per cacolare la velocita ne ssema
redivo W;, basta comporre la velocita assoluta con qudla periferica U;. Nel caso specifico di
figura 3.26, tde velocita e diretta radidmente, essendo la turbina considerata centripeta con pae del
rotore aventi ingreso radide. E indltre possbile individuare due angoli: I'angolo a; tra il vettore
velocita assoluta e la direzione della velocita periferica e I'angolo b tra il vettore velocita rdativa e
ancora la veocita periferica S ossarva che la convenzione usata nel definire gli angoli in figura
3.25 e 3.26 é diversa rispetto a qudla usata per il compressore. Ora gli angoli sono definiti rigpetto
dladirezione tangenzide.

Figura 3.25: Stadio di Turbina assiale.

Anaogamente, dl’uscita del rotore, il fluido segue perfettamente la paa L osservatore solidde d
rotore vedra il flusso lasciare il rotore dotato di una velocita relativa W, diretta secondo la tangente
ad bordo duscita della pada de rotore stesso. Componendo tae vettore con la velocita di
trascinamento, S ricava il vettore velocita assoluta V. Tae velocita sara la velocita di scarico dala
macching, se g tratta di una macchina monostadio 0 se lo stadio in oggetto é I'ultimo; sara invece la
velocita in ingresso dlo dadio successvo nd caso di dadio intermedio (limitatamente d caso di
turbina assde). In questo caso, la paa dello statore appartenente adlo stadio successivo dovra essere
conformata in maniera tde da avere il naso (bordo d atacco) orientato secondo la direzione del
vettore velocita assoluta V,. Anche in questa sezione € poi possibile definire un angolo dd fluso

relativo b, e un angolo dd flusso assoluto a», in maniera del tutto identica a quanto fatto nella
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szione di ustita ddlo datore. | triangoli di velocita nelle diverse sezioni ddla macchina sono
riportati in figura 3.25 e 3.26.
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Figura 3.26: Stadio di Turbina centripeta a pale radiali.

Applichiamo ora, come gia fatto in precedenza per il compressore, |'equazione di conservazione
della portata tra ingresso ed uscita dello stadio, nel caso di macchinaassae:

M VoaxPo =1 2 Vou Ay (3.91)
Lungo I'espansone la dendita dd fluido ora diminuisce. Perché la portata 9§ mantenga costante,
assunto anche in questo caso che § conservi la componente asside dela veocita responsabile del
trasporto di massa, € dlora necessario che le sezioni di passaggio aumentino, cosi come evidenziato
infigura 3.25.

Nel caso di macchina centripeta, la conservazione della portata assume la forma seguente:

F VoA =T VauA, (3.92)
essendo il flusso diretto prevaentemente in direzione radide in ingresso dla macching, e assde
dlo scarico, come evidenziato in figura 3.26. Come per il compressore centrifugo, cos anche per la
turbina radide non e posshile definire un legame univoco tra variazione di densta e variazioni di
szione dl’ interno della macchina

Condderiamo ora il piano intrgpdare di una macchina assde (figura 3.25) che, come detto in
precedenza, € completamente disaccoppiato da piano meridiano. Nelle turbine lo dtatore, che
precede il rotore, ha il compito di convertire parte dell’energia di pressone dd flusso in ingresso in
energia cingtica. Esso quindi provvedera ad accderare il flusso (V1 > Vo). Assunto che S conservi
la componente assde ddla velocita (Voax = Viax), S ricava che I'angolo di uscita deve essere
minore dell’ angolo di ingresso (cacolati rigpetto dla direzione tangenzide):

Sinay _Vo o1 @ a, <a, (3.99)
sina, V,
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Il rotore ricevera in ingresso un flusso ad dta velocita (ne ssema assoluto), e ne trasformera
I’energia cinetica, e la restante quota parte di energia di pressone, in energia meccanica disponibile
dl’dbero ddl'dternatore. 1l flusso lascera quindi il rotore con una velocita assoluta inferiore (Va2 <
V1), ma con una velocita relativa maggiore o uguale, a seconda che abbia 0 meno convertito anche
energiadi pressone (W, 3 W), e deviaarispetto dla direzione tangenzide:

sinb, ‘W, .1 ® b, <b, (3.94)
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Figura 3.27: Canale palare di Turbina: variazione delle sezioni di passaggio.

Nel caso di macchina radide vagono le stesse consderazioni riguardanti le veocita (V1 > Vo nd
digributore e W, > W; nd rotore), mentre non € posshile derivare leggi generai sull’ andamento
degli angoli dd flusso, essendo i triangoli di velocita in uscita ddlo datore giacente nd piano
radide —tangenziae, ein uscitada rotore appartenente a piano assale — tangenzide.
Quaungque da la tipologia di macchina motrice condderata (asside o radide), perché s redizzino
le suddette trasformazioni, supposto il regime di flusso subsonico, i condotti ddimitati ddle
supefici paai devono essere convergenti, cos come evidenziato in figura 3.27 per una macchina
assde, dove 9 nota la diminuzione della sezione di passaggio, che passa da Az iningresso a Az in
uscita Questo € vero Sa per lo datore, Sa per il rotore. Questo risultato € owvio, s 9§ pensa dla
forma ddl’equazione ddl’energia data ddla (3.54), per cui, se 9 vuole ottenere lavoro, deve essere
Vo<VieWs,>Ws.
E poi posshile tracciare ne piano (h,s) le trasformazioni redizzate ndlo sadio. Con riferimento
dla figura 3.28 che riporta il caso di una macchina assde (U1 = W), condderiamo inizidmente le
trasformazioni isentropiche (la figura 3.29 riporta I'analogo caso di macchina radiae). Con questa
ipotes, la trasformazione segue la linea verticale 0-1s-2s, avendo ancora indicato con O I'ingresso
dlo gsatore, con 1 I'ingresso d rotore e con 2 I'uscita dalo stadio. Supponiamo note le condizioni
dd flusso in ingresso dlo gadio (po, To, ro, ho, Vo, hy). La traformazione 0-1s awiene nelo
datore, per cui hyp = hys. Se € noto il livello di pressione p;, dlora € possbile individuare anche il
livelo entapico hys ed infine lavelocita assoluta di uscita dallo Satore Vs, essendo:

2
o = =hy, +2 (395)
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In queste condizioni, e cioé nd caso di fluso isentropico in assenza di scambio di lavoro, d
conserva anche la pressone totale:

Pro = Pras (3.96)
Il punto 1s codtituisce I'ingresso nel rotore, spostandos nel Sstema di riferimento relativo, é
posshile cdcolare la velocita rdaiva Wis, nota la velocita periferica U;. E quindi immediato
cdcolo, e I'individuazione nd diagramma (h,s), ddl’entdpia totde reativa hy 1s. Tde grandezza s
conserva dl’interno del rotore, per cui hy1s = hyos. Noto il livello di pressone dlo scarico dello
gadio p, e la veocita periferica nella sezione di uscita U,, € infine posshile cdcolare la velocita
relativadi uscitadal rotore Wos:
W U;
2 2
La diganza tra i due livdli di entdpia totde a cavdlo dd rotore fornisce infine il lavoro idede
scambiato tra fluido e macchina
Ls = htO - ht,Zs = ht,]s - ht,zs (3-98)
Ne caso in cui il fluido evolvente Sa un gas perfetto, possono essere usate tutte le relazioni vigte in
precedenza, redivamente d cdcolo dd lavoro di espandone, fermo redtando il Sgnificaio de
pedici e il fatto che le espressoni ricavate nd paragrafo 3.2.2 vanno modificate per tenere conto
della variazione di energia cindtica tra ingresso ed ustita ddla mecchina La relazione (3.27)
assume ora la forma seguente;

htr,ls = htr,ZS = hZS +

(3.97)

£ L0

L. =—2-RT,¢1l- —= (399)
g-1 "¢ T
e b’ g

essendo by = pu/pre. S fainfine notare come la relazione precedente torni a coincidere con la (3.27)
nd cao in cui lo dadio Sa ripditivo, il che awiene quando la velocita assoluta in ingresso dlo
statore V¢ coincide con quellaassolutain uscitada rotore Vos. In questaipotes infatti vale:

e 0}
VZ-V2 ¢ 17

Ly =~ Bygy =g - Py #2022 = -y = —SRTo 6l —gp+ (3.100)
e 1]

dove orail rapporto di espansionevaeb = po/p2.

Nel caso di turbine a vapore le rdazioni precedenti (3.99) e (3.100) non sono piu vaide, mentre e
utile, per il cdcolo ddl’espandone, il piano di Mdllier. Reda invece comunque vdida la
semplificazione derivante ddl’'ipotes di dadio ripetitivo, che fa g che la differenza di entdpia
totde a cavalo delamacchina s riduca ad una semplice differenza di entapie.

Nella realta il flusso subisce delle perdite ndl’atraversamento della macchina che fanno s che la
trasformazione segua il percorso 0-1-2 evidenziato ancora in figura 3.28. Anche per la turbing, le
perdite sono proporzionali a quadrato dela velocita assoluta nello datore, e d quadrato dela
veocita relativa nd rotore. Assunto che il flusso segua comunque perfettamente gli angoli imposti
ddle pdettature, la presenza dele perdite fa s che il flusso esca ddlo daore d punto 1,
cadterizzeto da un’entropia maggiore, e quindi da una velocita minore V1 e da un livelo entapico
maggiore h;, essendo comunque verificata la costanza ddl’ entdpiatotae dl’ interno dello statore:
2

h, =h, =h; +V—; (3.101)
S osserva come, anche in questo caso, la presenza delle perdite, e quindi la caduta dell’ipotes di
trasformazione reversibile, faccia s che la pressione totade non sia pit costante:

Pwo * P (3.102)
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Figura 3.28: Trasformazioni nel piano (h,s) in uno stadio di turbina assiale.

Componendo ora il vettore velocita assoluta V1 con la velocita periferica U; € possibile cacolare la
velocita relativa W1, che sara anch’essa inferiore rispetto ad caso dede. A causa ddle perdite nd
rotore, anche la veocita in uscita W, sara minore, mentre ancora S conserva |'entdpia totde
relativa, anche se su un dtro livello rispetto a caso idede:
h AR w, Uy

=h,+—-*%--=h_,=h + 3.103
1 2 2 tr,2 2 2 2 ( )

Componendo infine velocita relativa W, e di trascinamento U, S ricava la veocita assoluta di
scarico dd rotore Vs, che permette inoltre di individuare il livello di entdpia totde h, necessario d
cdcolo del lavoro reamente scambiato tra fluido e paettatura. Il flusso lascera quindi lo dadio d
punto 2, caraterizzato da un livelo entropico maggiore, e quindi da una minore velocita V, e da un
meaggiore livello entalpico hy.

Nel grafico di figura 3.28 € evidenziato il lavoro di espandone rede, come la differenza tra i liveli
entapic totai acavalo dd rotore:

I—r :htO - ht2 :htl - ht2 (3-104)
L’egpressone precedente € dd tutto eguivdente d lavoro di Eulero, e 9 riduce ad una semplice
differenzadi entalpie nel caso di gadio ripetitivo:

V7 - V)

trl

I-r =hto' htzzho'hz"'

=h,- h, (3.105)

In andogia a quanto fatto per lo dadio di compressone, € posshile definire due rendimenti
adiabatici dello stadio, a seconda che I’energia cinetica dlo scarico ddllo stadio sa 0 meno da
consgderare come una perditac un rendimento Total to Total
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Figura 3.29: Trasformazioni nel piano (h,s) in uno stadio di turbina radiale.

h,-h, L

h. = = eu 3.106
T V22 V22 ( )
hto'hzs'_ hto'hzs'_
eun rendimento Total to Static:
h,-h L
h - to t2 — eu 3107

to ~ ''2s t0 2s

E' evidente che, mentre il rendimento Tota to dtetic e inferiore a 1 anche nd caso di adio idede, il
rendimento tota to tota per uno stadio idedle vale 1.
Nel caso di stadio ripetitivo, le due relazioni precedenti diventano:

ho ~ h2

= 3.108

TT ho _ h28 ( )
h,- h

hTS :ﬁ (3109)

t0 2s

Se poi la velocta assoluta in ingresso dlo stadio Vo € trascurabile, per cui hypg » hp, le due
definizioni precedenti coincidono.

Ricordando poi il fenomeno dd recupero, legato dla variazione di densta de fluido durante
I’espansione, e evidente come, in una macchina a piu stadi, il rendimento adiabatico della macchina,
cos come cacolato a paragrafo 3.2.2 Sa maggiore dd rendimento adiabatico del singolo stadio, in
manieradel tutto speculare rispetto a caso del compressore.
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3.5.3. Pompee Turbineidrauliche

| due cas precedenti S riferiscono a mecchine che operano su fluido comprimibile. Vediamo ora
che cosa succede nd caso di fluido incomprimibile quale ad esempio acqua. Innanzitutto 9 fa
notare come, a differenza delle macchine termiche, che cioé eaborano fluidi comprimibili, le
mecchine idrauliche presentano basse energie per unitd di massa. Cio € dovuto dla necessita di
limitare gli dorzi agenti sulle superfic ddla macching bedi pensare dl’enorme  differenza di
densita tra acqua (1000 kg/nT) e aria (circa 1.2 kg/nt). Tutto cid fa s che, rispetto ale macchine
termiche, nelle macchine idrauliche d abbiano basse veocith e bass regimi di rotazione, ma in
presenza di grandi portate in massa. Inadltre, le macchine idrauliche sono spesso macchine mono
stadio.

Quando il fluido e incomprimibile, 9 € viso che I'equazione ddl’energia assume la forma data
ddla(2.21), chevasotto il nome di Equazione di Bernoulli:

2 2
L, -L, = pz; P,V '2V1 +9(z,- 2,) (3.110)

S definisce Prevalenza gH I'incremento di energia meccanica che subisce il fluido per kg di nassa
ndl’ atraversare lamacchina

rpl*vz 2Vl +9(z - 2)= (L), - L, (3.111)

E dlora I'energia che il fluido riceve ndl atraversare la macching, espressa in [Jkg], e rappresenta
il lavoro idedle.

S é indtre trovato che, sempre per fluido incomprimibile, la pressone totde e definita dala
relazione (2.31) che, sodtituita nella (3.111) fornisce:

ptZ; Pu +g(22 } Zl) (3.112)

gH:p2

gH =

Spesso S utilizza, d poso dela prevdenza gH espressa in [Jkg], la prevaenza H, detta anche

salto, espressain [m]:
1 + _ + + 1+—+ T 3113
(2. - 2) =0+ 2,2 grg 2 zg (3113

P, - Py +V22

rg 29
dove il termine tra parentes a destra del secondo segno di uguaglianza va sotto il nome di trinomio
di Bernoulli.
In andogia a quanto fatto per i compressori, anche nel caso di macchine “idrauliche’ s definisce il
rendimento idraulico come rapporto tralavoro idedle e lavoro rede:
Lqs _  gH

H=

gy = —— = 3.114
idr Lr gH +LW ( )
Del tutto speculare risulta latrattazione per Ieturbi neidrauliche di cui si riportano solo i risultati:
2 .
- - 0
H=D P, Vi Ve +(z,- z,)= o +—+zl_ ik +—+z T (3.115)
rg 29 § rg 29 4 g rg 29 P
hy = =97 L (3.116)
L, gH

Quanto visto in precedenza riguardo dl’architettura della macching, e in particolare dla definizione
del piano intrapalare e de triangoli delle velocita, resta dd tutto identico. Cio che invece cambia €
la geometria della macchina nd piano meridiano, dove la sezione di passaggio non deve piu essere
vaiaa per compensare le variazioni di densta dd fluido. Per una pompa dlora |'espressone ddla
conservazione della portata diventa:

VinA =Van A (3.117)
chein pratica postula la conservazione della portata volumetrica
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Owviamente non € piu posshile andare a tracciare le traformazioni nel divers piani, mentre,
trattandos per lo piu di macchine mono dadio, I'energia cinetica dlo scarico risulta essere una
perdita, per cui normamente s utilizza un rendimento tota to Satic.

3.6.Grado di reazione

S e deto come il lavoro venga raccolto dad solo rotore, ma s € anche detto come in redta cio
avwenga dtraverso due meccanismi di trasferimento di energia nd fluido: atraverso variazioni di
energia cinetica e variazioni di pressone. Ci 9 chiede a questo punto quae sa il contributo relativo
d questi due meccaniami dl’effettivo scambio di lavoro tra fluido e macchina A tde scopo S
definisce Grado di Reazione:

L ] V12 _ V22

C= + (turbina) (3.118)
dove d numeratore vi € quella parte di lavoro che non deriva dala variazione di velocita asoluta a
cavalo del rotore, ma legata d campo di pressone (3 ricordino le due espressoni ddl’equazione di
conservazione ddl’energia (1.18) e (354), in cui 9§ € trascurata la variazione di quota e 9 €
ipotizzata una trasformazione isentropica). Quedt'ultimo termine pud essere chiamato lavoro di
reazione. La definizione di grado di reazione fornita dala (3.118) vae per macchine motrici a
fluido comprimibile. Nel caso di compressori, diventa

L-YiLXi

c= + (compressore) (3.119)
La definizione di grado di reazione non € univoca in letteratura Consideriamo dapprima un fluido
comprimibile. Per noi il grado di reazione € definito come il rapporto tra il sdto entalpico idede
elaborato da rotore ed il sato ental pico ideale eaborato dalo stadio:

DhS rot
cC=—— (3.120)
I]-]s,stadio
La relazione appena scritta non coincide con le precedenti, a meno di non consderare o le
variazioni di energia cinetica tra ingresso ed uscita dello gtadio trascurabili (il che pud essere
assunto con buona approssmazione per macchine mono stadio) o lo stadio ripetitivo (e quindi Vo =
V7). Owiamente anche a patto di consderare le trasformazioni idedi. Infatti, ad esempio nd caso
della turbing, il lavoro compiuto ddlo stadio € pari dla variazione di entdpia totde a cavalo delo
dadio, e quindi anche del rotore, essendo I'entdpia totde costante nello dtatore. 1l numeratore
dell’ equazione (3.120) quindi diventa:

V2 -V2 V.2 -V2 V2-V2
L, - —=—>==h,- Neos - — = R = =
iy vz 2 (3121)
=hls - h25+ L 2 2.5 2 2 :hls_ h23 :Dhs,rot
Per quanto riguardainvece il denominatore, introducendo I'ipotes di stadio ripetitivo S ricava
V¢ -V
Ls = htO - ht,ZS = hO - hZS + 2 :hO - hZS = I:hs,stadio (3122)

Quando ¢ = 0 lo gadio s dice ad “azione’: tutta |I'accderazione avviene ndlo statore, mentre nel
rotore il flusso viene s0lo deflesso. Vedremo che questi dtadi sono caratterizzati dala presenza di
dte veocita, e quindi dte perdite e rendimenti limitati. Quando invece ¢ > 0 lo dtadio § dice a
“reazione’: accelerazione e deflessione dd flusso avvengono in parte Sa nello atore sa nd rotore.
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Gli dadi a reazione presentano minori velocita rispetto a quelli ad azione, e quindi minori perdite e
maggiori rendimenti.

Vedremo che, se s confrontano le due tipologie di stadi a mita di sollecitazioni, e cioé a paita di
velocita periferica U, gli sadi ad azione presentano dti DV, e quindi devati lavori. Gli dadi a
reszione viceversa sono caraterizzati da minori vaori di DVy, e quindi permettono di elaborare salti
entapici inferiori.

Se s pala invece di macchine idrauliche, il grado di reazione viene definito atraverso la formula
seguente:

¢ =P (3.123)

Dpstadio
Trattandos perlopit, come detto, di macchine mono stadio, I'ipotes di trascurare la variazione di
energia cinetica a cavalo dello stadio pud essere ritenuta accettabile, cosi come quella di trascurare
la variazione di quota. Con queste ipotes, la rdazione (3.121) € dd tutto andoga dla (3.118),
infetti:
V12 - V22 — Piwo = Pia _ V12 _ sz — Pu- Preo _ Vl2 N V22 —

L -

2 r 2 r 2 (3.124)

— Pi- P, +V12 - sz +g(z )_ V12 - sz - Dprot
r 2 o 2 r
2 2

L - pto pt2 — pO p2 +V0 VZ +g(zo - ZZ):M (3125)

r r 2 r
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CAPITOLO 4

IMPIANTI IDRAULICI

4.1.Introduzione

In questo capitolo veranno tratate le problematiche rdaive agli impianti idraulici, limitatamente d
cas0 degli impianti di sollevamento acqua. S parlera quindi dapprima delle pompe centrifughe, con
particolare attenzione dl’ottenimento delle loro curve carateridiche. Veranno quindi  descritti
circuiti, come cacolarne le perdite e vautare la curva cardteristica di un impianto, per poi passare
dle problematiche reative al’accoppiamento macchina - impianto. Infine 9 dara una descrizione
fenomenologica ddla cavitazione, fornendo | parametri necessari per la scdta ddl’dtezza di
asgpirazione. Gli impianti idroglettrici e le turbine idrauliche verranno invece tratteti nel Capitolo 6.

e

Centrifugal Pump

b, 1

A AN
U

Axial - Flow Pump

Figura 4.1: Pompe centrifughe e pompe assiali.

Esstono due tipi di pompe dinamiche centrifughe e assdi. Un esempio é riportato in figura 4.1.
Nella maggior pate ddle applicazioni vengono tuttavia impiegate pompe centrifughe, mentre
quelle assdi trovano gpplicazioni piu limitate, laddove ¢ da la contemporanea richiesta di
eldborae devate portate con bass sdti. Esempi di gpplicazione sono i circuiti di circolazione
del’acqua, o come boogter per le macchine centrifughe, per evitare problemi legati dl’insorgere
della cavitazione. Latrattazione che segue S riferisce quindi d caso delle pompe centrifughe.
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Figura 4.2: Pompa centrifuga.

4.2.Pompe centrifughe

Le pompe centrifughe sono macchine operatrici che, operando su fluido incomprimibile (acqua),
permettono di elaborare portate ridotte, ma fornendo sdti devati. |l flusso d'acqua € diretto da
centro verso la periferia (figura 4.2), per dSruttare il contributo a lavoro da pate dela forza
centrifuga, evidenziato dd terzo termine nel’egporessone ddl’equazione ddl’energia fornita ddla
(3.51) equi riportata:
2 2 2 2 2 2
Le:V2 - Vi +W1 - W, +U2'U1 (4.1
2 2 2

In generde, esse 9 compongono di tre dementi: il digtributore, la girante e il diffusore. 1l flusso in
ingresso dla macchina € diretto assdmente. |l digtributore non € dtro che una paéttatura fissa
posda dl'imbocco dela macchina che ha lo scopo di fornire d flusso in ingresso I'angolo
dincidenza corretto sulle pae ddla girante. Spesso il digtributore non e presente. In ta caso, |l
flusso assoluto in ingreso dlla girante € assae (V1 =Viax). A vdle dela girante a volte é presente
un ulteriore componente, il diffusore, che ha lo scopo di recuperare I'energia cinetica che il fluido
ancora possiede e convertirla in pressone. Il diffusore pud essere o meno @ettato. Comunque Sa,
deve redizzare una compressone dd fluido, e quindi presentera sezioni di passaggio crescenti
a crescere dela diganza radide ddl’asse di rotazione. | diffusori non palettati hanno il vantaggio di
avere un funzionamento indipendente dala portata, ma possono avere un ingombro eevato.
Viceversa, i diffusori paettati presentano un funzionamento ottimale per un ben preciso regime di
portata, con perdite crescenti con I'dlontanars ddle condizioni di progetto. D’dtra parte
presentano un ingombro minore,

Congderiamo un caso ideale, in cui non ¢ Sano perdite. Supponiamo che non ¢i sSa digributore. In
figura 4.3 viene rappresentato uno schema di massma dela geometria della macchina In
particolare sono riportati i fondamentai parametri geometrici:

diametro medio iningresso D1
Dl = Da +Db
2

(4.2)
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Figura 4.3: Schema di massima della sezione meridiana di una pompa centrifuga.

a) V1° Viax b)

Up
W, b,

U

Figura 4.4: Triangoli di velocita in ingresso (a) e uscita (b) di una pompa centrifuga.

dtezzadi pdainingreso dlagirante /1:
— Da - Db

2
diametro esterno ddlla girante Do,
dtezza di paadlo scarico />

£y

(4.3)

Applichiamo i concetti visi nd Capitolo 3 a caso in esame. Supponiamo quindi che sano
veificae tutte le ipotes con cui € data ricavata I'espressione del lavoro di Eulero, e in particolare
che il moto sa permanente, che da monodimensonde e che il campo gravitazionde dbbia effett
trascurabili, cos come non ¢ dano effeti di campi dettrici, magnetici ed eettro-megnetici, né
reazioni chimiche o nudleari. Individuiamo le direzioni assde, tangenzide e radide, cos come
riportete in figura 4.3, e limitiamo il nostro cacolo dla linea media tratteggiata nd piano meridiano
in figura, condderando le sezioni di ingresso ed uscita sufficientemente lontane ddla pdettatura da
poter trascurare |'azione degli sforzi viscod. Ricavando il lavoro di Eulero abbiamo viso come sSa
posshile cacolare il lavoro rede scambiato tra fluido e macchina conoscendo unicamente le
grandezze fluidodinamiche nele sezioni di ingresso ed ustita Cerchiamo dlora di  vdutare
quditativamente come sono fati i triangoli di velocita in ingresso ed uscita ddla girante, in modo
da ottenere il lavoro redmente scambiaio tra macchina e fluido che, nd caso di fluido
incomprimibile e in assenza di perdite, coincide con la prevdenza fornita ddla pompa d fluido.
Cercheremo quindi di evidenziare la dipendenza della prevdenza ddla portata, in modo da
caraterizzame il funzionamento.
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Congderando I'approccio 1D, il flusso in ingresso dla girante risulta, in assenza di digtributore,
diretto secondo I’ asse della macchina:

V1% Vi (4.9
Il triangolo di velocita in ingresso giace dlora nd piano assde-tangenzide, cos come riportato in
figura4.4a. L’ espressone dd Lavoro di Eulero diventa quindi:

Leu :U2V2t (45)
Essendo poi il casoin esameidede, il Lavoro di Eulero coincide con la prevaenzagH.

Congderiamo ora il flusso in uscita ddla girante (figura 4.4b): per un osservatore solidde a rotore
e diretto secondo il vettore W, che, con le usudi ipoted, risulta tangente dla superficie della
pala Sia b, I'angolo che tde vettore forma con la direzione tangenzide postiva secondo il senso di
rotazione della girante. Tae vettore giace nd piano radide - tangenzide. La sua composizione con
la velocita periferica U, porta a definire la velocita assoluta dd flusso in uscita ddla girante Vo,
indinata dell’angolo a, secondo la direzione tangenzide. E' evidente che i due triangoli di veocita,
in ingreso e uscita ddla girante, giacciono su piani divers, e quindi non €& posshile tracciali
indeme. Da semplici consderazioni geometriche risultar

V,, =W, =W, sinb,

V2t :WZt +U2

W, =W, cosb,

Sodtituendo tdi relazioni nella (4.5) S ricava:

gH =U,{W,, +U,)=U,(W,cosb, +U,)=U,W,, tan'*b, +U,) (4.6)

Cdcoliamo la portata volumetrica che atraversa la macchina Essendo il fluido incomprimibile, la
portata volumetrica s conserva, e quindi las pud cacolare ad esempio nella sezione di uscita:

Q =V, A=V,,pD,l, 4.7)
Esplicitando la relazione precedente in termini della componente radide ddla vedocita, e
sogtituendola ndl’ espressione ddlla prevdenza g ricavainfine

gH =U’ +U2itan'1b2 (4.8)
2°2
A
gH
b, <90°
7y b, =90°
U2 bz > 90°
v >
Q

Figura 4.5: Curva caratteristica ideale di pompe centrifughe al variare dell’ angolo di uscita delle
pale della girante.
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che risulta essere, nd caso idede, la curva di funzionamento della macching, in quanto fornisce |l
legame tra portata e prevaenza, d vaiare da parametri geometrici (D2) e dd regime di rotazione
(U2 e quindi n). S nota come, per una macchina idede, una volta fissata la geometria della
macchina e il numero di giri n, la prevdenza e funzione unicamente ddla portata, cosi come
rappresentato in maniera schematica in figura 4.5. La curva di funzionamento € una retta la cui
pendenza € funzione ddl'angolo di inclinazione ddle pde ddla girante dlo scarico bj. In
particolare, S ottiene:

seb, <90° (figura4.6a - paerivolte in avanti) la prevaenza aumenta con la portata
seb, = 90° (figura4.6b - paeradidi) la prevalenza é costante e pari aU,?
se b, > 90° (figura4.6¢ - paerivolte dl’ indietro) la prevaenza diminuisce con la portata

Figura 4.6:Giranti centrifughe a scarico radiale (a,b), a scarico all’indietro (c) ea scaricoin
avanti (d).

L’energia cinetica che il fluido ancora possede dlo scarico ddla girante rgppresenta una perdita.
Pl questa energia € grande, minore sara il rendimento ddla macchina Andizzando i triangoli di
velocita rddivi a tre cad in esame (pde in avanti, radidi e al’indietro), rappresenteti in figura 4.6,
e evidente come la pompa con pae dl’'indietro sSa quella che fornisce, a parita di velocita periferica,
la minor velocita asoluta dlo scarico, e quindi abbia le prestazioni migliori. Néla redta pompe
centrifughe con pae in avanti non essono, mentre vengono codruite macchine con pde radidi
quando |’ economicita della redizzazione diventa un requisito fondamentale.

La reazione (4.8) e daa ottenuta ndl’ipotes di macchina idedle. Nella redta, dl’interno ddla
macchina 9 verificano due tipi di perdite perdite concentrate e perdite didtribuite. Le perdite
concentrate, che s chiamano perdite per urto, sono legate al’angolo di incidenza del flusso rispetto
dla paa, e sono nulle quando il flusso é diretto secondo la tangente d bordo d atacco ddla paa
(b1). Quando la portata varia, varia la componente della velocita responsabile della portata. Nel caso
di pompe centrifughe senza didtributore, cio dgnifica che vaia la veocta asoluta Vi. Con
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riferimento dla figura 4.7, se ad esempio la portata diminuisce, anche Vi diminuisce, mentre la
veocita periferica Ui resta invariata. Ne segue che la velodita rdaiva W, cambia sia in modulo, sa
in direzione. 1l fluido subira quindi una brusca deviazione dl'ingresso ddla pdettatura, per
adeguars  dl’andamento delle sezioni di passaggio, con un conseguente aumento delle perdite.
Discorso dd tutto andlogo se la portata aumenta Le perdite per urto quindi sono nulle in
corrigpondenza della portata di progetto della macchina, ed aumentano progressvamente man mano
che ¢ 49 dlontana da tae condizione di funzionamento, come modrato in figura 4.8, dove sono
indicatecony’.

Figura 4.7:Variazione del triangolo di velocita in ingresso con la portata.

ro=arlfq 0l
. ¥y
"-l"“
YI
o —

e 9,

Figura 4.8:Andamento delle perdite concentrate (y') e distribuite(y’’).

Le perdite distribuite, dette perdite di profilo, sono legate al’azione delle forze viscose. S € gia
detto in precedenza come queste agiscano nello draio limite che 9 sviluppa lungo le supefic
bagnate, e cioé lungo la superficie delle palette, della cassa e dd mozzo, e come sano proporziondi
a quadrato della velocita relativa nel rotore e assoluta nello satore. Nel caso in esame, le perdite di
profilo sono quelle nella girante, non essendo presente né un digtributore né il diffusore. Esse sono
quindi proporziondi d quadrato ddla velocita, e quindi anche d quadrato della portata, come
mogtrato ddl’andamento di y” in figura 4.8. La curva carateristica di una pompa centrifuga rede,
fissato il regime di rotazione, ha quindi |'andamento rappresentato in figura 4.9, risultante ddla
composizione della curva idede (equazone (4.8)) e di quele rdative ale perdite. Ndla stessa
figura viene riportato anche I’andamento del rendimento della macchina e ddla potenza assorbita. 1l
rendimento della macchina risulta da tre contributi:

h,=hhgh (4.9

v idr' ' m

dove h, e detto rendimento volumetrico, e viene introdotto per tenere conto del fatto che non tutta
la portata che entra nella macchina compie lavoro (3 pend dla presenza di eventudi trafilamenti

atraverso i giochi). higr € il rendimento idraulico ddla macchina, gia introdotto ne Capitolo 3
(equazione 3.111):
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Figura 4.9:Curva caratteristica reale, curva di rendimento e di potenza assorbita di una pompa
centrifugaan = cost.

_9H
gH +LW

L’ ultimo termine &il rendimento meccanico hy, e tiene conto ddlle perdite nelle trasmissioni.
Per quanto riguarda invece la potenza, questa viene cdcolata come il prodotto tra lavoro rede e

L.
h, =—9 = 4.10
idr Lr ( )

portata
p=. (ng (4.12)

P

Questa € owviamente la potenza assorbita dl’dbero dela macchina. Se s vuole invece cdcolare la
potenza elettrica assorbita dal motore, € necessario dividere I'espressone precedente per il
rendimento del motore elettrico he. Se viceversa 9 € interessati a vautare quanto assorbe la
pompa, ad netto delle perdite nelle trasmissoni e nel cuscinetti, la potenza espressa tramite la (4.11)
dovra essere moltiplicata per il rendimento meccanico.

Il funzionamento di una pompa viene in redta completamente descritto una volta noti gli andamenti
della prevdenza e dd rendimento d variare della portata, il tutto in funzione dd numero di giri, cos
come espresso, in forma semplificata, dall’andamento della curva caratterigtica (4.8). La figura 4.10
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riporta, a titolo di esempio, le curve caatteristiche di una pompa centrifuga in corrigpondenza di
divers regimi di rotazione. La figura in dto modra, oltre dle curve prevaenza — portata per i
dive's regimi di rotazione, sovrgpposte anche le curve iso-rendimento. La variazione dd

rendimento con il numero di giri vedremo, nd Cgpitolo 5 rdaivo dla teoria ddla Similitudine,
essere legato dl’ influenza dd numero di Reynolds.
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Figura 4.10: Campo caratteristico di impiego di una pompa centrifuga a velocita di rotazione
differenti.

4.3.Impianti di sollevamento acqua

Nel Capitolo 2 € data ricavata, a partire ddl’equazione di conservazione dell’energia, I’espressone
del lavoro scambiato da un sSstema fluido con I'esterno per il caso di fluido incomprimibile. Tde
relazione, nota sotto il nome di Equazione di Bernoulli, halaforma seguente:

2 2
gH=(,) - L, = pzr' Py Yo 'Zvl +9(z, - 2,) (4.12)

dove la Prevalenza gH e I'incremento di energia meccanica che subisce il fluido per kg di massa
nell’ attraversare la macchina tra la sezione di uscita e di ingresso. S ricorda che I'equazione di
Bernoulli vae con le seguenti ipotes:

Assenzadi reazioni chimiche o nucleari, di campi magnetici, eettrici o eettromagnetici

Moto mono-dimensionade (1D) nel condotti
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Figura 4.11: Impianto di sollevamento acqua.

Moto permanente

Huido incomprimibile
La prevaenza rappresenta quindi il lavoro idedle scambiato tra fluido e macchina S € anche visto
come pess0, in idrallica, 9 preferisca esprimere tutti | termini della (4.12) in metri di colonna
d acqua

2 2

H=Peo P Ve "V, ) (4.13)

rg 29
dove H prendeil nomedi Salto, ed & espresso in [m].
Congderiamo I'impianto di sollevamento acqua schematizzeto in figura 4.11. Esso consste di due
bacini, o serbatoi, e di una condotta. S supponga di voler vautare le caratteristiche di tale impianto,
e cioe la coppia portata volumetrica Q - sadto H, e di voler inoltre vautare la relazione che le lega
Cio dlo scopo di simare I'energia che la pompa che va inddlata deve in via idede cedere d fluido
(acqua), perché questo venga pompato dd bacino di vale a quello di monte. Indicando con il pedice
2 le grandezze (quota, velocita e pressone) relative d bacino di monte e con il pedice 1 quele

relative d bacino di vale, | gpplicazione ddl’ equazione di Bernoulli tra queste due sezioni fornisce:
2 2

He oV g =P Ve oy oy (4.14)
rg 29 rg 29
dove, nd termine Y sono state conglobate tutte le perdite che il fluido incontra lungo il percorso da
bacino di sedimentazione a quello di monte. Supponendo che la variazione di quota tra il pelo libero
da due bacini ga tde da non indurre variazioni rilevanti ndla pressone amoderica (p2 » p1 »
Pam), € supponendo inoltre che la velocita con cui variano i peli liberi dei due bacini Sa trascurabile
(V1» V2» 0),la(4.14) 9 semplifica
H=(z,-2)+Y =H, +Y (4.15)
dove s €& indicato con Hy il sdto geodetico, ossa la differenza di quota tra i peli liberi dei due
bacini.
Le pedite che il fluido subisce ndl atraversamento del’impianto (non nella mecching) anche in
guesto caso sono di duetipi:
Perdite concentrate Y
Perdite digtribuite Yy
Le perdite concentrate variano gpprossmaivamente con il quadrato della velocita, e vengono
quindi espresse in funzione della quota cineticar

Y, =d x (4.16)

29
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essendo x il coefficiente di resistenza localizzata. Perdite locdizzate sono qudle dovute dla
presenza di curve, gomiti, strozzeture e bruschi alargamenti, valvole e organi di regolazione, filtri,
ecc. | vaori di x reativi ad ogni tipo di perdita locdizzata sono normamente ottenuti per via
serimentae, maggiorati per ragioni cautdative. | vaori piu comuni sono reperibili in forma di
Tabdle, come ad esempio qudle riportate nelle figure 4.12 — 4.14. Alla sommatoria Sx cos ricavata
va poi aggiunta un’ unita per tener conto delle perdite di sbocco.

?r;su_“ RN Tubo che si Ingresso
aipiguh e 3 | pralunga (B4, s arrotondata
vive #—={=05 | al'interno p—{ =10 P —— =005
| Y S o
. L e S S i L B ot e s e
| Restringimanio gk it L .
brusco Dr2 (15 |20 | 25]30[35 |40 | |
Diiop e i ¢ |0,28]0,36(0,40|0,42| 0,94 0,45] |
Riduziona £ =005 Allargamenio Fy
graduale 5 bruseo % e
B o 1 = (1= (HDF
Allargameanto araduale —-| S
I LR (EIOR) o p  |(-ay2¢]o,05]0,10]0,20]0,30]0.40]0,50]0.80
(s 0,14/0,20 0,47 D.?B_EE 1,05 1.11
Pardita di uscita (2 spigoli vivi, 'prulunga.u.lu: a;n:nTondato}. =10

Figura 4.12: Valori rappresentativi del coefficiente di resistenza localizzata x per varie geometrie
di variazione della sezione trasversale del condotto.
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Valvola ad angolo, tutta aparta .. ... ..onninn e i e s 4 200
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Goamitosstandand saa S i i R R e S s 0,32 16
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flusso nella direzione principal® . ... .0 covu i iiinnan iy 0.4 20
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Figura 4.13: Valori rappresentativi del coefficiente di resistenza localizzata x e del rapporto /D
(lunghezza equivalente /diametro) per valvole, curve e collegamenti vari nelle tubazoni.
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Figura 4.14: Coefficienti di resistenza localizzata x in funzione del diametro D della sezione
interessata dal passaggio del fluido per alcuni elementi tipici di un circuito idraulico.
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Figura 4.15: Abaco di Moody
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Le perdite digtribuite Y4 sono direttamente proporziondi dla quota cinetica e dla lunghezza dd
tubo, ed inversamente proporzionali d diametro del tubo. Per tubazioni circolari, detto | (spesso €
indicato anche come Cy) il coefficiente d’ attrito, le perdite distribuite risultano:

Y, = VoL (4.17)
29 D

Il coefficiente d' attrito | e a sua voltafunzione dd numero di Reynolds e ddlarugosita rdativa

| =f(Re,e/D) (4.18)

Ne caso in cui il moto dl’interno del condotto Sa laminare, esste una soluzione anditica dd moto
che porta alla seguente espressione per il coefficiente d' attrito:

_ 64
| =~ 4.19
- (4.19)
dove il numero di Reynolds e espresso in funzione del diametro D:
Re =1VD (4.20)
m

La relazione (4.19) e vera se e s0lo se il moto € laminare, e cio e Scuramente verificato se Re <
2000. Per numeri di Reynolds maggiori il regime di moto dl’interno delle tubazioni pud diventare
turbolento, a seconda anche della rugosita superficide delle pareti interne del condotto. Per vdori
devati dd numero di Reynolds (Re > 5 10°), il moto s dice turbolento completamente sviluppato.
In tai condizioni la dipendenza delle perdite dd numero di Reynolds diventa trascurabile, mentre
reta la dipendenza ddla scabrezza rdativa. Tuttavia, un legame anditico che permetta il cacolo
del coefficente déatrito non edste, e le informazioni disponibili sono di origine perimentde. Tdi
informazioni sono raccolte in forma grafica nell’ Abaco di Moody, riportato in figura 4.15, che
fornisce gopunto il vaore de coefficente dattrito in funzione dd numero di Reynolds e ddla
scabrezzarelativa

Qudunque ga il regime di flusso (laminare, trandzionde o turbolento completamente sviluppato),
I’Abaco di Moody permette di vautare il coefficiente d'attrito che, a sua volta, permette di cacolare
le perdite didribuite lungo i condotti tramite la (4.17). Sodituendo le espressioni ddle perdite
concentrate (4.16) e didtribuite (4.17) ndlarelazione (4.15) S ricava:

LoV?

D gZQ

D’dtra parte, dal’espressione della portata € possibile esprimere la velocita dell’acqua nei condotti
in funziore di quest’ ultima:

Vv :% (4.22)
essendo A la sezione di passaggio del tubo. Sogtituendo la relazione precedente ndlla (4.21) S ricava
infine la curva di funzionamento del’impianto, cioe la legge di vaiazione dela prevdenza con la
portata:

H=H, +gax+|

(4.21)

+ + Lo Q°

H=H, ga X+l = D y2gA? (4.23)
S nota come la curva di funzionamento ddl’impianto gppena trovata Sa una parabola che interseca
I’ asse delle ordinate quando H = Hy, come mostrato quditativamente in figura 4.16.

S ricorda che la (4.23) € dtata ricavata per un circuito in cui i due serbatoi, o bacini di monte e di
vdle, 9 trovano entrambi dla pressone amosfericaa Se uno, o entrambi, | serbatoi risultano in
pressone, d sdto geodetico e dle perdite andra sommeata la differenza di pressone esgtente tra i
due serbatoi:

L O Q + P, - Py (424)

H=H,+¢cax+l =
Qa D g2gAZ rg
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Operativamente, il dimensonamento ddl’impianto viene fato per una ben precisa condizione di
funzionamento, cioé per un ben preciso valore della portata. Nota la portata, per valutare le perdite €
necessario fissare la sezione di passaggio dei tubi, e cioe il loro diametro. La scelta del diametro dei

tubi deriva da un compromesso tra due aspetti contrastanti: piccoli valori de diametro comportano
dte velocita ddl’acqua, e quindi dte perdite e dti costi di esercizio. D’dtra parte, elevati vaori dd

diametro comportano tubi piu pesanti, e quindi piu costos e quindi maggiori codti di investimento.
Un buon compromesso risulta essere qudlo di limitare la veocita dell’acqua ndle tubazioni ad un
vaoreinferiorea 3 n/s.

Q

Figura 4.16: Curva caratteristica dell’impianto.

4.4. Accoppiamento macchina - impianto

Fin ora 9§ sono andizzate separatamente le prestazioni di un impianto, cioé come vaia la
prevaenza richiesta da un impianto d variare dela portata, e la curva carateristica della pompa
Nella pratica, una volta inserita la macchina ndl'impianto, il punto di funzionamento rede
ddl’'impianto risultera ddl’intersezione tra la curva caadterigica ddl’'impianto e quela ddla
macching, cosi come schematicamente rgppresentato dal punto 1 in figura 4.17. Nel punto 1 s ha il
raggiungimento  ddl’ equilibrio dinamico tra cid che I'impianto richiede, e cio che la macchina
fornisce,

H A
caratteristica
4 circuito
1
caratteristica
4~ pompa
>
Q

Figura 4.17:Punto di funzionamento.
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II punto di funzionamento ddl’impianto puo variae nd tempo se dl’interno dele tubazioni le
perdite aumentano a causa di eventudi incrogtazioni. Il punto di funzionamento pud poi venire
vaiao in due modi posshili: cambiando il regime di rotazione della pompa (figura 4.18b) o agendo
sull’ gpertura di una vavola di intercettazione posta sulla tubazione (4.18a). In questo secondo caso,
la presenza di una vavola nel condotto cogtituisce una perdita localizzata, perdita che sara tanto
maggiore quanto piu lavavola verra chiusa

11 Curve cargtierishwhe della [UbaT ione b)
par diver 14 condizrond dl operiura
gl SO ca

Con sarocrwica
lodoimenie operig

neda |uba riofe

|
Y

Figura 4.18:Regolazione del punto di funzionamento attraverso la variazione a) del grado di
apertura di una valvola o b) del regime di rotazione della pompa.

b)

Figura4.19: a) pompein serie e b) pompein parallelo.

E poi posshile che la sngola pompa non sa in grado da sola di fornire o tutta la portata o tutta la
prevaenza richiete, o entrambe. In questi cas S ricorre dla configurazione in “serie’ o0 in
“parallelo’. Ndla configurazione in serie, ogni macchina viene dtraversata ddl’intera portata Q
che percorre I'impianto; la prevaenza richieta ddl’'impiaito saxa invece pai dla somma dele
prevdenze fornite ddle dngole macchine Il punto di  funzionamento saxa quindi  dato
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ddl’intersezione tra la curva ddl’impianto e qudla risultante ddla messa in serie delle macchine,
cosi come evidenziato in figura 4.19a. Per ottenere tde curva basta sommare, a parita di portata, le
prevaenze delle due macchine Ha e Hg.

Nel caso di digposzione dele macchine in pardleo, questa volta ogni macchina fornira tutta la
prevaenza richiesta dal’impianto, ma ognuna daborera solo una pate dela portata. Anche in
questo caso, il punto di funzionamento risulterd ddl’intersezione tra la curva ddl’impianto e quella
risultante dadla messa in padldo dele macchine cos come schematizzato in figura 4.19. Per
ottenere tae curva basta ora sommare, a parita di prevadenza, le portate delle due macchine Qa €
Q.

Va infine notato come I'intersezione tra curva cadteridica della macchina e ddl’'impianto non
sempre cada in condizioni di accoppiamento sabile. Quando infati la pendenza ddla curva
del’impianto risulta minore rispetto a quella ddla pompa, cosi come mostrato dd punto B; in
figura 4.20, I'accoppiamento non € piu dabile, e insorgono fenomeni di ingabilita Se infatti,
partendo dal punto B;, a causa ddl'insorgere di un disurbo I'impianto richiede una meaggior
prevdlenza, la pompa rispondera aumentando la portata L’'impianto reagira aumentando
ulteriormente la prevalenza richiesta, risultandone in un'amplificazione dd digurbo originde e in
un definitivo dlontanamento ddle condizioni di funzionamento origindi, fino d punto di massmo
B,, o addirittura s verifichera un arresto del moto.

Cio non awiene = il punto di funzionamento risuta essere il punto B in figura 4.20: se 9 genera un
disturbo per cui I'impianto richiede una maggior prevdenza, la pompa ridurra la portata eaborata,
riportando il punto di funzionamento nella posizione originae.

Va infine detto come I'insorgere di una ingabilita nd funzionamento, detto pompaggio, in redta
dipende da macchina a macching, e dal’ accoppiamento macchina — impianto. Esso infatti dipende
dala presenza, nella curva di funzionamento della pompa, di un massmo, ma anche ddla capacita
di smorzamento delle piccole perturbazioni da parte dell’ impianto.

0y g,

Figura 4.20: Stabilita di funzionamento di una pompa.

4.5.Cavitazione e altezza di aspirazione

S ha cavitazione quando la pressone in un punto dl’interno dell’impianto scende sotto la pressione
di vapore. Se cio accade, 9 creano delle bolle di vapore circondate dal liquido. Quando la pressione
risde, il vapore condensa, mentre |'acqua circostante occupera il volume lasciato libero ddle balle.
L'effetto € quello di una implosione dele bolle. Questa implosione € estremamente rapida e genera
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delle onde di sovra-pressone. Se avviene in prossmita delle superfici paari, da luogo ad un’'azione
meccanica sulle superfici stesse, risultandone in una veloce erosone.

1

—P

Figura 4.21: Altezza di aspirazione.

La pressone di vapore dipende dd tipo di fluido e dala temperaiura a cui § trova. A 100°C e
dell’ordine dei 100 kPa, a 80°C s e gia dimezzata (50 kPa), risultando inferiore ai 10 kPa per
temperature del’acqua pari a 40°C. Essa quindi diminuisce fortemente con la temperatura Essa
inoltre dipende dalla presenza o meno di gas disciolti ndll’ acqua

Applichiamo I'equazione di conservazione ddl’energia (equazione di Bernoulli) tra le condizioni O
(pelo libero dd serbatoio) elaflangiadi aspirazione della macching, indicatacon 1 in figura4.21:

2 2

0z, +Fr)_°+\%:gzl+%+v7l+gY01 (4.25)

dove Yo; indica le perdite (concentrate e digtribuite) di energia meccanica tra 0 e 1, e cioé nd
condotto di aspirazione. La velocita di abbassamento del pelo libero Vo € supposta trascurabile
quando I'acqua viene aspirata da un serbatoio grande. Con questa ipotes, I'equazione (4.25) S
riduce dlaforma seguente:

PPan My (4.26)
rg rg asp Zg 01 .
dove s e indicata con hasp I'dtezza di aspirazione, cioé la differenza di quota tra la flangia di
agpirazione dellamacchinaeil pelo libero dd bacino di vale z; — 2.

Perché non g9 veifichi cavitazione € necessario che sa p1 3 py. In redta il punto a minima
pressone non € proprio sulla flangia di ingresso ddla pompa, ma leggermente dentro la macchina
Anche s tra ingresso e uscita ddla pompa la pressone aumenta, locamente ¢ sono delle zone
dl'interno ddlla macching, vicine al’ingresso, in cui la pressone € minore ripetto al’ingresso.
Quindi in redta la pressonre minima e inferiore rispetto dla pressione misuraa dla flangia di
aspirazione (p1 - Dp). Perché non S veifichi cavitazione dovra essere dlora verificata la seguente
disuguaglianza

by : s By :’pg (4.27)
dove pgy € la pressone parzide de @s disciolti ndll’acqua. In presenza di una bolla contenente una
miscela di gas e vapore, il vapore non vede la pressone a contorno, ma la sua pressone parzide
(ovvero la pressone che avrebbe se ¢ fosse solo Iui ndla bolla). La pressone a contorno e invece
la somma dgebrica delle pressioni parzidi de gas e dd vapore. In pratica, in presenza di ges
disciolti nell’acqua, |a cavitazione avviene prima

Sodtituendo la (4.26) ndlla (4.27) S ottiene:
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+ 2
Patm _ hasp -Yy - M 3 V_1+E (4.28)
rg rg 20 rg
+
Tutti i teemini a snisra dela disuguaglianza dipendono ddl’impianto. Anche M, che
r
dipende da tipo di liquido aspirato e ddle condizioni di funzionamento (temperatura dell’acqua e
pressone pazide de gas distidlti). L'indeme di tdi temini g chiama NPSH disponibile o
ddl'impianto, ddl'inglese Net Positive Suction Head che, tradotto in itdiano, dgnifica prevaenza
netta positivain aspirazione,
Viceversa, i termini a destra dd segno di disuguaglianza dipendono unicamente da funzionamento
ddla pompa, essendo Dp la caduta di pressone tra la flangia di aspirazione e il punto di minima

pressione. Il loro indeme va sotto il nome di NPSH richieso o ddla pompa La relazione
precedente quindi assume la forma seguente:
(NPSH),, 2 (NPSH), (4.29)

Il costruttore della pompa non pud sgpere a priori dove andra inddlata la macching, e quindi non
pud dare informazioni sulla parte a dnisra, ma solo sul termine a destra. Il codtruttore prova la
pompa su banco, e misura la pressone totde in ingresso ala pompa py quando da iniziando a
cavitare (il che comporta un aumento del rumore, ddle vibrazioni, € un crollo ddle prestazioni).
Ma, in condizioni di incipiente cavitazione, la pressone minima risulta esatamente ugude dla
pressone di vapore, pit quelade gasdisciolti:

= A _Tv T (4.30)
r r r r
La pressone totale misurata a banco in queste condizioni vae quindi:
2 2 +
h:&+v_1 :V_1+%+—pv Pq (4.31)

r r 2 2 r r

+
Tde pressone totde viene depurata del termine M, per rendere il risultato indipendente ddle
r

condizioni di prova e ottenere quindi una caaterizzezione dd comportamento della pompa
qguaunque sa I'gpplicazione rede. Cio che dlora misura, e fornisce dl’acquirente, € I'NPSH
richiesto dalla pompa.

Se 9 conddera una singola pompa (D fissato), e S pensa di fala ruotare a diverse velocita di
rotazione, S avra un vaore ddl’NPSH varigbile a seconda del regime di rotazione. In particolare,
la macchina andra in cavitazione in corrigpondenza delle dte portate; di conseguenza la curva
cardteristica della pompa sulle dte portate € limitata ddl’ insorgere della cavitazione.

Una volta definito il tipo di pompa e le condizioni di funzionamento in cui dovra operare, la scdta
d dove andare dfettivamente ad inddlare la macchina ndl’'impianto e dlora imposta dale
condderazioni fatte in precedenza riguardo dl’evitare |'insorgere della cavitazione. E  dlora

posshile vautae I'dtezza massma di inddlazione ddla pompa semplicemente a partire ddla
(4.28):

- +
(hasp) = et (pV pg)- YOl - (NPSH)p (432)
max r g
La pompa andra quindi inddlata ad una disanza dd pelo libero dd bacino di vdle inferiore dla
messma dtezza di agpirazione consentitan Quando la massma dtezza di aspirazione risulta
negativa, s dice che lapompa vaingdlata sotto battente.
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CAPITOLO 5
TEORIA DELLA SIMILITUDINE

5.1.Introduzione
La Teoria ddla Smilitudine ha principa mente due utilizz:

edtendere i risultati ottenuti testando una singola macchina ad dtre condizioni operdive 0 a
unafamigliainteradi macchine che, in entrambi | cag, soddisfino ben precis criteri

individuare, per ogni gpplicazione, la geometria dela macchina che permetta di ottenere |l
massmo rendimento.

La Teoria dela Smilitudine asserisce che macchine che soddisfano la smilitudine fluidodinamica
hanno ugude rendimento. Affinché due macchine sano in damilitudine devono essere soddidfatte le
Seguenti condizioni:

1. Similitudine geometrica: tutte le dimensoni devono essere in scda, in particolare diametri,
dtezze di pala, angoli, Spessori.

2. Similitudine cinematica: stess rapporti di velocitae quindi stess triangoli di velocita

3. Similitudine dinamica: stess rapporti trale forze, e quindi sesso numero di Reynolds.

4. Stesso numero di Mach (effetto della comprimibilita).

Se le quattro condizioni sono contemporaneamente verificate, dlora le macchine s dicono Simili e
hanno ugude rendimento.

S ricordacheil numero di Reynolds € definito come:

Re = rvL :\i _ forze d'inerzia (5.1)

m n forze viscose
dove L e una lunghezza cadteridica, V € la veocita dd fluido, m e n sono rispettivamente la
viscosita dinamica e cinematica
Va ossarvato che la amilitudine geometrica deve essere verificata su ogni scala Questo comporta
dcune limitazioni. In particolare, nd passaggio da macchine grandi a macchine piccole non sempre
e posshile riprodurre in perfetta scda gli spessori (per limiti imposti ddle lavorazioni e ddla
ressenza meccanica), i giochi (per i limiti imposti ddle dilatazioni) e la rugodta supeficide (per
limiti impogti ddle lavorazioni). Conseguentemente, meacchine piccole avrano un  rendimento
peggiore.
Altri limiti derivano dd fato che, peché sano veificae contemporaneamente la smilitudine
cinematica e qudla dinamica, i fluidi devono avere lo $essO comportamento termodinamico e
volumetrico, e l'influenza dd numero di Reynolds Re deve essere trascurabile. [l primo effetto
risulta ininfluente se il fluido di lavoro & incomprimibile, mentre il secondo aspetto e verificato e |l
numero di Reynolds & maggiore di 540°, cio@ per moto turbolento completamente sviluppato.
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5.2.TeoremaP o di Buckingham

Vediamo piu nd dettaglio la derivazione matematica di questa teoria, e gli strumenti che mette
adisposizione per larisoluzione pratica di problemi di progettazione.

La Teoria della Smilitudine S basa sul Teorema P. Esso dice de, scdta una funzione obiettivo y;,
descritta da n variabili:

Y, :fl(xl,xz,xg, ............... : xn) (5.2
il fenomeno cos rappresentato pud essere studiato tramite una funzione f; espressa in termini &
dimensondi:

Py, =f (01D 2D 50 e P.) (5.3)
dove il numero di parametri a-dimendondi m € pai a n-q, essendo q il numero d unita
fondamentdi (lunghezza L, tempo T, massa M e temperatura q). || Teorema P permette quindi di
ridurre il numero di variabili da controllare. Questo indipendentemente dadla forma matematica
asunta ddle funzioni f; e fi*. Pear conoscere tdi funzioni sara poi necessario ricorrere dla
sperimentazione.

A2
@ P \ gH r = cost
P \ h
_________ -

Figura5.1. - Pompa

5.3.Analisi dimensionale: Pompa

Applichiamo il Teorema P a caso di una pompa (r = codante). Con riferimento dla figura 5.1,
condgderiamo la macchina come una scatola chiusa e andiamo a controllare ingresso (sezione 1) e
uscita (sezione 2). In queste sezioni misuriamo pressone, velocita e densita, in modo tae da poter
cdcolare la portata volumetrica Q, la prevdenza gH e il rendimento h. Supponiamo inoltre di
ripetere le misure a diverse velocita di rotazione n dellamacchina

Innanzitutto, bisogna individuare le funzioni obiettivo. Nel caso della pompa, abbiamo visto come il
suo funzionamento da noto s 9§ conoscono la prevdenza gH, il rendimento h e la potenza
assorbita P. Bisogna quindi identificare le grandezze da cui queste tre variabili dipendono: S
digingue tra

variabili geometriche: {L,},D, dove la prima & composta da una serie di parametri
geometrici che permettono di eseguire la macchina in officina, mentre il secondo € il
diametro esterno ddlla girante.

variabili del fluido: r , m(viscostd); definiscono univocamenteil fluido.

variabili di controllo: ne Q; d loro variare definiscono univocamente tutti | parametri della
meacchina
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Figura 5.2. Curve caratteristiche di una pompa.

I funzionamento ddla macchina é quindi descritto dalle seguenti relazioni:
gH = fl(n!Q!r !m{Li },D)
h =f,(n,Q,r,m{L}.D) (5.4)
P =f,(nQ.r,m{L}.D)
che, in forma compatta, diventano:
agHo
¢, ~_
¢h +=f,.(nQ.r,m{L},D) (55)
&P 5
S hanno quindi 7 vaiagbili (di volta in volta 6 indipendenti e 1 obiettivo) e 3 unita fondamentali,
avendo consderato un caso incomprimibile. Da un punto di vista grafico, il legame espresso dala

relazione (5.5) non e dtro che la famiglia di curve di funzionamento ddla pompa, gia ricavae nd
Capitolo 4, che sono richiamatein figura 5.2.

Il Teorema P dice che e possbile ottenere tre nuove rdlazioni funziondi dipendenti da 4 parametri
adimensondi. Al posto di utilizzae L, T, M scdgo una terna di grandezze indipendenti piu
appropriata:

D (haledimensoni di unalunghezza[L]) d postodi L
n (haledimensioni di [T]) d postodi T
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r (haledimensioni di [ML™]) d posto di M

Lanormaizzazione dei vari termini portaad introdurre i Sseguenti parametri:
gH

dagH [Jkg=nt/s?] ® Y = D7 (5.6)
daQ[ms=nly ® F = ngs (5.7)
daP [W=lkgntis] ® Pz nF;Ds (5.8)
damlig(ms]  ®  —-=— (59)
da{L,} [ ® L= {LD‘} (5.10)

dove n va egressn, a seconda ddla definizione prescdta, in cicli/sec o in rad/s L’andis

dimensonde porta quindi ala seguente relazione:

& 0

ch <=1..:[F Re.)

ch +=f;{F.,Re,L (5.12)

&P &

Per due mecchine gmili (cioé che soddiSano le quettro condizioni richiete dala smilituding),

oppure per la sngola macchina (per due suoi punti di funzionamento in Smilitudine tra loro e che

quindi presentano lo stesso rendimento), la relazione (5.11) diventa

2 0

¢h +=1.54(F) (512)

&P &

Se 9 goplica quanto gppena viso dla sngola macching, 9 vede che la famiglia di curve portata —

prevdenza d vaiare dd numero di giri, se trasformate in forma a-dimengonde tramite le rdazioni

(5.6) e (5.7), corrispondono ad un’unica curva in termini de parametri f e y (equazione (5.12)),

cos come exlicitaio in figura 53. Tdi parametri 9 chiamano rispettivamente coefficiente di

portata e di prevalenza. Ogni punto appartenente a detta curva avra un ben preciso rendimento, che

quindi cambialungo lacurva. Sarainfine possibile individuare il punto di massmo rendimento.

Nella redta le variabili obiettivo sono solo due (gH e h), essendo possibile ricavare la potenza in

funzione ddlle dtre due. Per una pompa, la potenza rede assorbita al’ albero della macchinavale:
r QgH

P=—

= (5.13)

-

> >
Q f

Figura5.3. Curva caratteristica a-dimensionale di una pompa.
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Sostituendo la (5.13) nell’ espressione della P i ricava, dopo alcuni passagg:
5=QuH _1Q gH 1., . (F) (5.14)

hD°n® h nD®n?D? h f,(F)
S ricorda che due macchine smili devono redizzare gli dess triangoli di velocita, cioe gli sess
scambi energetici con il fluido. Cio inoltre vuol dire avere ugude rendimento e quindi stess vaori
d F e Y. S sottolinea inoltre che detta Teoria non dice nulla su come queste funzioni Sano faite.
Laloro forma potra essere ricavata attraverso la sperimentazione o la Smulazione numerica

A2p0.To

r 1 cost

@

__________ - - — =

1 Pt1, Tt1, m

Figura 5.4. Compressore

5.4.Analisi dimensionale: Compressore

Ripetiamo quanto gppena fatto per la pompa nd caso di una macchina operatrice operante su un
fluido comprimibile, come un compressore assde. Condderiamo ancora la macchina come una
scatola nera (figura 5.4), e andiamo a misurare pressone e temperatura totdi in ingresso ed ustita,
portata in massa, potenza asorbita e numero di giri. Supponiamo inoltre, come gia fétto in
precedenza, di ripetere le misure adiverse velocita di rotazione n ddla macchina

Nel caso di macchina operante su fluido comprimibile, il lavoro scambiato tra macchina e fluido é
funzione ddla differenza di entapia totde a cavalo della macchina che, per un gas pefetto, € a ua
volta funzione dela variazione di temperaiura totdle e dd rapporto di compressone. Le variabili
dipendenti saranno dlora la pressone totde alo scarico pr, il rendimento h e la differenza di
temperatura totae a cavalo della macchina DT:.

Bisogna quindi identificare le grandezze da cui queste tre variabili dipendono:

variabili geometriche: {Li },D.
variabili dd fluido: pi1, Tiz, m R, g; le ultime due ndl caso di gas perfetto.
varigbili di contrallo: ne m .

S ricavaquindi unafunzione obiettivo della forma seguente:

o, O

¢ T :

¢h ==f, (i, py T MR,g.{L1D) (5.15)
€T,

Applicando I'andid dimensonde dla reazione precedente, introducendo opportuni gruppi a
dimensondi, S ricava
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?&9

¢ Py + 4

¢h +=f, Eem” m Rl g.0,2 (5.16)
QDTt: ptlD Pu D a

ETu

Andizzando i divers termini che compaiono tra parentes nella rdlazione (5.16) S osserva come |l
terzo gruppo adimendonde da proporzionde d numero di Mach e il secondo d numero di
Reynolds. Il primo gruppo viene detto portata corretta, e trasformato nella forma seguente:

P.D  p,D*  pyD’
essendo, per un gas perfetto, RT; i D?n? atraverso il numero di Mach.
Nell'ipotes che da verificatalasmilitudine geometricae di Reynoldsla (5.16) s semplifica

gbo an,RT, Dn 0
h

mn _ mnD _ mMyRT, (5.17)

: g7 5.18

4568 ptlDz RTtl B ( )
essendo by il rgpporto tra le pressioni totai a cavalo della macchina La figura 5.5 riporta, a titolo di
esempio, le curve caratteristiche di un compressore assiale, in cui Sono rappresentaete sa le curve
portata corretta — rgpporto di compressione totae a variare del regime di rotazione, Sa le curve
collinari del rendimento.
S nota come la comprimibilita dd fluido faccia s che s abbiano curve diverse, e non piu una sola
tdi curve tegimoniano infati I'influenza dd numero di Mach. Le curve che 9§ sono ricavae
rappresentano il funzionamento di una generica macchina. Se perd esse 9 riferiscono ad una singola
macching, e quindi ad una ben precisa geometria, € ad un ben preciso fluido, € posshile diminare la
dipendenza dd diametro e dd tipo di fluido.

Efficiency
Contour

Total Pressure Ratio

Moderate
Speed

Speed

Corrected Mass Flow Rate

Figura5.5. Curva caratteristica a-dimensionale di un compressore.
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High Speed

Total Pressure Ratio

Low Speed

Corrected Mass Flow Rate

Figura 5.6. Curva caratteristica a-dimensionale di una turbina operante su fluido comprimibile.

Il caso della turbina operante su fluido comprimibile € dd tutto analogo, cos come i parametri a
dimensondi coinvalti ndla descrizione dd suo funzionamento. Per completezza, in figura 5.6
viene riportato un esempio di curve cardteristiche di unaturbina

5.5.Numero di giri specifico e diametro specifico

Congderiamo ancora il caso della pompa S definisce Numero di Giri Specifico ns il seguente
parametro non-dimensonade:

X X 2y 2y
nS:(F) -_Q _n7b (5.19)
(Y) n*D* (gH)’
Gli egponenti x ed y vengono scdti in maniera tale da diminare la dipendenza esplicita ddla
geometrig, cioé daD. Con dcuni passaggi S ricava

_nQ (5.20)

n— -——
T @™

In manieradd tutto andoga s definisce anche il diametro specifico Ds:

14
D, =D (gH)™ (5.21)
)
Nelle rdazioni precedenti tutti i termini vanno espress in unita di misura dd ssema internazionde.
Quindi n va espresso in [cidli/sec], Q in [n/sec], gH in [Jkg] e D in [m], essendo quest ultimo il
diametro esterno ddlla girante, rappresentativo dell’ingombro della macchina.
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Figura5.7. Diagramma di Balje Ds— ws per pompe mono-stadio, con linee iso-rendimento
idraulico.

In letteratura edgtono diverse formulazioni de numero di giri  specifico. Un'dtra posshile
definizione coinvolge, d posto dd numero di giri, lavelocita angolare w:

W_W'\/6

© (gH)*

(5.22)

S é vigo come macchine smili, cos come punti di funzionamento dela sngola macchina smili,
presentino gli stess vaori del coefficienti di portata e di prevalenza, oltre che lo stesso rendimento.
Ddle definizioni di numero di giri e diametro specifici ne deriva che macchine amili presentano
anche lo desso vdore di detti parametri. Quindi, il numero di giri specifico individua una famiglia
di macchine amili. La figura 5.7 riporta, per il caso dele pompe, il Diagramma di Balje, di origine
empirica, che riporta I'andamento del parametri ws — Ds e dd rendimento idraulico per different
posshili geometrie di pompe, da quele radidi, a qudle a flusso migo, fino dle pompe assdi. Nd
diagramma di Bdje e indltre tracciata la linea che unisce i punti aventi, fissto ws, il massimo
rendimento. Tae linea individua quela che e la geometria (e cioé il Dg) ottima per un ben preciso
vdore dd numero di giri specifico. 1l risultato di tale procedimento di edrazione dela linea
ottimizzata e riportato in figura 5.8.

Il proceso di sceta della macchina ottima per una certa gpplicazione passa atraverso un
procedimento di ottimizzazione in cui sono note da un lao le carateridtiche del’impianto in cui la
macchina va inddlata, e cioeé portata e prevdenza, ed € necessario dal’dtro scegliere il regime di
rotazione, e cioe n, e i parameri geomelrici a-dimensondi che definiscono la macchina (¢/D,
D1/D», a, b essendo ¢ I'dtezza di paa, D1 e D i diametri dl’ingresso e dl’ uscita ddla macching, a
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e b gli angoli d'uscita delle paette dello satore e dd rotore rigpettivamente). Scegliere I'ws lega
impianto e macchina perché, associato ad ogni vaore di ws, § ha una famiglia di macchine a
geometria ottimizzata, che cioe hano un ben preciso vaore di Ds (fissa i parametri geometrici in
termini di rgpporti a-dimensondi e gli angoli) che, per quela goplicazione, fornisce il massimo
rendimento. Grazie dla Teoria della Similitudine, tutte le macchine (di diversa geometria e potenza)
che avranno lo stesso ws avranno anche lo sesso rendimento, che sara il massmo possbile per
quell’gpplicazione. Saranno poi anche dtri tipi di condderazioni (economiche, di ingombri ecc.)
che incideranno sulla scdta definitiva

[0] | :
95 — | alp

90 i B st~
e e [rrr——
il
T . | | | : : N} N
8o /

|
|
|
I T -
| i
75— J i !

Dmpia cgntiifughe A flusso misto
I
I
|
|
0

flusdo
Esiale -

o
m =
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60 —

L

60 L
0,2 0,3

0.4 0,6

A K=

Figura 5.8 Rendimento in funzione di ws per geometrie ottimizzate.

Operativamente parlando, il processo di scelta della macchina ottima pud in pratica essere condotto
in due modi diginti. Una prima posshilith condge ndl'utilizzare la Teoria ddla Smilitudine
insrita in un processo di ottimizzazione, note le caratteridiche ddl’impianto, essa infétti fornisce
un moddlo matematico che, atraverso dgoritmi di  ottimizzazione, permette di ottenere la
geometria ottima, cioe qudla combinazione dei parametri a-dimensondi (¢/D, D1/D», a, b) e dd
numero di giri per cui il rendimento € massimo.

Una seconda drada S basa sull’impiego di informazioni derivanti da dtre macchine gia codruite e
testate, che hanno permesso di tracciare diagrammi del tipo di quelo di Bdje riportato in Figura
57. Nd passto infatti sono dati reccolti dati di origine sperimentde sul funzionamento di
numerose macchine. A partire da questi dati sono state cogtruite ddlle curve che forniscono 1 vaori
dd rendimento ottimo in funzione dd numero di giri ecifico per le diverse tipologie di macchine.
La Figura 5.8 riporta tdi curve, reativamente a caso ddle pompe. In questo grafico s distinguono
tre zone per bass vaori di ws S hanno le macchine lente cioeé che eaborano basse portate ma

forniscono dte prevaenze (pompe centrifughe). Per valori crescenti di ws S incontrano dapprima le
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macchine a flusso migo e quindi qudle assdi, che daborano bass sdti ma grandi portate. Ddla
figura 9 vede inoltre come, d variare dd numero di giri specifico vari la geometria ddla macchina
Grdfici andoghi esstono anche per le turbine idrauliche e per i compressori.

Il numero di giri specifico, cos come il diametro specifico, possono essere usdti, oltre che per la
scelta della geometria ottima per una ben precisa applicazione, anche per determinare un legame tra
punti di funzionamento divers ddla sngola mecchingg ma tra loro gmili. E infati possbile
tracciare, ad esempio nel piano carateristico ddla pompa, le curve a ws costante, cosi come
mogtrato in figura 59. Dette curve sono delle parabole passanti per I'origine. Tutti i punti di
funzionamento di una macching, per quanto cardterizzati da divers regimi di rotaziore, che
intersecano la curvaaws costante, sono traloro smili, e quindi presentano uguale rendimento.

E dlora posshile, nota la curva caratteritica ad un definito regime di rotazione n;, determinare la
curva caraterigica per un qualunque dtro regime n. La curva di funzionamento della pompa, cos
come ricavata nd Capitolo precedente, ha laforma seguente:

gH, = A- BQ? (5.23)
essendo le costanti A e B funzione ddla geometria della macchina e dd regime di rotazione. La
relazione precedente pud facilmente essere ristritta in termini dei parametri a-dimendgondi  di
portata F eprevaenza , utilizzando i vaori noti d regime di rotazione ny:

H __A  (gp+)2

= 5.24
n’D?> n’D? n?D® (5.24)
che, esplicitando i coefficienti di portata e prevaenza diventa:
A
Y =——-BD*)F? 5.25
7" B0°) (525)
E dlora posshile ricavare la curva di funzionamento della macchina per il generico regime di
rotazione, semplicemente ricordando che, per punti tra loro gmili, I parametri adimensondi
restano costanti:
gH; _gH
LoGH (5.26)
n; n
Q _Q°
Q2 (5.27)
ny n
che, sodtituite ndla (5.24), forniscono:
n2
gH = A—- BQ? (5.28)
n

1
Allo desso risultato S poteva giungere condderando, a posto de  coefficienti di portata e
prevaenza, il numero di giri pecifico.

4 Ws=COost

H

>
Q

Figura 5.9 Curve a ws costante nel piano H-Q di una pompa.
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5.6. Limiti di validita

S é detto come, ndla redta, la Teoria ddla Smilitudine sa vdida solo sotto ben determinate
ipoted, spesso difficilmente redizzabili. Per le macchine idrauliche, la smilitudine d essere
vdida dle dte vedocta (F>0.06) perché I'insorgere dela cavitazione fa 9 che la smilitudine
geometrica e dinamica non sano piu verificate. Viceversa, a bassa veocita (F <0.02), I'influenza
de numero di Reynolds pud non essere trascurabile, e quindi la Smilitudine dinamica non e piu
verificata

Per quanto invece riguarda i limiti di vdidita riguardanti la Smilitudine geometrica e per le
macchine termiche, I'influenza dd numero di Mach (comprimibilitd) e ded numero di Reynolds, €
posshile estendere il campo di vdidita de risultati ottenuti in precedenza a patto di introdurre de
fattori correttivi.

Gli efetti di taglia vengono tenuti in condderazione introducendo il parametro di Taglia VHC (ha
le dimengioni di unalunghezza) cos definito:

_ Q.

VHC = 5.29
[H)" (5.29)
Per tenere conto degli effetti della comprimibilita, che s traduce da un lato in una vaiazione dela
dendta dd fluido e ddl’dtro in una variazione ddle perdite conseguente dla variazione dd numero
di Mach, s introduce un nuovo parametro dato da rapporto tra le portate volumetriche in uscita e
ingresso dla macchina
Gli effetti di Re vengono invece comunque trascurati. Ne risulta quindi una Teoria dela
Smilitudine corretta, che tiene conto dd fato che la Smilitudine geometrica non sempre e
verificata e che la comprimibilita dd fluido pud giocare un ruolo non trascurabile. Allora, perché
due macchine possano essere condderate sSmili, dovrano avere lo stesso vaore del seguent
parametri:
ng; &;
1
S ricorda che la prevadlenza gH non é dtro che il lavoro idede scambiato tra fluido e macchina. Ne
cao di macchina termica, cioé operante con fluido comprimibile, in tutte le espressioni precedenti
al posto della prevdenza va sodtituito il salto entalpico isentropico a cavalo dellamacchina

VHC con Re >510°

_,_\Q
s — N (Dhs)3/4 (530)
_
VHC = o (5.31)

Ne cdcolo dd numero di giri cardterigico tramite la (5.30) infine, la portata volumetrica Q va
cdcolata in ingresso dla macching, se questa e operatrice (compressore), e in uscita se invece € una
meacchina motrice (turbing).

Bibliografia
Macchine a fluido incomprimibile, C. Casci, Ed. Masson Italia Editori
Macchine Idrauliche, G. Cornetti, Ed. Il Capitdlo Torino
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CAPITOLO 6
IMPIANTI IDROELETTRICI

6.1.Introduzione

In questo capitolo andizzeremo gli impianti idrodettric. S determinera la prevaenza disponibile
dl'impianto e s discuteranno le turbine idrauliche piu diffuse (Pdton, Francis e Kgplan). Le turbine
idrauliche sono macchine motrici che trasformano I'energia potenzide geodetica (di posizione nd
campo gravitazionade) in energia meccanica

S ricorda innanzi tutto che, a differenza delle macchine termiche, le turbine idrauliche sono
macchine mono-gtadio, hanno elevate potenze a causa delle grandi portate massiche eaborate (r
molto devato), pur essendo caratterizzate da bassa energia per unita di massa. S ricordi infatti che,
nel cao idede, il lavoro scambiato tra fluido e macching, con le opportune semplificazioni, puo
essere calcolato come, essendo r = cost:

Dp

Ly = ¢ydp = T (6.1)

Essendo la densita dell’acqua molto piti grande di quella dell’aria (1000 kg/nT® contro 1.2 dell’aria),
e evidente come, a paita di differenza di pressone, le turbine idraliche sano caraterizzate da
minori energie per unita di massa. Cio 9 traduce nd fato che le veocita in gioco nelle macchine
idrauliche sono basse rigpetto a quele presenti nelle macchine termiche, badti  pensare
al’ espressone dd lavoro di Eulero:

L., =L, =U\V, - UV, (6.2)

Cio nonogtante gli sforzi meccanici sulle paettature sono eeveti.

La scdta di una tipologia di macchina piuttoso che di un'dtra e legata dle caraterigtiche
del’impianto in cui questa deve essere inddlata, e cioé portata e prevaenza disponibili. Le turbine
Pelton trovano agpplicazione in impianti in cui ad dti dti (200 — 1750 m) siano accoppiate basse
portate (0.5 — 20 ni/s). All’estremo opposto, e cio per grandi portate e bass sdti, s trovano le
turbine Kaplan o eliche (3 — 40 m; 7 — 400 nt/s), mentre in tutte le condizioni intermedie s
preferisce optare per le Francis (20 — 400 m; 2 — 150 nt/s). Un esempio della loro geometria &
riportato in figura 6.1. S nota come la turbina Pelton possa essere consderata una macchina assde,
trovandos il fluido ad una distanza cogtante ddl’asse di rotazione, anche e il fluido 9 muove su un
piano tangenzide-assde. Essa € inoltre una macchina ad azione, essendo la girante libera in
amosfera, e quindi operante a pressione costante e ad anmissione parzide, cioé non tutte le pade
lavorano contemporaneamente. La turbina Francis € invece una macchina a flusso misto centripeta,
mentre |’ dica € unamacchinaaflusso assde.

La Teoria dela Smilitudine fornisce, anche nd caso ddle turbine idrauliche, uno srumento utile
nella fase di sdezione della geometria ottima per ogni particolare applicazione. In andogia a quanto
vigo nel Capitolo 5 reativamente dle pompe, anche per le turbine idrauliche sono dati tracciati del
grefici di origine empirica andoghi d Diagramma di Bdjé (figura 6.2). La figura 6.3 riporta come
vaia il rendimento d vaiare dd numero di giri specifico, e quindi della tipologia di macchina, per
geometrie ottimizzate. Per ogni tipologia di macchina € poi possbile associare a ciascun numero di
giri goecifico unageometria ottimae dellamacchina
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Figura 6.1 —Turbineidrauliche.
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Figura 6.4 — Schema di un impianto idroelettrico.
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6.2.Salto motore e K

L’energia messa a disposzione ddl'impianto idraulico, e dSruttebile ddla turbing, viene cacolata
effettuando un bilancio di energia tra le sezioni individuate dai pei liberi de bacini di monte e
vdle. Congderiamo I'impianto idrodettrico schematizzato in figura 6.4 e goplichiamo |'equazione
di Bernoulli tra il pelo libero dd bacino di accumulo, indicato con 1, e il peo libero dd bacino di

raccolta, indicato con 2:
2

2
Hy=2oPe Vi Ve oy 7))y 6.3)
rg 29

dove Hp, e detto salto motore. Il sdto motore non € dtro che I’ energia netta disponibile adla turbina
Eso € quindi, dd punto di viga ddla macching il lavoro idelmente diponibile. All'interno della
mecchina il fluido subira dele perdite, e quindi la turbina eroghera dl’dbero una potenza minore.
Con le usudi ipoted, gia assunte nd caso degli impianti di sollevamento acqua, per cui I'effetto
della variazione di quota sulla pressone amosferica S suppone trascurabile (p1 = P2 = Patm), COSI
come la veocita di variazione del pelo libero dei due bacini (V1 = V3), I'equazione di Bernoulli
diventar

H, =(z,- 2,)- ¥ (64)
Introducendo il sato geodetico diventa:
Hp,=H,-Y (6.5)

S vede chiaramente che il sdto motore € il sdto geodetico depurato dale perdite lungo la condotta.
Esso rappresenta I'energia a disposizione dela macchina Il rgpporto tra sdto motore e sdto
geodetico prende il nomedi rendimento della condotta:
H
h =1 6.6
condotta Hg ( )

Infatti, se non c fossero perdite, nel condotti cosi come ndla macchina, la potenza idedmente
disponibile sarebbe esattamente quella corrispondente a salto geodetico:

Py =rQgH, (6.7)
La presenza delle perdite nella condotta fa s che la potenza effettivamente disponibile per essere
Sruttata ddlaturbinasa

Py =rQgH,, (6.8)
La potenza che la turbina eroghera reamente al’ abero dd|’ dternatore sara ovviamente inferiore:
P, =h,rQgH,, (6.9)

essendo hy il rendimento della turbina. Questo rendimento tiene conto, in maniera ddl tutto analoga
a caso ddle pompe, di tre distinti contributi:
ht :hidrhvhm (610)
» il rendimento idraulico hjqg;, tiene conto delle perdite fluidodinamiche che il fluido subisce
nell’ attraversamento della macchina
» il rendimento volumetrico h, tiene conto delle eventudi perdite di portatane trafilamenti

» il rendimento meccanico hy, tiene conto ddlle perdite ndle trasmissioni e nel cuscinetti.

Va notato come, in redtd, la sezione di uscita della macchina pud trovars ad una quota diversa
rispetto d pelo libero del bacino di raccolta. Nel caso della Pelton il sdto motore andra cacolato tra
il bacino di accumulo e la quota a cui S trova I'ugdlo che dimenta la ruota. Nel caso delle turbine
Francis e Kaplan, il sdto motore corrispondera d didivelo tra i pei liberi ddl’acqua nella camera
di dimento dlaturbinae nd cande di scarico dlo sbocco del diffusore.
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Un parametro fondamentale ndlo sudio ddle turbine, ed in paticolare di quele idrauliche, e il
coefficiente di velocita periferica Kp, definito come il rgpporto tra la velocita periferica e
un’ipotetica velocita corrispondente a sato motore;
U U
Kp = =
ZgHm Vid
A seconda ddl vaore assunto da questo parametro, s dice che una macchina é piu 0 meno veloce.

(6.11)

Andizziamo ora le tre principdi tipologie di turbine idrauliche, cominciando ddla Peton. Per ogni
tipo di macchina ne sxa fornita una descrizione del divers dementi che la compongono; s
forniranno gli strumenti per cacolane le predazioni, e § definira la condizione di massmo
rendimento eil legame tranumero di giri Specifico e parametri geometrici della macchina

6.3. Turbina Pelton

Le turbine Peton sono macchine ad azione a flusso tangenzide che lavorano con basse portate ma
ati sati. Esse possono fornire potenze massme dell’ordine da 250 MW, con ruote aventi diametri
dell’ordinede 6 m.

La turbina Pdton (figura 6.5) s compone di uno o piu ugelli (detti anche boccagli), posti alo
scarico della condotta forzata, e una ruota. In figura 6.5 € rgppresentata una sezione (piano radiale-
tangenzide) di una macchina ad asse verticde dotata di 6 ugeli. La condotta forzata trasforma
I'energia geodetica in pressone che gli ugdli trasformano in energia cinetica del getti d'acqua che
investono la ruota. Con riferimento dla figura 6.6, dl'interno di ogni ugdlo e presente un eemento
detto spina mobile che permette la regolazione ddla portata. Esso e infatti sagomato in maniera
tae che, scorrendo dl’'interno dell’'ugelo, lungo il suo asse, permette di variare la sezione di
shocco. Come vedremo, la velocita di uscita dell’acqua dagli ugelli € imposta dad sdto motore, e
quindi poco dipendente ddla portata (il sdto motore varia leggermente con la portata, in quanto
variano le perdite). L'unico modo quindi di variare la portata € variando la sezione di uscita dd
boccaglio, essendo:

Q=VA (6.12)
Oltre dla spina mobile, ogni ugedlo é dotato di un demento detto coltello o tegolo deviatore.
Quest’lemento ha lo scopo di evitare le manovre brusche di chiusura rapida. Infatti, nd caso Sa
necessxio interrompere istantaneamente I'erogazione di potenza, il flusso d'acqua viene prima
deviato dd tegolo in modo de non colpisca la ruota: la ruota cosi non eroghera piu potenza, mentre
le vavole di intercettazione del flusso potranno venire chiuse lentamente evitando I'insorgere de
colpo daiete nella condotta Quando S verifica una brusca manovra di chiusura del’ugdlo
possono generars nella condotta delle onde di sovrgpressone che a loro volta generano forti
sollecitazioni sulla condotta stessa che possono diventare distruttive.

L’acqua in uscita dagli ugelli va a colpire le pae dd rotore. Queste hanno una forma tipica a doppio
cucchiao (figura 6.8). L’acqua colpisce la pda nella zona centrae secondo la direzione tangenzide
(V1 = Va), e quindi 9 suddivide tra i due cucchia. Con riferimento d disegno in figura 6.8, in cui
riportata la sezione assale — tangenzide della paa, |'acqua lambisce quindi la superficie paare. |l
flusso quindi evolve mantenendos mediamente su un piano posto ad una distanza costante rispetto
dl’asse di rotazione (in questo senso pud essere considerata una macchina asside, essendo U = Us
= Uy). Il flusso lascia quindi la pala del rotore con una velocita reaiva W- diretta tangente a bordo
d uscitadellapada, che formaun angolo b, con ladirezione tangenzide.

Il flusso d'acqua colpisce una pada dla voltay ne risulterebbe quindi un andamento de flusso
discontinuo, essendo le pae in numero finito. Per rendere piu gradude il funzionamento dela
macching, facilitando il passaggio ddl’acqua da una pala alla successiva, la pala dd rotore presenta
un'incavo nella pate centrde. Il rotore quindi non lavora immerso, ma solo acune pde
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interagiscono con il flusso d'acqua; il resto dd rotore gira in aia a pressone amosferica. S tratta
quindi di una turbina ad azione, trovandos il rotore in un ambiente a pressone costante, pari a
guella amosferica. Questo dgnifica che I'accderazione dd flusso avviene tutta e solo ndl’ organo

fisso, mentre nd rotore il flusso viene unicamente deviato (W1 = Wo). Tutto cid owviamente ne
caso di macchinaidede.
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Figura 6.5 —Turbina Pelton (Costruzione Neyrpic) ad asse verticale a 6 getti installata a Bridge-
River (Canada) (P = 62 MW, H = 342 m, Q = 300 t/min).

Figura 6.6 —Particolare dell’ ugello di una turbina Pelton.
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Figura 6.8 —La pala dellaruota Pelton ei triangoli delle velocita.

6.3.1. Triangoli di velocita, lavoro e rendimento

Vogliamo cacolare il lavoro scambiato e il rendimento della macching, eviderziando i parametri da
cui quedti dipendono. Per fare ci0 € necessrio innanzi tutto definire 1 triangoli di veocita in
ingresso ed uscita dal rotore, che permettono il cacolo dd lavoro reamente scambiato tra fluido e
macching, atraverso I'equazione di Eulero. Per semplicita supponiamo che la macchina da
composta da un unico ugello che dimentala ruota.
Applicando I'equazione di Bernoulli tra il pelo libero dd bacino di accumulo e la sezione di ustita
dell’ ugdlo (indicatacon 1 in figura6.7) S ricavalavelocita del’ acquain uscitadal’ ugelo:

2
Poy, =Py, +V—1+Y (6.13)
rg ° rg ! 29
mal’ugdlo scaricain amosfera, quindi po = p1 = Patm. Larelazione precedente fornisce quindi:

V, =.f2gH,, (6.14)
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che é esattamente la velocita ipotetica che era Sata introdotta nella definizione del coefficiente Kp di
veocita periferica Questa velocita, dad punto di vista dela macching, € una velocita idede, poiché,
pur dipendendo ddle perdite nella condotta, essa non tiene conto delle eventuai perdite subite dal
fluido negli ugdli, ugeli che sono invece parte integrante della macchina Essa € quindi la veocita
con la qude il fluido idedlmente andrebbe a colpire le pae dd rotore, e per questo verra indicata
come Viiq. S nota come questa velocita sSa poco influenzata ddla portata. Per variare la portata €
infatti  necessario cambiare le sezioni di passaggio, come anticipato nd paragrafo precedente,
essendo lavelocitaimpostadal sato motore.

Ndla redta il fluido subisce delle perdite ndl’ atraversare I'ugello. Non solo; quando il fluido lascia
I'ugdlo, prima di colpire la pda dd rotore atraversa un tratto in aia |l getto subira quindi
dapprima un restringimento fino ad una sezione di minimo, detta sezione contratta, in cui i filett
fluidi sono rettiling e pardldi. A questo punto, I'azione degli Sorzi sulla frontiera tra getto ad dta
velocita e aia ederna ferma fa s che il getto cominc ad dlargard, risultandone una diminuzione
media dellavelocita dd getto.

Per tenere conto di tutte queste perdite, ndl’ugello e in aia, che 9 interpongono tra I'ingresso
dl'ugdlo e I'ingresso nd rotore, S introduce un coefficiente riduttivo della velocita assoluta
ndl’ugdlo j definito come il rapporto tra la velocita redle con cui |'acqua colpisce le pae del rotore
elavdocitaideae, cioe che s avrebbe in assenza di perdite:
Vl

V:Lid

Questo coefficiente di perdita ha un vaore intorno dlo 0.98. La velocita assoluta rede con cui
I’acqua colpisce le pale dd rotore € data quindi da:

V, =] Vi =j 4J29H, (6.16)

Condderiamo ora i triangoli di velocita in ingresso e uscita da rotore, facendo riferimento a quanto
tracciato in figura 6.8. Il triangolo in ingresso a rotore € un triangolo degenerato in una linea. La
veocita assoluta in ingresso d rotore e infatti diretta tangenzidmente, cos come la vedocita
periferica La velocita rddiva sara quindi semplicemente la differenza tra velocita assoluta (idede o
reale) e velocita periferica

W4 =V -U (caso idedle) (6.17)

W,=V,-U (caso reale) (6.18)

esaraanch’ diretta secondo la direzione tangenzide.

Per ricavare la veocita rdativa dl’uscita dd rotore agpplichiamo I'equazione di  conservazione

dell’energia nd siema rddivo tra ingresso e uscita dd rotore. Nel caso idede (cioé in assenza di
perdite nel rotore) fornisce:

(6.15)

j =

L} -1 M2 4 - (6.19)
r 2 2 r 2 2

La velocita periferica § mantiene codtante tra ingresso e uscita del rotore, cosi come la pressione.
Larelazione precedente quindi diventa:

Wi | =W, (6.20)
Il rotore infaiti deflette solo il flusso, senza accderarlo, in accordo con il fatto che la macchina é ad
azione. S fa notare come, nd caso di macchina idede, e cioé quando non § hanno perdite né
nell’ ugello né nel rotore, nelle relazioni (6.19) e (6.20) d posto di W va sodtituita W1 jg.

Nella redta il fluido subisce dele perdite nel’ attraversamento del rotore. Ne risultera quindi una
veocita W, inferiore rispetto a qudla in ingresso. In andogia a quanto fatto per I'ugdlo, anche per
il rotore s introduce un coefficiente riduttivo della velocita relativa nel rotore y , definito come il
rgpporto tra la velocita reldiva in uscita rede e qudla idede, quest’ultima pai dla veocta in
ingresso, per la (6.20):
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Wz — [\N2|
VVZ,id Wl
Vdori tipici di questo coefficiente sono dell’ordine di 0.97. 1l flusso lascera quindi il rotore dotato
di unavelocita relativa avente un modulo pari a

W, | =y W, (6.22)

Tde vdocita sara diretta secondo la tangente dla superficie paare nd bordo d'uscita. Essa formera
quindi I'angolo b, con la direzione tangenzide, cosi come riportato in figura 6.8. Per un osservatore
fisso, il fluido lascera il rotore doteto di una velocita assoluta V» diretta secondo I'angolo a», le cui
componenti assde e tangenzide possono essere facilmente ricavate da semplic  relazioni
trigonometriche:

V, =U - W,|cosb, =U -y W, cosb, (6.23)

V,u =W, =y W, sinb, (6.24)

Noti i triangoli di velocity, € posshile ricavare il lavoro scambiato tra fluido e macchina
L’ espressione ddl lavoro di Eulero, tenuto conto delle (6.18), (6.23) e (6.24) diventa:

y = (6.21)

I-r =U i - V2t):U(V1 -U +leCOSb2)=Ub/1 -U ty (Vl' U)COsz] (6-25)
che, raccogliendo opportunamente i vari termini, fornisce:
L, =U (v, - U){1+y cosb,) (6.26)

Introduciamo ora il coefficiente riduttivo della velocita assoluta ndl’ugdlo (equazione (6.16)) e
ricordiamo la definizione dd coefficiente di velocita periferica K, (equazione (6.11)). L’equazione
precedente diventa, dopo semplici passaggi:

2
L =U(V,, -U)i+y cosbz):VL;[ZKpG - K, )L+y cosb,)| (6.27)

Il lavoro dipende quindi da sdto motore, attraverso la velocita idede in ingresso ala macching,
dale perdite ndl'ugdlo e nd rotore, dd coefficente di velocita periferica e ddl’angolo di
incdlinazione delle pae del rotore in uscita:

L, =f(H..i v .K,,b,) (6.28)
E infine posshile cdcolare il rendimento idraulico della turbina Pdton, ricordando che € definito
comeil rapporto tralavoro resle e lavoro idedle:

hg =——=—"—=2K [ - K, )L+y cosb,) (6.29)

Il rendimento idraulico in condizioni di ottimo € piuttosto eevato, ddll’ ordine del 90%.
Il rendimento della macchina € funzione dd K, delle perdite nell’ugello e ndl rotore e ddl’angolo
di inclinazione delle pae de rotore alo scarico b:

hg =K,y .b,) (6.30)

6.3.2. Condizione di ottimo rendimento

Ci 9 chiede a questo punto quae Sa, = edste, la combinazione del suddetti parametri che permetta
di ottenere il massmo rendimento. Per quanto riguarda |'angolo di scarico da rotore, la condizione
di ottimo s avrebbe quando b, = 0°. In queste condizioni risulterebbe perd nulla la componente
asside ddla velocita, e quindi il rotore non smadltirebbe portata. Vdori tipici dell’angolo b, sono
dell’'ordine dei 20°. | coefficienti di perdita ndl’'ugdlo e ndla ruota sono molto prossmi ad 1,

6.9



indicando come le perdite fluidodinamiche interne Sano limitate. La condizione di masimo
rendimento e dlora funzione dd coefficiente di veocita periferica In pratica § determina il vdore
del K, che massmizza il rendimento andando a calcolare |a derivata del rendimento rispetto d K e
ponendo il risultato ugude aO:

The .

@ =j-K -K_.=0 6.31
K, e (6:31)
dacui 9 ricavalacondizione di ottimo rendimento:

K p,ottimo = JE (632)

Per una Pdton caraterizzata da un coefficiente di perdita dd 95% ndl’ugdlo, il K, ottimo vae
circa0.47. In queste condizioni (figura6.9), il massmo rendimento vae:

P2

iy mae =15-(L+y cOSD,) (6:33)

ed écircapari a 92%.

S fa notare come la condizione di massmo rendimento derivi dala minimizzazione di tutte le
perdite che hanno luogo ndlla macching, e quindi nell’ugdlo, ne rotore e dlo scarico. Nel caso
particolare di macchina idede, in cui cioé le perdite nel’'ugelo e nd rotore sono nulle, I'unica
perdita che resta € qudla rdativa dl’energia cindica dlo scarico. Quindi, solo ed esclusivamente
nd caso di macchina idegle, la condizione di ottimo rendimento corrisponde d minimo del’energia
cingtica persa dlo scarico, il che a sua volta conssterebbe nell’ avere la velocita assoluta dlo scarico
diretta assdmente (V2 = Vaax). In questa condizione il Ky otimo risulta pari @ 0.5, a cui corrisponde
un rendimento unitario.

La figura 6.9 riporta I’andamento del rendimento & variare del K, nel caso di macchina rede e
idedle. Entrambi mostrano una curva a massmo. S ossarva come il K, possa in pratica variare solo
in consguenza di una variazione ded regime di rotazione dela macchina, essendo la veocita
assoluta V1 jg in ingresso a rotore imposta da sato motore, costante d variare ddlla portata. D’ dtra
parte pero il regime di rotezione é fisssto dall’dternatore. Quindi, una volta definito il Kp, questo
retera costante. Cio dgnifica che questo parametro pud essere vaiato solo in fase di
dimensonamento della macching, ma resta codante in fase di esercizio ddl’impianto. Le uniche
condizioni operative per cui il numero di giri pud vaiare sono dl’awiamento e quando viene a
mancare il carico ddl’ dternatore.

0

Figura 6.9 — Andamento del rendimento idraulico e della coppia al variare del Kp.
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6.3.3. Velocita di fuga, coppia allo spunto e curve caratteristiche

Ddla curva dd rendimento S nota come S annulli quando K, = j . In queste condizioni g dice
che la girante ha raggiunto il punto di fuga. Quando il carico sull’dternatore viene a mancare, la
velocita di rotazione non € piu impoda dal’dternatore, e il rotore accdera fino a portars ndla
condizione di potenza erogata nulla In questa condizione la velocita di rotazione de rotore
raggiunge la velocita di fuga, pai dla veocita dell’acqua in ingresso d rotore V. Infatti, quando
Kp=] g ottiene:

U V.
fuga —-_1 ® Ufuga :Vl (634)
Vlid Vl,id
Main condizioni di ottimo rendimento 5 aveva
(G V V.
e = : ® U ottimo = _1 (635)
V 2V 2

Lid Lid
ed essendo V1 codante, S ottiene che la velocita di fuga € pari d doppio della velocita di rotazione
del rotore in condizioni di ottimo rendimento:

n fuga = 2nottimo (636)

S fa notare che, ndle condizioni di fuga la veocita relativa dd flusso in ingresso d rotore € daa
annullata (Wy = 0), risultandone quindi annullato anche il lavoro scambiato tra fluido e rotore, con
entrambi che § muovono ala sessaveocita

E indtre posshile simare il massmo sdto motore druttabile da una ruota Peton. L’'esstenza di
tde limite € imposto dd raggiungimento dele messme <olleditazioni ammisshbili, sollecitazioni
legate dl’azione della forza centrifuga sulle pde dd rotore. ESge dlora un limite massmo sulla
veocita peiferica U, che non deve superare i 100 m/s. Assunto un vaore ragionevole de
coefficiente di velocita periferica pari a 0.45, S ricava che il massmo sdto motore risulta pari a
circa 2500 m, essendo:

_ ¥, 0 _1Ug,
( m)max _ézg - - 29 K2 (637)
hnax p

La potenza erogata dl’asse ddla turbina Peton € nota, noti il sdto motore, la portata amdtita e il
rendimento idraulico dellamacching, a netto di quello volumetrico:

PrQgH h,, (6.38)
Nota la potenza, e possibile calcolare la coppia all’ abero:
P LD
C=—=rQ—= 6.39
w Q 2U (639

essendo w =2U/D, e D il diametro della ruota Sostituendo I’espressione del lavoro rede (6.27)
ricavatain precedenza, S ottiene, dopo acune semplificazioni:

C :rQ%VmG - KpX1+y cos bz) (6.40)

S vede che la coppia diminuisce linearmente con il Kp, ed & massma alo spunto (cioe per U = 0),
cos come modtrato in figura 6.10. Owviamente la coppia § annulla quando K, = j , e cioé nele
condizioni di fuga

La coppia dlo spunto 9 ricava cdcolando la derivata della potenza rigpetto a regime di rotazione
per w=0:
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max 1-[\,\/

Ricordando che la potenza € il prodotto della coppia (equazione 6.40) per la velocita angolare, s
ricava

_Di,

C X (6.41)

w=0 U=0

P=r QU(j Vi - UX1+y cos bz) (6.42)
dacui S ottiene:
Corue =1Q2 Vi (4 coSb,) (6.43

E infine possbile trecciare le curve caratterigiche per la turbina Pdton, cioé gli andamenti della
potenza e dd rendimento in funzione della portata. Tai curve sono riportate in figura 6.11. S nota
come la potenza vari praticamente linearmente con la portata, mentre il rendimento risulti pressoché
costante per gran parte del campo di utilizzo. Esso ovviamente € nullo per portate nulle.

4

nr

¥=

o
;

N

E o o ——,

~d

Figura 6.10 — Curve caratteristiche di unaturbina Pelton.

6.3.4. Dimensionamento della macchina

Ci g chiede a questo punto come scegliere le dimengoni ddla macchina e il regime di rotazione. Se
infatti 9 suppone di dover scegliere una macchina per una ben precisa gpplicazione, cioé noti la
portata e il sdto motore disponibili, il dimendonamento dela macchina andra feto ovviamente
supponendo che questa operi in condizioni di massmo rendimento. In questo modo, stimato
ragionevolmente un vaore dd coefficiente di perdita negli ugdli, € posshile vautare il coefficiente
Ko e quindi la velocita periferica U. Veocita periferica, velocita di rotazione e diametro della ruota
sono traloro legati dallasemplice relazione:
U=w2=PON (6.44)
2 60
Lascdtadi questi parametri dovratenere conto di divers aspetti:
» dimengoni contenute per limitare gli ingombri e quindi i costi dellamacching;
» veocitadi rotazione non troppo eevate per evitare I'uso di riduttori;
» il legame tra dimensioni della paa e diametro dell’ugdlo: se la pda € troppo grande, il getto
e inefficace, elo stesso avviene seil getto e sproporzionato rispetto dla pda
Per effettuare la sceta ottima, sarebbe necessario vautare le perdite d vaiare ddle dimengoni
della macchina Ecco pero che la Teoria dela Smilitudine permette di tudiare una macchina ed
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edendere i risultati a tutte quelle in Smilitudine con essa, e quindi gopartenenti dla dessa famiglia

Ci0 riduce notevolmente il numero di geometrie da testare.

Abbiamo viso come una famiglia di macchine smili possa essre identificata dd valore che

assume il numero di giri specifico. Cerchiamo dlora di esplicitare un legame tra questo numero di

giri specifico e i parametri geometrici e di funzionamento ddla Pdton. Ricordiamo la definizione di

numero di giri specifico:
JQ

/4
(oH,, )
Sa i il numero di ugdli tra cui € ripatita equamente la portata. Detto d il diametro del’ugdlo,
supposte nulle le perdite nel percorso del getto in atmosfera, la portata pud essere scritta come:

d?.
lmBZ4 (6.46)

-n (6.45)

d?. _.
szlplej \4

Sodtituendo la relazione precedente nell’ espressone dd numero di giri specifico, tenuto conto della
(6.16), S ricava, dopo acuni passagg:

ng = cost XX i«/i— (6.47)
D

S ossrva come la geometria della macchina sa in redta individuata da un unico parametro, il
rapporto tra il diametro dell’ugdlo e dela ruota d/D, oltre che dd numero di ugdli tra cui é ripartita
la portata.

6.4. Turbine Francis

Come s e detto in precedenza, le turbine Francis sono macchine a reazione a flusso misto centripeto
nella girante, che lavorano con portate e sdti medi. Esse possono fornire potenze massme
dell’ordine del 700 MW, con rotori aventi diametri massmi dell’ ordinedel 7 m.

Con riferimento dla figura 6.11, esse S compongono di quettro eementi: la voluta o cassa spirale
il distributore, la girante eil diffusore. La voluta ha lo scopo di didribuire il flusso in ingresso dla
palettatura statorica in maniera uniforme su tutta la circonferenza. 1l distributore ha ingresso e uscita
nel piano radide - tangenzide condgte in una schiera di pade a cdettamento varigbile (figura
6.12); I'angolo di cdettamento pud essere infati variato in modo tde da mantenere il corretto
angolo di incidenza dd flusso sulle pde dd rotore, quaunque Sa la portata. La girante € a flusso
miso centripeto; il flusso entra in direzione prevadentemente radide e viene scaricato in direzione
asside. |l diffusore presente dlo scarico della girante ha lo scopo di recuperare parte dell’ energia
cindica dd flusso in uscita dd rotore e di Sruttare il sdto retante a vdle ddla girante, fino d
serbatoio di vale A differenza della turbina Peton, la turbina Francis € completamente immersa
nell’ acqua.

Essendo una macchina a flusso migto, il lavoro rede scambiato dd fluido con la macchina e dato
dalaformagenerade dd lavoro di Eulero:

L =UV, - UV, (6.48)
dove le componenti dela velocita in ingresso e uscita da rotore sono indicate in figura 6.13. |
lavoro idedle e ancora pari d salto motore, risultando un rendimento idraulico dato da:

ar bs (6.49)
Lid gHm

che varia, aseconda dd tipo di macchina, nel’ intervallo 0.85 — 0.92.

Il rendimento della macchina € funzione delle perdite che il fluido incontra ndl’ atraversamento del

vari componenti: voluta, digtributore, girante e diffusore. Per tenere conto di queste perdite, e

possihile definire, anche in questo caso, per ogni componente della macching, da coefficient

riduttivi dellavelocita nd digtributore, nella girante, oltre che ndlavolutae nd diffusore.
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Figura 6.11 — Schema di unaturbina Francis.
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Figura 6.12 — Distributore Fink.

La condizione di massimo rendimento per una macchina ideale corrigoonde ala condizione per cui
s annulla la componente tangenzide dela velocita assoluta dl’uscita dela girante (V2r = 0),
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avendo assunto nulle tutte le perdite tranne quela di energia cinetica dlo scarico. Va pero
sottolinesto come, nel progetto delle Francis, I'imporre componente tangenzide nulla dla velocita
asoluta dlo scarico del rotore Sa una pratica usude, in quanto cio facilita il progetto del diffusore,
migliorandone ne contempo il rendimento. Assumiamo quindi tae ipotes, per cui il rendimento
diventa

u\Vv
B o = (6.50)
gHm
Ricordando che Viqy € la veocita che corrisponde d sdto motore, il lavoro pud essere anche
cacolato come:

V2
L=h,gH, =h, 7(‘ (6.51)
Dd triangolo ddlle velocitaiin ingresso d rotore (figura6.13) S ricava
V,  sinb, (6.52)

U, sin(b, - a,
che permette di esprimere il massmo rendimento in funzione del K:

Ingresso , : Uscita
<-g--———-55 ————— R €
Vi i
o
or
Figura 6.13 —Triangoli di velocita.
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Figura 6.14 — Parametri geometrici per una turbina Francis.
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_ 20V, (Zosa1 _ 2K§ 1
Vi 1. tana,
tanb,

(h idr )max (653)

S vede quindi che il rendimento masimo e funzione dd K, e del'angolo di apertura de
digtributore.

Vediano ora come legae questi parametri d grado di reazione. In condizioni di massmo
rendimento il lavoro diventa

sinlb, - a
L=U)\V, cosa, =V} cosaly (6.54)
sinb,
che, tenuto conto della (6.51), fornisce:
2
a&/,0 h sinb
1x _ lidr 1 (655)

Vi g ) cosalsin(bl- al)
Ricordando infine la definizione dd grado di reazione per una macchina idraulica (equazione
3.118), tenuto conto dellarelazione precedente, S ricava

c=1- = Sinb, + (6.56)
2 cosalsln(b1 - al) h.,
essendo il coefficiente K, il rapporto trala velocita assoluta dl’ uscita del rotore e Vig:
Y
K, =—% (6.57)

id
S vede che, per una turbina Francis, il grado di reszione varia d variare ddll’angolo di caettamento
delle pde de digtributore, dltre che della geometria della macchina.

Il dimensonamento della turbina Francis, rispetto dla Pdton, coinvolge un numero di parametri
geometrici e di  funzionamento decisamente maggiore. Utilizzando ancora la Teoria ddla
Smilitudine a supporto della fase di scelta €0 progetto della macching, € possibile individuare una
rdlazione funzionde che evidenzia i divers parametri che posono influenzare il numero di giri
specifico:

1 1

essendo ¢, I'dtezza di pda in ingresso d rotore, D1 e D i diametri medi rispettivamente in ingresso
ed uscita dd rotore (figura 6.14). E possbile in redta ricavare svariate relazioni, a seconda ad
esempio di dove viene cacolata la portata. Se questa viene calcolata dl’ uscitadel rotore:

DZ
Q =V2ax p42
S ottiene la seguente relazione, avendo opportunamente accorpato tutte le costanti e 1 termini

dipendenti dall’angolo di uscita delle pae dd rotore nella costante moltiplicativa

5
KoK E (6.58)
a

(6.59)

D
n, = cost ><|:)—2Kp\/K7u (6.60)
1
Se la portata fosse invece Sata cacolatain ingresso d rotore:
Q =V, pD, ¢, (6.61)
larelazione (6.60) diventerebbe:

l
n, = cost x /D—le Ky (6.62)
1
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dove il parametro Ky;1 hon € dtro che il rapporto tra la componente radide ddla veocita in
ingresso d rotore e lavelocitaidede.

La figura 6.15 mosra come cambia la geometria della macchina d crescere ded numero di giri
specifico; in particolare, per bass numeri di giri il rotore ha uno sviluppo per lo piu radide, che
evolve verso una configurazione assde a crescere dd numero di giri specifico, fino ad assumere la
configurazione della turbina Kaplan. Inoltre, ad ogni geometria di macchina, a cui corrisponde un
ben preciso vaore di ns, corrisponde un atrettanto preciso valore del grado di reazione, essendo
anch’ esso funzione di andoghi parametri adimensiondi che restano coganti per macchine smili.

Va perd notato come, mentre la scdta dela macchina viene fatta per ben precise condizioni di
esraizio, il suo rede funzionamento possa avvenire in condizioni variabili di portata e prevaenza
Per la turbina Francis, in regime di funzionamento, il numero di giri pecifico e il grado di reazione
vaiano d vaiare dd punto di funzionamento, il che dgnifica non solo d vaiare ddla portata, ma
anche d vaiare ddl’angolo di apertura ddle pae dd didributore. Se infétti viene variato I'angolo
di gpertura dd didributore, cambia la geometria della macchina, e quindi cambiano i triangoli delle
veocita e il rendimento ddla macchina La Tabdla 6.1 riassume i vaori tipicd de suddetti
parametri per le diversetipologie di turbing, da quelle lente a quelle ultraveloci.
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Figura 6.15 — Profili di ruote a variare del numero di giri specifico.

Tipologia Ns ai c Nigr

Lenta 50, 80 18°, 25° 03, 04 0.83

Normde 80, 150 25°  30° 04, 05 0.85

Veoce 150, 350 30°, 40° 0.6, 0.65 0.88

ultraveloce 350, 500 > 40° 0.65, 0.7 0.9
Tabella 6.1
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Figura 6.16 — Triangoli di velocita al variare della portata.

6.4.1. Reqolazione della turbina Francis e curve caratteristiche

Congderiamo una turbina Francis operante ad un certo numero di giri fissato ddl’dternatore n e
sotto un certo sdto motore Hy, anch'esso costante. La regolazione della macchina viene fatta
agendo sulla portata che la atraversa. La portata viene variata cambiando I'inclinazione delle pde
del digtributore, cambiando conseguentemente le sezioni di passaggio.

La figura 6.16 mostra come variano i triangoli di velocita in ingresso e ustita dd rotore d vaiare
della portata. Supponiamo ad esempio che la portata venga ridotta; se il distributore restasse fisso,
cambierebbe I'angolo d'incidenza dd flusso sulle pae dd rotore, risultandone un aumento dele
perdite e una diminuzione de rendimento. La figura 6.17a modra |'andamento dd rendimento e
della prevdenza in funzione della portata relativo ad una ben precisa posizione, costante, delle pae
del didributore, da cui s nota come il campo di variabilitd della portata risulterebbe adquanto
limitato in queste condizioni di esercizio.

Per ottenere un campo di funzionamento pit ampio, e quindi avere vaori de rendimento eevati per
maggiori variazioni ddla portata, il didributore viene ruotato in modo tale da riportare il vettore
velocita relativa W dlinesto a bordo d'atacco dd rotore. Cos facendo, la componente radide
della velocita V1, responsabile del trasporto di massa in questa sezione della macching, viene ne
contempo ridotta, mentre la velocita assoluta Vi in uscita dd digributore aumenta, in seguito dla
riduzione ddla sezione di passaggio. Quindi, W1 non sara esattamente diretta secondo la tangente
dla linea media nel bordo d'atacco della paa del rotore, ma sara dotata di un certo angolo di
incidenza, come modrato in figura 6.16. All'uscita dd rotore il flusso relaivo segue comunque
I'angolo imposto ddla pda, e quind W, saa inclinto di un angolo b, che resta invariato.
Viceversa, perché s consarvi la portata deve diminuire la componente assde ddla veocita Voax,
essendo rimadta indterata, in questa sezione, I'area di passaggio. Conseguentemente aumenta la
componente tangenzide ddla veocita assoluta dlo scarico Vo Tutto cio fa s che ndla redta
aumentino le perdite, e quindi il rendimento diminuisca Cio spiega la forma chiusa ddle curve
isorendimento tracciate in figura 6.17b sovrgpposte dle curve carateristiche della macching, d
variare dell’ angolo di gperturade digtributore a g.

La figura 6.17c modra infine I'andamento del rendimento a variare ddla portata, risultante ddla
regolazione tramite la variazione del’angolo di gpertura dd didributore. E' inoltre tracciato come
varia I'angolo con la portata. Entrambe le curve $ riferiscono ad un ben preciso vaore, costante, del
sdto, e possono essere facilmente ricavate ddla meappa sovrastante, effettuandone una sezione
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lungo H*. S nota come ora la curva dd rendimento presenti vaori €evati su una gamma piu ampia

A

a 41 = cost

di portate.
H
a) h
b)
H
h
H *
c) aqg
h
Adi
ad2
ads3

H = cost

Figura 6.17 — Curve caratteristiche di una Francis:
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S fa infine notare come il rendimento s annulli per un vaore ddla portata diverso da zero. Il vaore
di portata per cui 9 annulla il rendimento € la portata di marcia a vuoto, e cioe la portata minima
che consente un funzionamento a numero di giri costante senza erogare potenza. Tae portata €
diversada zero in quanto e necessario vincere le perdite.

=
]

Figura 6.18 — Turbina Kaplan.

6.5. Turbine Kaplan

Le turbine Kgplan sono turbine assidi a reazione, il cui campo di utilizzo e limitato dle applicazioni
in cui sano disponibili kass sdti con eevate portate, come nd caso degli impianti ad acqua fluente.
Possono essere condderate |a naturde evoluzione ddle turbine Francis, quando il grado di reazione
raggiunge il suo massimo.

Con riferimento dla figura 6.18, esse s compongono di un didributore a pae fisse, e di una girante
cadterizzata da un numero limitato di pae che possono ruotare tutte indeme in maniera tae da
permettere dla turbina di funzionare in condizioni di ottimo rendimento d variae dela portaa E
sempre inoltre presente un diffusore avale.

Il comportamento della macchina € quindi dd tutto andogo a qudlo ddla Francis, dove pero
ingresso ed uscita da rotore avvengono dla stessa distanza ddl’asse di rotazione dela macching, e
quindi Uy = U, = codtante. Anche in questo caso la condizione di progetto viene consderata quella
per cui il fluso viene scaricato assamente (Vo = 0). A differenza pero della Francis, la regolazione
della portata e fatta agendo sull’angolo di caettamento ddle pae dd rotore. Con riferimento dla
figura 6.19, se viene ad esempio ridotta la portata, cambia la componente asside della velocita in
ingresso a rotore Viax, Senza perd che vai I'angolo dinclinazione dd flusso assoluto a1, imposto
da cio che precede il rotore. La pda dd rotore ruota in maniera tae da dlinears dl’angolo di
incidenza redivo b;. Ma dlora la componente tangenzide della velocita assoluta in ingresso Vi
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diminuisce. Nel’ipotes che il sdto motore non vari, comparira una componente tangenziae della
velocita assoluta alo scarico Vo negativa, e cioeé direttain senso opposto ala vel ocita periferica.

Le curve cadteristiche sono dd tutto andoghe a quele delle Francis, a patto di considerare come
parametro |I’angolo di caettamento delle pale dd rotore d posto di quello ddl digtributore.

Figura 6.19 — Triangoli di velocita al variare della portata (Kaplan).

6.6. Altezza di aspirazione e Cavitazione

Nella decrizione generde ddla turbina Francis s € accennato a fatto che, a vdle dd rotore, €
presente un condotto divergente, detto diffusore. Il diffusore € indltre presente anche nele turbine
Kaplan. Tde condotto ha lo scopo di trasformare parte dell’ energia cinetica del flusso in uscita ddla
girante in pressone, abbassando quindi la pressone dlo scarico del rotore. Se infatti il rotore
scaricase direttamente in amosfera, la pressone a vdle dela girante sarebbe pari dla pressone
amoderica. La presenza di un diffusore, di atezza L, fa s che la pressone dlo scarico del rotore
diminuisca

La presenza dd diffusore € importante per le macchine a reazione veloci, e quindi anche per la
Kaplan, dove laveocita assoluta dl’ uscita ddl rotore pud diventare sgnificativa
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Figura 6.20 — Diffusore.
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Con riferimento dla figura 6.20, gpplichiamo I'equazione di Bernoulli tra la sezione di uscita dd
rotore, indicata con 2, elasezione di uscitadd diffusore, indicata con 3:

P. Vs . _Ps Vo

_2+_2+Z2 __3+_3+Z3 +Y23 (6.63)
rg 29 rg 29

Applichiamo ora Bernoulli tra la sezione di scarico del diffusore 3 e il pelo libero del bacino di
valle, indicato con 3':

2 2
&"'\/_3"'23 :&4'\&"'23' +Ygs (6.64)
rg 29 rg 29
Congderando come origine per il cacolo delle quote la sezione corrispondente a pelo libero del
bacino di vdle (zz = 0), sapendo che qui regna la pressone amoderica s = pam) € che la sua
velocita é trascurabile (V3 = 0), e sgpendo inoltre che I'unica perdita tra i punti 3 e 3 condste
nell’ energia cineticaddl flusso (Y, =V /Zg ), I’ equazione precedente diventa:

Ps _ Pam
rg rg
da cui 9 vede come la pressone dl’'uscita del diffusore Sa inferiore dla pressone atmosferica Ma
risdendo il diffusore la pressone diminuisce, e quindi la sezione di uscita ddla girate, in
corrispondenza della flangia a cui e collegato il diffusore, risulta quella a minima pressone. Ddla
(6.63) g ricava, tenuto conto della (6.65):

& — Patm _ V22 - \/32 _
rg rg 29
Perché non s verifichi cavitazione, anche per le turbine, cosi come per le pompe, sara necessario
imporre che la pressone nd punto di minimo Sa maggiore ddla pressone di evgporazione
ddl’acqua, piu I'eventuale pressone parzide dei gas disciolti. Come per le pompe per0, anche per
la Francis (lo stesso vale per la Kaplan) questa condizione nella redta non s verifica dl’uscita de
rotore, ma leggermente d suo interno, e in prossmita del mozzo, cioe dla base ddla paa Sara
dlora necessario che Sa verificata la seguente disuguaglianza:

P, - Dp 3 P, t+ pg
rg rg
Sodtituendo la (6.66) d ricava che I'dtezza di aspirazione, cos come indicata in figura 6.20, deve

soddisfare il seguente vincol o:

j + _ 2 2
Patm (pv pg) q) - V2 V3 +Y23 (668)
rg 29

- Z; (6.65)

hasp +Y23 (666)

(6.67)

Nasp £
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CAPITOLO 7
COMPRESSORI

7.1.Introduzione

Argomento dd presente capitolo sono le macchine operatrici funzionanti su fluidi comprimibili, e
coé i compresori. Verano andizzai nd  detaglio il funzionamento ed i criteri  di
dimensonamento de  compressori  centrifughi, limitando la trettazione a <oli aspetti  di
funzionamento per i compressori asddi. S dara infine una breve descrizione del cicdo di
funzionamento del compressori volumetrici dterndivi.

La scdta di una tipologia di macchina piuttoso che di un'dtra dipende sostanzidmente dalle
caateristiche ddl’impianto in cui la macchina deve essere inserita; dipende quindi ancora una volta
dalla coppia portata — lavoro richiesta ddl’impianto. Anche per i compressori, cosi come per tutte le
mecchine dudiate fin ora, ono date raccolte informazioni sui principai  parametri  di
funzionamento e aulla loro geometria Tdi informazioni sono dae raccolte sotto forma di
diagrammi, in cui sono riportate le curve isorendimento d vaiare de parametri specifici ws € Ds.
La figura 7.1 riporta il Diagramma di Bajé per i compressori, da cui § nota come, per bass vdori
d ws la scdta cada sui compressori volumetrici rotetivi, mentre per vaori crescenti di ws Sano
preferibili i compressori dinamici, prima quedli centrifughi, poi queli a flusso migo ed infine qudli
assidi. La figura 7.2 modra la curva de rendimento d variare del’ ws, per geometrie ottimizzate.
S nota come i compressori dinamici presentino rendimenti migliori rispetto a qudli  volumetrici.
Ricordiamo che, per un compressore, la velocita angolare specifica e il diametro specifico sono cosi

definiti:

Jo.
(Dh, )¥*
(Dh,)"*

JQ,

dove, nel caso di compressori centrifughi, il diametro D va cadcolato al’ uscitadd rotore.
Come s € viso nd Capitolo 3 reaivo dl'introduzione dlo sudio dele turbomacching, il lavoro
idedle di compressone (rdativo cioé ad una trasformazione adiabetica revershbile, e quindi
isentropica), nel caso di gas pefetto, € funzione dela temperaura dd fluido in ingresso d
compressore, del rapporto di compressione b e dd tipo di fluido:
g 825 8

L, =——RT,¢b ¢ - 1~ (7.3)

9-1 & o
S ricorda che il rapporto di compressone e definito come il ragpporto tra la pressone dl’ uscita del
compressore e qudla in ingresso. Un'espressione identica pud essere ricavata anche per i
compressori volumetrici. E quindi posshile definire un ben preciso legame tra lavoro idede e
rgpporto di compressone. S vede quindi che i compressori volumetrici trovano agpplicazione
qguando sono richieste devate differenze di pressone, da fornire perd a portate limitate. All’ estremo
opposto § trovano i compressori assdi, che vengono usati per fornire sdti di pressione limitati a
grandi portate.
All'interno delle turbomacching, ndla maggior pate ddle goplicazioni indudridi la scdta cade
aulle macchine centrifughe, in quanto accoppiano a rendimenti migliori un funzionamento piu
regolare anche a carichi parzidi, in virtu dd loro minore numero di dadi. Vedremo invece che |l

W, =W

(7.0)

S

D, =D

(7.2)
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comportamento fuori progetto dei compressori assdi € estremamente critico, in quanto influenzato
ddl'insorgere di separazioni dd flusso dale superfic pdari, con conseguente sdlo di intere parti
della macching, che non solo ne compromettono il corretto funzionamento, ma sono causa di
rumore, vibrazioni e possono quindi indurre sollecitazioni a fatica sulle pae, con conseguent
rotture.

L’ applicazione principde dei compressori assdi € nei gruppi turbogas, Sa aeronatici, Sa terrestri,
in quanto elaborano dte portate con bass ingombri e pes. | compressori centrifughi invece, oltre
che in moltissme gpplicazioni indudridi, vengono utlizzati nel gruppi sovra - dimentatori de
motori a combugtione interna, e nel gruppi turbogas inddlati sugli icotteri, cioé in tutte quele
gpplicazioni in cui Sano presenti portate limitate.

Sempre nd Capitolo 3 § € vido come il lavoro rede scambiato tra macchina e fluido risult
espresso, nel caso di approccio mono - dimensonde, dal’ equazione di Eulero qui riportata:
L., =L, =UV, - UV, (7.4)
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Figura 7.1 — Diagramma di Baljé per i compressori.
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Figura 7.2 — Rendimento in funzione di ws per geometrie ottimizzate.
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7.2.1 compressori centrifughi

La figura 7.3 riporta uno schema di massma di un compressore centrifugo, in cui § POSSONO
individuare i suoi componenti principdi: il rotore (impdler), il diffusore e la voluta o cassa a
spirale 1l flusso assoluto in ingresso a rotore e di solito diretto secondo |'asse di rotazione della
mecchina (V1 = Viax). In figura 7.3 il diffusore € in redta diviso in tre parti: una prima parte non
paettata, una seconda paettata ed una terza coincidente con la voluta S osserva come, ne
compressori centrifughi, I'aumento di pressone dd fluido sa dovuto principdmente dl’azione ded
campo centrifugo, e solo in parte dla decelerazione del flusso nei candi paari.

Cominciamo con il definire i triangoli di velocita a cavdlo dd rotore, per poter cdcolare il lavoro
scambiato dallo sadio ed il suo rendimento.

O Vaoluta
TDA
B

Figura 7.3 — Sezioni di un compressore centrifugo.

7.2.1. Triangoli di velocita, lavoro e grado di reazione

Volendo applicare I'andis mono-dimensionde & compressore centrifugo, limitiamo le  nodre
condderazioni a cio che awiene a monte e a vdle ddla paetatura, ad una distanza sufficiente da
essa. S fa notare come buona parte della trattazione che segue e del tutto andoga a quanto fatto nel
caso delle pompe centrifughe.
Con riferimento dla figura 7.3, la sezione di ingresso € individuata da diametro medio D1, cosi
definito:

_Dy, +Dy

o 2

Il triangolo di veocita in ingresso dla macchina giace nd piano assde — tangenzide. Assunto che
il rotore ruoti a veocita angolare cogtante w, la veocita rdativa W1 di cui € dotato il flusso nd
ggemadi riferimento solidde d rotore vale:

(7.5)

W, =V, -U; (7.6)
Proiettando il triangolo ddlle velocita nelle due direzioni, assde e tangenzide, s ricava
Wlax :Vlax :V1 (77)
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V1

b1
Uy
W1

Figura 7.4 —Triangolo di velocita in ingresso al rotore.

Vor Wy

Figura 7.5 —Triangolo di velocita all’ uscita del rotore.

W, =U, (7.8)
Il triangolo di velocita in ingresso é riportato in figura 7.4. La pada de rotore dovra essere quindi
indinata di un angolo by rigpetto dla direzione assde. S fa notare come, nella redta, I'angolo di
ingresso della pda dd rotore non § mantenga costante lungo |'dtezza di paa Infatti, la velocita
periferica aumenta al’aumentare della disanza radide dal'asse di rotazione, mentre la velocita
assoluta V1 resta costante. Ne deriva che la velocita reliva in ingresso a rotore varia in modulo e
direzione lungo I’ dtezza di pda, ed € massmaadl’ apice.

Il triangolo di velocita dl’'uscita giace nd piano radide — tangerzide. Condderiamo inizidmente la
macchina ideale In queste condizioni il fluido subisce una trasformazione isentropica nd rotore.
Ne capitoli precedenti S € sempre ipotizzato che il flusso segua perfettamente la direzione impoga
dale superfic paai. Ndle macchine centrifughe, sa pompe che compressori, e in minor misura
anche ndle macchine assdi, tde condizione dl'uscita del rotore potrebbe a rigori verificars solo
nel caso in cui il rotore fosse composto da un numero infinito di pale, di spessore infinitesmo. Nella
redta il rotore € composto da un numero finito di pae cido comporta che, anche nd caso di
mecchina idedle, e cioé anche in assenza di perdite, il fluso rdativo in uscita dd rotore non segue
la direzione impoda ddla pada, ma ne risulta deviato, anche mantenendo I'ipotes di macchina
idedle.

Condderiamo inizidmente il caso di rotore con infinite pale infinitamente sottili. Con riferimento
dla figura 7.5, un ossarvatore solidae con il rotore vede il flusso lasciare il rotore dotato di una
velocita Wy y, diretta secondo la tangente dla superficie paare nd bordo d'uscita, che forma un
angolo b,y negdivo, con la direzione radide. Per un osservatore fisso invece, il flusso lascia il
rotore, ed entra quindi ne diffusore, dotato di una veocita Voy, le cui componenti radide e
tangenzide s ottengono proiettando il triangolo di velocita:

V2r :WZr (79)
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Vaw =Uz - Wy (7.20)
Nel caso di rotore con un numero di pale finito, pari a z, il flusso rdativo subisce una deflessone
diversa ndl’atraversamento dd rotore, sempre accompagnata da una riduzione della forza agente
lle pde, rigetto d caso con infinite pde | fileti fluidi infati, dl’interno del rotore, piegano in
senso opposto d senso di rotazione. Ne segue che I'angolo dd flusso € minore ddl’angolo
codruttivo ddle pde, e quindi s hanno vdori divers ddle velocitd, ed in particolare una minore
componente tangenzide ddla velocita assoluta Vo, come modrato in figura 7.5. Per quantificare
questa differenza, S definisce un fattore di scorrimento, ddl’inglese dip factor, s :

V2t

V2t,¥

Owviamente questo parametro risulta minore di 1, ed € fornito da corrdlazioni teoriche. Esso inoltre
fornisce la dima della variazione ddl’angolo relativo del flusso rispetto dl’angolo geometrico ddla
pda S fa invece notare come la componente radide della velocita non cambi, essendo imposta
dalla portata e ddle dimensioni ddla corona di scarico del rotore. Cio € ovviamente vero a parita di
portata, quindi quando S congdera un ben preciso punto di funzionamento. Se 9 ragiona invece d
variare del punto di funzionamento, la portata cambia d variare del carico, e quindi anche d variare
dello dip factor.

Il diffusore vedra in ingresso un flusso dotato di una velocita V, indinaa, rispetto dla direzione

radide, di un angolo a.. Il diffusore ha lo scopo di convertire | energia cinetica che il fluido ancora
possede dl’uscita dd rotore in energia di pressone il fluido lascera quindi il diffusore doteto di
unaveocita V3, tipicamente inferiore dlavelocita V.

Ricaviamo I'espressone del lavoro scambiato tra macchina e fluido. Il procedimento & dd tutto
andogo a quanto e gia dato fatto nd caso ddla pompa centrifuga. Il risultato a cui 9 giunge,
nell’ipotes di considerare la macchina idede e il rotore composto da un numero infinito di pde e il
seguente:

S = (7.11)

L,y =U;-U, tanb,, (7.12)

r 2pD2|2

E poi posshile ottenere le curve di funzionamento de compressore in forma a-dimensonde,
introducendo i coefficienti di portataf edi caricoy cos definiti:

Q,

= (7.13)
U ZpD2| 2
_bhy, (7.14)
y U22 *

In queste definizioni, § €& scdta come sezione di riferimento la sezione di scarico dd rotore.
Sodtituendo queste espressioni ndlla (7.12) S ricava

Y x =1-f,tanb,, (7.15)

Anche nd caso de compressori € posshile individuare tre diverse configurazioni delle pde de
rotore, a seconda dd vaore assunto dall’angolo di uscita delle pale dd rotore: in avanti, radidi e
dl’'indietro. Nella redta s usano pde radidi o piegate dl’indietro, ma con angoli di indinazione
decisamente inferiori rigpetto d caso ddle pompe, per evitare condizioni di funzionamento che
comporterebbero eccessve ollecitazioni. La configurazione con pae in avanti viene usata solo per
i ventilatori, dove I'effetto richieto € quelo di aumentare la velocita ddl’aia che lo atraversg,
piuttosto che la pressone. S ricorda inoltre che la velocita assoluta del flusso dl’uscita dd rotore
risulta maggiore nd caso di pde radidi, e via via diminuisce con il diminuire ddl’angolo d'uscita
della pda, che, con la convenzione adottata in figura 7.5, 9 ricorda essere negdtivo. E' dlora owia
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conseguenza che le macchine a pde radidi necesstino dela presenza di un diffusore a vale, per
recuperare |’ energia cinetica che andrebbe dtrimenti persa
Quando s togliel'ipotes relaivad numero di pale, il lavoro idederisultapari a

L., =s L., (7.16)

Se infine 9 toglie I'ipotes di macchina idedle, € necessario anche per i compressori considerare
I'effetto dei due tipi di perdite gia introdotti per le pompe, e cioé le perdite per incidenza
al’imbocco dd rotore e dd diffusore paettato, e le perdite distribuite o di profilo, legate dl’azione
del’ attrito sulle superfici bagnate, fisse e mobili. La figura 7.6 riporta gli andamenti del coefficiente
di caico in funzione dd coefficiente di portata ne divers cas andizzati: (1) caso idede con
infinite pale, (2) caso idede con z pale, (3) caso rede. S nota infine come il lavoro idedle nd caso
di rotore con z pae in redta non vari linearmente con la portata, essendo lo dip factor funzione,
stesso, della portata.

>

f

Figura 7.6 — Curve caratteristiche di compressori centrifughi.

E' opportuno sottolineare come lo dip factor, per quanto definito per una macchina idede, fornisca
una previsone corretta dell’angolo d'uscita dd flusso relativo dd rotore. L’azione ddle perdite s
traduce invece in unariduzione de modulo della velocita

S ricorda che il rendimento del compressore e sempre il rgpporto tra lavoro ideale e lavoro rede, e
che sono possibili due definizioni, a seconda che venga 0 meno condderata persa I'energia cinetica
dlo scarico: un rendimento total to totd e un rendimento totd to datic, entrambi definiti nd
Capitolo 3.

E poi posshile cdcolare il grado di reazione, definito nel caso idede. Supponendo che S consarvi
la componente meridiana della velocita, e cioé che la componente assde ddla veocita in ingresso
sa ugude dla componente radide ddla veocita in ustita ddlo dadio, condizione perdtro
normamente adottata in fase di progettazione, e assumendo inoltre che la variazione di energia
cingticaacavalo dello sadio Satrascurabile, S ricava

Dhs,rot 1- V22 B V12 —-1_ Vz%

c=————— =
Dh

_1. Y
=1-Z (7.17)
s,stadio 2U 2V2t 2U 2V2t 2

Ricordando che il coefficiente di carico varia linearmente con la portata e a seconda dell’angolo di
inclinazione ddle pae, secondo le (7.15) e (7.16), § vede che il grado di reszione cresce d
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diminuire dell’angolo di inclinazione, da pde in avanti a radidi a pde al’indietro. Sapendo poi che
il campo di utilizzo de compressori centrifughi € rigtretto a valori de coefficienti di portata e carico
rigoettivamente dell’ordine di 02 — 0.5 e 0.6 — 0.8, § vede immediatamente come il grado di
reszione Saindicativamente variabile tra0.5 e 0.7.

7.2.2. |l Diffusore

S é detto come lo scopo dd diffusore sia quello di ridurre la velocita del flusso in uscita dd rotore,
trasformando cos I’energia cinetica in pressione. Sara alora necessario redizzare, a vale de rotore
uno O piu condotti divergenti. Il diffusore pud quindi essere 0 meno paettato. Dala conservazione
della portata, supponendo di compensare le variazioni di dendta con una riduzione ddl’dtezza dd
cande, g ricava

V. r = cost. (7.18)
Indltre, nel diffusore non esse lavoro scambiato con I'esterno, trattandos di un emento fisso. Ne
deriva quindi, ddl’equazione di conservezione dd momento dela quantita di moto lungo I'asse di
rotazione:

V,r = cost. (7.19)
avendo trascurato I'azione ddle forze viscose, e supposto le supefici assasmmeriche Cio
implica che la relazione precedente € vera d centro de cande, lontano ddle pareti, e quindi fuori
ddlo drao limite. Ddle reazioni precedenti 9 vede come effettivamente lungo il diffusore il fluido
venga rdlentato, essendo il diffusore a sviluppo radide. Procedendo infaiti lungo il diffusore, il
raggio aumenta, e quindi diminuiscono sa la componente radide da la componente tangenzide
dellavelocita. Restainvece cogtante I angolo di inclinazione dd vettore velocita:

1

Vi
a =tan v =cost (7.20)

r

Ne segue che, nd caso di diffusore non paettato, il flusso procede dlontanandos dd rotore
mantenendo I'angolo che aveva dl’uscita dela girante e decrivendo quella che s chiama una
soirde logaritmica, che atro non e che una traiettoria caratterizzata, in ogni suo punto, da un vaore
del’angolo a costante. Spesso per0 I'dtezza del cande resta costante, per cui se la dendita aumenta,
il flusso seguira unatraiettoria piu tangenziae, e quindi a aumentalungo il diffusore.

Ne deriva dlora che, per ridurre sgnificativamente la veocita, sono necessari sviluppi redidi
elevati, che comportano ingombri elevati, grandi superfici bagnate e quindi dte perdite. Per contro,
hanno un comportamento robusto rispetto ale variazioni di portata.

Il diffusore paettato forza invece il flusso a seguire una traiettoria piu radide, redizzando quindi la
dessa riduzione di velocita su un tragitto piu breve. Esso ha dlora il vantaggio di richiedere
ingombri minori e di presentare minori  superfic bagnete, e quindi minori  perdite 1l suo
comportamento € perd piu critico in condizioni di funzionamento fuori progetto, in quanto soggetto
a posshili separazioni dd flusso che ne riducono il rendimento molto velocemente d variare dela
portata.

7.2.3. Dimensionamento della macchina

Il dimensgonamento della macchina passa atraverso la definizione ddla geometria ddle sezioni di
ingreso e uscita dd rotore, degli angoli di ingresso e uscita del flusso nel rotore e ndl’eventude
diffusore, paettato o meno. A tde scopo, | parametri fondamentai per procedere A
dimendonamento sono la portata smdtita e il rapporto di compressone b, che permette di cacolare
il lavoro idede scambiato ddla macchina con il fluido (ad esempio attraverso |'equazione (3.11)).
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Attraverso la Teoria della Similitudine € possibile scegliere, utilizzando ad esempio i Diagrammi di
Bdjé la coppia numero di giri — diametro specifici che permettono di ottenere il massimo
rendimento. In ogni processo di dimensonamento la drada da seguire non € univoca, cos come |
parametri da definire non sono univocamente determinati. E' invece sempre necessario  effettuare
delle scdte progettudi, e dotars poi di strumenti adeguati per la vautazione ddl’ accettabilita o
meno delle scelte fatte. In questo caso particolare, la strada piu seguita, una volta optato per una
macchina di tipo centrifugo, consse ne fissare un vaore inizide dd numero di giri e di scegliere
una geomeria ottimizzata Cio quindi fissa anche il rendimento ddla macchina che 9 vuodle
ottenere. S ariva quindi a definire una coppia di vadori ws — Ds, a cui Sono associdi il regime di
rotazione, il rendimento della macching, ed il diametro esterno della girante D».

Il passo successvo condste nd dimensonamento delle sezioni di passaggio, in ingresso a rotore
prima, ed in uscita poi. La conservazione ddla portata dice che la portata in massa deve rimanere
costante, ovunque venga calcolata. In particolare, scrittanella sezione di ingresso, fornisce:

m=r VpD,./, (7.21)
essendo /4 I'dtezzadi paa
D, -D
0, = MT“’ (7.22)
er 1 ladengtadd gas, assunto perfetto, cacolata nele condizioni di ingresso, note:
P1

r,=—— 7.23

L RT (7.23

E' dlora necessario stimare i diametri dl’apice e dla base ddla paa. Il diametro dla base ddla pda
coincide con il diametro ded mozzo che, a sua volta, a meno dela tolleranza per il montaggio,
coincide con il diametro ddl’abero. Per cacolare il diametro ddl’dbero 3 effettua una verifica di
resgenza, andando a condderare le condizioni di funzionamento piu critiche. Le condizioni di
funzionamento in cui § hanno le sollecitazioni maggiori sono dl’ avwiamento, dove la coppia € circa
il doppio di qudla in condizioni nomindi di progetto. E' poi buona norma maggiorare ulteriormente
la potenza, e quindi la coppia dl’dbero, ad esempio dd 20%, per tenere conto di eventudi urti o
sovra sollecitazioni:

- 21_2 (7.24)

w
La sollecitazione massima € qudla a torsione, per cui € necessxio imporre che la tensone
tangenzide massma gSa inferiore rigpetto a quela ammisshile dd materide di cui € codituito
I adbero:

C

toa =—Et o (7.25)
Wt
essendo W il momento d'inerzia polare dell’ dbero:
pd;
W, = 7.26
T (7.26)

Noto alora il diametro ddl’abero, lo 9§ maggiora dd 20% per ricavare il diametro dd mozzo, che
coincide con il diametro dlabase ddlapda

La scdta dd diametro dl’gpice ddla pada viene fata imponendo che sano minime le perdite nd
rotore, e che la velocita in ingresso a rotore Sa subsonica. Sgpendo che, nel rotore, le perdite sono
proporziondi a quadrato della velocita rdativa, e sapendo inoltre che la velocita relaiva € massima
in ingresso d rotore dl'apice ddla pda, § scegliera il diametro dl’gpice ddla pda tde da
minimizzare il quadrato dellavelocitardativa, cacolatain questa sezione:

W

=0 7.27
D (7.27)

la
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S ricorda infatti che, in ingresso d rotore, la velocita asoluta Vi non cambia lungo I'dtezza di
pada, mentre varia la velocita periferica U;, e di conseguenza la W;. S tratta dlora di ottenere
un'espressone di Wi in funzione dd diametro dl'apice Questo legame 4§ trova facilmente
ricordando cheil triangolo ddlle velocitain ingresso a rotore € un triangolo rettangolo, per cui vae:

WS =UZ+V/ (7.28)
Questa relazione € vera a quaunque dtezza di pada venga cdcolata Essa puo essere vautata in
particolare dl’ gpice ddlla pda, dove laveocita perifericavae:

D
Ula =W ~

(7.29)

La velocita assoluta in ingresso € sempre la stessa, ovungue venga cacolata, ed e legata dla portata
tramite la (7.21):

m 4m

V, = = 7.30

' rllemgl rlp(Dli - D]i) ( )
Ecco che, sodituendo la (7.29) e la (7.30) nel'espressone della veocita reaiva (7.28), e
procedendo a cacolo ddla condizione di minimo utilizzando la (7.27), 9 ariva a definire il vaore
del diametro dl’ gpice ddlla paa, e quindi ddl’ dtezzadi pda.
A questo punto, dimensionata la sezione di ingresso, nota la portata e il regime di rotazione, €
possibile cadcolare il triangolo di velocita in ingresso d rotore ovunque, ed in paticolare in
mezzeria

A

>
S

Figura 7.7 — Trasformazione nel compressore.

Il passo successivo consste nd dimensonamento della corona di scarico. All’uscita dd rotore €

noto il diametro, e quindi la velocita periferica U,, mentre resta da cacolare I'dtezza di paa /».

Cacoliamo la portata nella sezione di uscitada rotore:

m=r,V,pD,/, (7.31)

In questa relazione le incognite sono tre: I'dtezza di paa, la componente radide ddla velocita e la

dengtar », anch’essacalcolata al’ uscita dd rotore;
_ P

f2= RT,

Tde dendita, essendo il fluido comprimibile, sara in generde diversa da ri, e anche da vaore

corrispondente dlo scarico ddla macching, se il rotore e seguito da un diffusore, come mostrato in
figura 7.7, dove e tracciatas nd piano (h,s), la traformazione che il fluido subisce

(7.32)
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nell’ attraversamento della macchina. Il valore della dendta dl’uscita dd rotore dipende quindi dale
perdite che il fluido subisce ndl atraversamento del rotore stesso. Per cacolarlo € necessario
cacolare pressione e temperatura reale nella sezione 2.

Nel caso idede, lavariazione di entalpiatotae a cavalo dd rotore coincide con il lavoro idede:

Ly =h s - hy (7.33)
ed € un dao inizide dd problema La conoscenza dd rendimento della macchina permette di
cdcolareil lavoro rede, e quindi I’ entdpiatotae dl’ uscita dd rotore:
L

ht2 = hll + h:d

Ricordando che, per un gas pefetto, I'entdpia € proporzionde dla temperatura, € posshile
cacolare latemperatura al’ uscitadal rotore nel caso rede:
L, -V2/2

(7.34)

T,=T,+ (7.35)
p

a pato di conoscere la velocita assoluta dl’uscita del rotore. Per cacolare questa velocitd,

innanzitutto € immediato cacolarne la componente tangenzide. Bada infatti ricordare che il lavoro

redle é pari d lavoro di Eulero, quindi:

V., Lo L (7.36)
U2 Uzhad

Per cacolare la componente radide ddla velocitd, un posshbile approccio condste nello scegliere
una velocita radide dlo scarico ugude dla velocita assde in ingresso (Vo = Vi). Un'dtra scdta
progettude pud invece essre quella di fissare I'angolo dindinazione dedle pade dl’'uscita
Condderando un rotore a pde rivolte dl’indietro, I'angolo d'uscita delle pale dd rotore b, assume
tipicamente vaori d massmo pari a 40° - 50° rispetto ala direzione radide. Scelto quindi un vaore
dell’angolo b, dettato dal’ esperienza, € possibile ricavare la componente radiale della vel ocita:
WZI - Uz - V2t

tanb, tanb,

e quindi conoscere la velocita Vo, che permette il cacolo della temperatura rede T, e I'entdpia h,.
Per calcolare la temperatura Tos, un possibile approccio consste nd fissare il rendimento del rotore,
definito come il rgpporto tra il sato entalpico a cavalo dd rotore in condizioni idedi, e qudlo in
condizioni redi. Con riferimento dla trasformazione tracciatain figura 7.7, vde

V2r = W2r = (737)

h,. - h
hrot =2 2 (738)
hz B hl
E dlorafacile cdcolae I’entdpiahys e latemperatura Tos:
h,, - h h,- h
TZS :Tl + = : :Tl +hrot =1 (739)
p p
Maadloraéimmediato il cacolo dellapressone dl’ uscitadd rotore:
9
A, Gul
P, = PigT2 (7.40)
19

che pemette il cdcolo dela dendta, e quindi del’dtezza di paa dlo scarico del rotore, nota la
velocita assoluta dl’ uscita V.

E infine possbile cdcolare il triangolo delle veocita dlo scaico, e in particolare I'angolo dd
flusso asoluto a. Se il diffusore presente a vdle e pdettato, a, sara I'angolo d'inclinazione delle
pae in ingresso; se invece non é paettato, questo € I'angolo che la traiettoria descritta da fluido
mantiene costante fino dl’ uscita

Inoltre, per avere un’idea della ripartizione dd sdto entdpico tra rotore e diffusore, € possbile
cadcolareil grado di reazione:
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Dh
Dh

srot _ h25 - hl — h2
h3s - hl

- hl
2
dove la velocita dlo scarico idede V3s da diffusore pud essere facilmente cacolata a partire
ddl’entdpia totde e ddle condizioni datiche dl’'ustita dela macchina, note in quanto deti di
progetto.

Nel dimensonamento del diffusore € necessario poi Specificare se esso € pdettato o meno, e ne
ca0 lo sa, scegliere I'angolo di uscita dd diffusore. Fissato tde angolo, € posshile cacolare la
veocita dl'uscita dd diffusore semplicemente ddla conservezione ddl’entdpia totde e ddla
portata. Questainfatti vae (punto 3 di figura7.7):

m =r ,V, pD,/, (7.42)
in cui, per cacolare il diametro esterno del diffusore o S conddera I'dtezza dd cande cogtante (3
= /7), oppure S suppone di compensare le variazioni di dendta con le variazioni di dtezza § 3/3 =
r2€2).

S

c=

(7.41)

s,stadio

ht,Zs - - hl

7.3.1 compressori assiali

A differenza dei compressori centrifughi, i compressori assdi sono macchine multi - sadio, in cui
ogni dadio redizza una limitata compressone dd fluido, in quanto non e piu utilizzata I'azione
dele forze centrifughe. Ogni dadio quindi fornisce un rapporto di compressone limitato, il cui
ordine di grandezza € intorno a 1.2 — 1.4. Nedle macchine assdi il flusso atraversa la macchina
movendos su una traiettoria media che mantiene una distanza cogtante dal’asse di rotazione. Ne
deriva quindi che la velocita periferica risulta costante ovunque venga cacolata (U = Uy).

Procediamo in maniera andoga a quanto fatto nd caso precedente, individuando dapprima i
triangoli di velocita e definendo quindi lavoro, portata, rendimento e grado di reazione.

ROTORE

entalpia h

ROTORE. .
' STATORE

entropia s

Figura 7.8 — Trasformazione e triangoli di velocita in un compressore assiale.

7.3.1. Triangoli di velocita, lavoro e grado di reazione

S suppone di condderare il primo sadio di un compressore operante in condizioni idedi. Con
questa assunzione, il flusso in ingresso dla macching, e quindi in ingresso d rotore, € diretto lungo
I'esee ddla macchina (V1 = Viax), andogamente a quanto viso per i compressori centrifughi.
Congderiamo inoltre lo dadio ripetitivo, per cui la velocita assoluta dl’ uscita dello eatore € ugude
a qudla in ingresso d rotore (V1 = V3). Un'dtra ipotes largamente utilizzata, anche in fase di
progetto della macchina, € quella di condderare costante la componente assae ddla velocita
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Assumeremo pertanto che Vi = Vaax = Viaux. L'dtezza di paa variera quindi per compensare
I"aumento della denstain quanto, dalla conservazione della portatarisulta:

m =r lV]pogl =r 2V2axpo€2 =T 3V3axpo€3 (743)
doveil diametro medio D, € costante ovungue lo s cacali.

La figura 7.8 riporta uno schema de triangoli di velocita a cavdlo dd rotore, triangoli che
giacciono ora ndlo sesso piano, assde - tangenzide. 1l vettore veocita relativa in ingresso d
rotore risultera dlinesto con I’ angolo di inclinazione della pdab 1, e avrale seguenti componenti:

W, =V, (7.44)
W, =U (7.45)

Figura 7.9 —Tipologie di stadi di compressore assiale al variare del grado di reazione.
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All'usita del rotore il flusso segue la direzione impodta ddla superficie pdare. Esso sara quindi
dotato di una velocita rdaiva WS>, inclinata ddl’angolo b, ripetto dla direzione asside. La velocita
periferica resta immutata, e quindi un osservatore fisso vedra il fluido in uscita da rotore, ed in
ingresso dlo statore, dotato di una veocita V., avente le seguenti componenti:

Voge =Wop, =Wy, =V, (7.46)

Vo =U - Wy | (7.47)

Lo datore convertira una parte di energia cinetica in pressone; quindi rdlentera il fluido fino a
portarlo ad avere, a suo scarico, una veocita inferiore e, per I'ipotes di stadio ripetitivo, identica a
guelainingresso dlo sadio:

V, =V, =V, (7.48)
Nel caso di compressore assae, con leipotes fatte, il lavoro di Eulero diventa:
L., =U(v,, -V, )=uUDvV, =uDW, (7.49)

Infatti, essendo la componente assde della veocitd ovunque costante, cos come la veocita
periferica, le variazioni di veocita tangenzide assoluta e rediva coincidono, come mostrato in
figura7.8.

Nel caso rede, € posshile definire dei coefficienti riduttivi delle velocita nd rotore e ndlo datore,
per tenere conto delle perdite che il fluido subisce ne divers organi ddla macchina E possibile
dimograre che il rendimento dello dadio, fissati questi coefficienti di perdita, € funzione dd
coefficiente a-dimensonde di portatae del grado di reazione:

h=f(f,c) (7.50)

La figura 7.9 riporta le diverse tipologie di dadio di compressore assde d variare dd grado di
reazione, fissati i coeffidenti adimensondi di portata e lavoro. S nota come, d variare dd grado
di reszione, cambi la forma de triangoli ddle veocita, cambi I'inclinazione dele pde e cambi
anche la ripartizione dd lavoro tra rotore e satore. Ci 9 chiede dlora se essta un valore del grado
di reazione che permette di ottenere il massmo rendimento. Procedendo nd modo usuae, e cioé
derivando |'epressone dd rendimento rispetto a grado di reazione e eguagliando il risultato a
zero, 9 ricava che il vaore ottimo dd grado di reazione € pari a 0.5, quaunque Sa il coefficiente di
portata. A questo risultato § poteva giungere anche intuitivamente. Badti infetti pensare che la
scelta ¢ = 0.5 implica di ripartire equamente il sdto entapico su rotore e datore, che quindi
dovranno impatire d flusso la sessa compressone, redizzando quindi gli stess rapporti di
vaiazione ddle sezioni di passaggio. E dlora posshile utilizzare candi pdai divergenti con
buone prestazioni in entrambe le paettature, che quindi lavoreranno entrambe con buoni
rendimenti. Se viceversa § carica di piu uno de due, ce ne s¥a sempre uno (rotore nel caso di
grado di reazione eevato, statore nel caso opposto) affetto da elevate perdite.

7.3.2. Comportamento fuori progetto

Come gia accennato in precedenza, il comportamento fuori progetto dei compressori assdi e
critico, per il sopraggiungere di fenomeni legati dla separazione delo drato limite ddle supefici
paari. Se ad esempio diminuisce la portata in ingresso d compressore, cambia la velocita assoluta
in ingresso d rotore Vi, mentre la velocita periferica resta costante. Di conseguenza varia I'angolo
di incidenza dd flusso sul rotore, che aumenta, ed aumentano anche le perdite. Ad un certo punto lo
drato limite 9 separa sul lato in depressone, portando al’insorgere dello stallo. Un fenomeno
andogo pud veificars anche a bass regimi di rotazione e per vaori devati ddla portata. In questo
ca0 lo drato limite S separera sull’dtro lato della pda (lato in pressone), come conseguenza di
un’incidenza negetiva dd flusso sul rotore.

In queste condizioni, il flusso in ingresso d rotore non vede piu le variazioni di sezione che erano
impose ddle supefic pdai, ma le sezioni aumentano meno, e quindi il fluido subisce una
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compressone pazide, o addirittura nessuna  compressione. Al limite, il flusso  risulta
completamente separato, e il compressore non € piu in grado di funzionare. Ecco che quindi
I'insorgere ddlo ddlo, podtivo o negativo, impone de limiti dle condizioni di funzionamento de

comprre.
Y,
k =

pR—=

Figura 7.10 — Schema di un compressore volumetrico alternativo.
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Figura 7.11 — Ciclo descritto da un compressore alternativo: a) ideale e b) reale.

7.4.Compressori alternativi

| compressori dternativi congstono di un cilindro a cui interno scorre uno dantuffo (figura 7.10).
volume spazzato dd pistone codtituisce la cilindrata, che non é dtro che la differenza tra il volume
occupato da fluido a punto morto inferiore e quello corrispondente d punto morto superiore. Née
clindro sono preticate opportune gperture, per I'ingresso e |'uscita dd fluido, che viene regolata
grazie al’gpertura e chiusura di vavole. Ess eaborano piccole portate, fornendo eevati incrementi
di pressione. Il ciclo che descrivono, tracciato in figura 7.11 nd piano (p,V), essendo V il volume,
consste idelmente di due trasformazioni isentropiche collegate da due isobare. Il punto 1
corrisponde d punto morto inferiore, mentre il punto morto superiore coincide con il punto 3. La
clindrata é dlorala differenzatrai volumi corrigpondenti a queste due posizioni:

Cilindrata =V, - V, (7.51)
S nota come il volume non pud annullars, ma esste un volume morto, 0 pazio morto, dovuto a
fatto che lo stantuffo non pud andare a shattere contro latestadel cilindro.

Quando il pisone 9 trova d punto morto inferiore le valvole vengono chiuse. 1l volume e occupato
ddla caica freca A queto punto lo dantuffo sde e il fluido contenuto ne cilindro viene
compresso. Nelle pompe volumetriche la compressone é igtantanea, perché in presenza di fluido
incomprimibile, appena lo dantufo comincia a risdire, la pressone aumenta immediatamente e
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comanda subito I'apertura ddla vavola di uscita Nd caso di fluido comprimibile invece, la
pressone nd cilindro aumenta gradudmente, man mano che lo santuffo scorre nd cilindro, dd
punto morto inferiore aquello superiore.

Nell'ipotes di consderare il processo idede, in assenza di scambio termico con I'esterno, la
trasformazione che subisce il fluido € una compressione isentropica (1-2 in figura 7.11a). Quando la
pressone nd cilindro raggiunge il vaore dedderato, essa comanda I'gpertura della vavola di
scarico. A questo punto la pressone dl'interno del clindro reta codtante, perché € in
comunicazione con la zona del circuito ad dta pressone, mentre lo stantuffo prosegue la sua corsa
fino d punto morto superiore, spingendo fuori il fluido. La tresformazione 2-3 € dlora una
trasformazione a pressone codante, ma a massa varigbile. Giunti d punto 3, lo santuffo inverte il
moto, e quindi la pressone ne cilindro tende a scendere, comandando la chiusura ddla vavola di
scarico. Man mano che lo dantuffo retrocede, il fluido che e rimaso dl’interno dd clindro
espande, secondo una trasformazione adiabatica isentropica (3-4 in figura 7.11a), se ancora S
assume il processo idede senza scambi di cdore con I'esterno. Ad un certo punto lungo
I’espansone, la pressone scende ad di sotto dd vadore che comanda I'gpertura della vavola di
aspirazione. Lo stantuffo continua a retrocedere e la nuova carica entra nd cilindro, ristabilendo le
condizioni inizidi.

S fa notare che, se cambiano le condizioni dl’aspirazione, perché ad esempio varia la temperatura
0 la pressone, il volume V1 non cambia, mentre cambiera il volume specifico, e quindi la porteta in
massa aspirata.

Il lavoro scambiato tra macchina e fluido in condizioni idedi in un cido e pai dl’aea racchiusa
ddle trasformazioni:

Lscico =@ PV =¢Vdp (7.52)

Il lavoro viene scambiato in tutte e quattro le trasformazioni: da 1 a 2 9 trata di lavoro di
compressione, da 2 a 3 lavoro di pulsone, in quanto S fa uscire una certa quantita di fluido, da 3 a4
egpande, per cui € il fluido a cedere lavoro dlo santuffo, e infine da 4 a 1 9 ha ancora il fluido che,
entrando, spinge lo dantuffo. Detto b il rapporto di compressone e supposto il fluido un gas
perfetto, il lavoro vae:

Ls,ciclo = Cv (TZ - T1)+ Ps (V2 - VS)- Cv (T3 - TA)- pl(Vl - V4) (753)
spendo che, grazie dl'isentropicitd delle tresformazioni 1-2 e 3-4, T,/T,=T,/T,, e

V, N, =V, N, s ricava, con semplici passaggi:

g_l T
542
17 (7.54)

e
Ls,ciclo = %—pl(\/l - V4 )(;b p

Se poi 9 cdcola il lavoro scambiato per unita di massa, e quindi non piu quelo scambiato sul ciclo,
s torna dla forma generde riportata nel primo paragrafo (equazione (7.3), essendo la quantita di
gas introdotta nel cilindro ogni ciclo pari a rl(Vl - V4).

Nel caso rede, per far s che il fluido esca dd cilindro ed entri nel condotto di mandata, dl’interno
del clindro s dovra raggiungere una pressone leggermente maggiore rispetto a ps. Anaogamente,
per agevolare I'ingresso della nuova carica, la pressone scende sotto pi, in fase di agpirazione.
Quedsti due effetti tendono entrambi ad aumentare I'area racchiusa ddle trasformazioni, come
mogtrato in figura 7.11b, e quindi sara necessario fornire piu lavoro.

Bibliografia:
Compressori di gas, C. Casci, Stampa Tamburini Editore — Milano
Macchine Termiche, G. Cornetti, Ed. || Capitdlo Torino
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CAPITOLO 8
IMPIANTI A VAPORE

8.1.Introduzione

Per la produzione di potenza elettrica si usano impianti basati prevalentemente sul Ciclo Rankine,
rappresentato schematicamente in figura 8.1. Tale ciclo sfrutta il cambiamento di fase dell’ acqua o
di atri fluidi, e trova applicazione nei seguenti impianti:

» Centrali Termoelettriche (combustibili fossili)

» Centrali Nucleari

» Centrali Geotermiche

» Centrai Solari

Figura 8.1. Ciclo Rankine.

8.2.Proprieta del vapore d’acqua

Ci limitiamo dla trattazione di cicli in cui il fluido evolvente sia acqua. Il comportamento
dell’ acqua € completamente descritto se si ha a disposizione il suo diagramma di stato, sotto forma
grafica come Piano di Mollier, o attraverso le Tabelle del vapore, saturo e surriscaldato. In figura
8.2 e rappresentato il Diagramma di Mollier nei piani (h,s) e (T,s). In entrambi i piani e possibile
identificare una zona in cui |I’acqua € nella fase liquida, una zona in cui € in fase gassosa (vapore
secco) ed una intermedia di passaggio di stato, in cui fase liquida e gassosa coesistono (vapore
umido). Si chiama curva limite inferiore la curva che separa la zona di liquido dalla zona di

passaggio di stato, e curva limite superiore quella che separa la zona di passaggio di stato da quella
del vapore secco. Queste due curve racchiudono quella che va sotto il nhome di campana, che non é
altro che la zona di passaggio di stato, in cui le linee a pressione costante coincidono con quelle a
temperatura costante. Tali linee assumono la denominazione di isotermobariche. |l vertice della
campana e il punto critico (per = 221.2 bar, T, = 374.15 °C). Al di sopra di questo punto il
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passaggio di stato liquido — vapore avviene senza fasi intermedie. In figura 8.2 sono inoltre indicate
le isobare, le isocore, le isotitolo e cosi via

Nel diagramma di stato esistono zone limitate in cui I’acqua puo essere considerata un liquido
perfettamente incomprimibile, e il vapore un gas perfetto. Con riferimento ala figura 8.3, €
possibile identificare diverse zone. A sinistra della campana, il liquido pud essere considerato
incomprimibile purché s trovi a temperature moderate (zona 5 in figura 8.3). Man mano che la
temperatura sale, la densita comincia a variare e il liquido diventa ad ata comprimibilita (zona 6).
All’interno della campana, per bassi valori della temperatura, e quindi anche della pressione, il

vapore presente nella miscela bifase pud essere trattato come un gas perfetto (zona 1). Se pero la
temperatura sale, cominciano a verificars effetti di gas reale, per cui la frazione di vapore presente
nella miscela bifase non puod piu essere assimilata a gas perfetto (zona 3). Anche nella zona del

vapore surriscaldato, al di sotto dell’isobara critica, s distinguono due zone, una a bassa pressione,
in cui I'ipotes di gas perfetto € applicabile (zona 2), ed una a piu ata pressione (zone 4), dove, per
la presenza di vapore ad alta densita, s verificano effetti di gasreae. Al di sopradel punto critico, e
per pressioni superiori ala pressione critica (zona 7), il fluido non puo essere considerato un gas
perfetto, in quanto si ha la presenza di un fluido che e a meta strada tra un liquido e un gas. Il

vapore pud huovamente essere considerato un gas perfetto ad alta pressione e temperatura (zona 8).
Quando pero la temperatura raggiunge i 2000-3000K, la comparsa di fenomeni di dissociazione
molecolare fa si che il fluido presenti elevati effetti di gas reale.

e oy
= 4000 — y
2
3 ! Z | Pumtc ;. costanle
= i bk .| Jsoterma critica SMCO v = costanle
3000 — | Licpuigie p = costania
sature
Punic | e
= critico
7 i ; anrf':i:fm k = costante
i N y . i Vapore sature __,_.e'l-"ﬂpﬂfﬂ saturo
A /// Isatitalo f{_}""
{ﬁ%qﬁmﬂ saturD / ™ T = costante
000 - f//
e A | RS S RN RN (S £ [k (kg-K)]
3 4 5 [ I ] a
= [led g - 1]

Figura 8.2. Diagrammi (h,s) e (T,s) per |’acqua.

Si ricorda che la relazione pV? = cost, valida per trasformazioni isentropiche, pud essere scritta
anche per il vapore, ma ora g non € piu il rapporto tra i calori specifici a pressione e volume
costante, ma varia da punto a punto, come mostrato a destra in figura 8.3. Esso, nella zona 2,
assume valori tra 1.3 e 1.33. g risultera essere quindi funzione della temperatura e dell’ entropia,
secondo la definizione seguente:

SR de 8.1)

pelv g

L’ effetto di gas reale causa una riduzione del volume specifico, rispetto all’ipotesi di gas perfetto.
Ricordando che il lavoro, nel caso ideale, é dato da:

L, = ¢vdp (8.2)
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Figura 8.3. Diversetipologiedi fluido nel piano (T,s).

Ne segue che il lavoro di espansione di un gas rede risultera inferiore, cosi come la temperatura di
fine trasformazione, e cio a causa dell’ azione delle forze intermolecolari. Quando si ha a che fare
con un gas rede, |'equazione costitutiva che pud essere utilizzata in sogtituzione ala classica
equazione dei gas perfetti, € ad esempio |’ equaziore di Van der Waals:

g% +Vi2§(v - b)=RT (8.3)

dove a e b sono coefficienti correttivi.

8.3.Ciclo Ideale

8.3.1. Ciclo a vapore saturo

Consideriamo il ciclo tracciato, nei piani (T,s) e (p,v) in figura 8.4. Nella stessa figura e disegnato
lo schema d’impianto che realizzatale ciclo.
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Il ciclo descritto dal fluido comprende 5 trasformazioni: una compressione in fase liquida (1-2), un
riscaldamento a pressione costante (2-3), un passaggio di stato o evaporazione (3-4), un’espansione
in zona bifase (4-5) e un nuovo passaggio di stato o condensazione (5-1) per riportare il fluido alle
condizioni iniziali. S tratta quindi di un ciclo chiuso, in cui il fluido evolvente e sempre lo stesso,
qualunque sia la trasformazione considerata. |l ciclo tracciato in figura 8.4 fa riferimento ad un caso
ideale. Si suppone cioe di considerare le macchine ideali, assenza di perdite di calore verso |’ esterno
e di perdite di carico nel condotti di collegamento dei diversi elementi dell’impianto cosi come negli
scambiatori di calore presenti.

Bis

_F--"""'H-H LT

— Turbine |1
b
Steam -]
Q_I P— | generator

Condenser —f——p
- Q2

Pump

sz_

Figura 8.4. Ciclo ideale a vapore saturo.

La trasformazione 1-2 avviene in una stazione di pompaggio attraverso una pompa, e richiede un
assorbimento di potenza dall’ esterno pari a:

P, - Py

P, =m,L,q =m,

(8.4)

essendo m, la portata di fluido evolvente nel ciclo.

Le trasformazioni 2-3 e 3-4 avvengono in un generatore di vapore o caldaia. Sono trasformazioni a
pressione costante, in cui s ha I’introduzione di calore nel ciclo. Nel generatore di vapore I’ acqua
viene inizidmente riscaldata in un elemento detto Economizzatore. Raggiunta la temperatura di
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saturazione corrispondente alla pressione di evaporazione (pari alla pressione in uscita dalle
pompe), I’acqua inizia ad evaporare. |l processo di evaporazione avviene lungo un’isotermobarica,
ed é redlizzata nell’ evaporatore. Il calore necessario perché avvengano queste trasformazioni e
fornito, ad esempio negli impianti termoelettrici, dalla combustione di un combustibile fossile,
carbone piuttosto che olio combustibile. Questo calore rappresentail calore entrante nel ciclo Qs:

Q.= Jds =h, - h, (8.5)

La trasformazione 45 avviene in una turbina. La turbina sara collegata ad un alternatore. La
potenza utile erogata dalla turbina, al lordo quindi di eventuali perdite nelle trasmissioni, sara pari a:

Pt =m, Lt,s =m, (h4 - h5) (86)

La trasformazione 51 avviene infine in un condensatore. Questo elemento non é altro che uno
scambiatore di calore a superfici, in cui il fluido bifase viene fatto condensare. Il caore di
condensazione Q. uscente dal ciclo viene ceduto ad un fluido secondario di raffreddamento. Esso
vale:

Q,=@gds=h;- h, (8.7)

Per un ciclo chiuso, s definisce rendimento del ciclo il rapporto tra effetto utile e quanto s spende
per ottenerlo. Nel caso del ciclo a vapore, |’ effetto utile € la potenza netta uscente dal sistema, e
quindi la differenza tra quella prodotta dalla turbina e quella assorbita dalla pompa. Per produrre

questa potenza netta, € necessario fornire a ciclo una potenza termica Ql. Il rendimento risulta
quindi:
P, P-P
h=-t=—gF (8.8)
Q Q
La portata di acqua in circolo nell’impianto € ovunque la stessa, quindi a posto delle potenze si
possono utilizzare i lavori ei calori specifici al’unita di massa:
L -L
h = e

Q,
Si deve notare che il lavoro assorbito dalle pompe é trascurabile rispetto a quello fornito dalla

turbina. Cio é dovuto a fatto che il volume specifico dell’ acqua in fase liquida € molto piccolo, e
2

quindi il lavoro assorbito dalla pompa L, = cydp risulta molto ridotto se confrontato con quello
1

(89)

5
dellaturbina L, = cydp, doveil fluido evolvente e vapore ad alta temperatura, e quindi dotato di un
4

volume specifico decisamente maggiore. Essendo le macchine attraversate dalla stessa portata in
massa, € evidente che la pompa assorbira una potenza nettamente inferiore rispetto a quella erogata
dalla turbina. Se ad esempio s pensa di far subire al liquido un incremento di pressione pari a 80
bar nella pompa, il lavoro assorbito sara pari a 8 kJ/kg. L’ ordine di grandezza del lavoro fornito
dalla turbina e nettamente maggiore, aggirandosi intorno agli 800 kJkg.

Considerando trascurabile il lavoro assorbito dalle pompe, il rendimento del ciclo diventa:

L
Q, (810
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Sorgente Calda
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L, = Area

Tmin
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Figura 8.5. Ciclo ideale a vapore saturo.

E’ quindi evidente la ragione per cui il ciclo a vapore non venga normamente rappresentato nel
piano (p,v), in quanto in questo piano le trasformazioni nella pompa e nella turbina risultano
analoghe, cosi come mostrato in figura 8.4, fornendo quindi una rappresentazione fuorviante
dell’importanza relativa delle trasformazioni.

Dal bilancio energetico applicato al ciclo, eguagliando la somma delle energie entranti a quella delle
energie uscenti, s ricava

Lo-L,=Q;-Q, (8.11)

che, sostituita nell’ espressione del rendimento, fornisce:

h=1- Q (8.12)
Q

Questa formulazione del rendimento del ciclo indica solamente qual’ € la percentuale di effetto utile
e quant’é I’ entita del calore rigettato nell’ ambiente, ma non permette di identificare dove le perdite
effettivamente avvengono. Per cercare di individuare le sorgenti di perdita, s preferisce utilizzare
una forma aternativa dell’espressione del rendimento, in cui compaiano esplicitamente le
irreversibilita:
[*]
a DSiTmin

-— 8.13
Carnot Ql ( )
Questa espressione, che fornisce esattamente |o stesso valore della (8.8), fa uso del rendimento di
un ciclo di Carnot di riferimento, ossiadel ciclo di Carnot che evolverebbe tra le stesse temperature
minima e massima del ciclo, come mostrato in figura 8.5:
hCarnot =1- Tmin (814)

Tmax

In guesta analis s assume cioe che la sorgente cada sia collocata ad una temperatura
corrispondente alla Tmax del ciclo che, in questo caso, coincide con la temperatura di evaporazione.
La sorgente fredda s trova invece alla Tmin del ciclo, coincidente con la temperatura di
condensazione. |l ciclo a vapore saturo e pertanto quello che pitu si avvicinaal ciclo di Carnot. Esso
tuttavia non ne raggiunge il rendimento in quanto, pur avendo supposto ogni trasformazione ideale,
presenta una fase di introduzione di calore a temperatura variabile (2-3), in cui il cadore viene
scambiato (tra sorgente e fluido) con differenze finite di temperatura, che quindi comporta la
presenza di irreversibilita

h =h
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Un ulteriore parametro fondamentale per descrivere le prestazioni di un ciclo a vapore € il lavoro
utile. Nel caso ideale, I’ area racchiusa dalle trasformazioni rappresenta il lavoro utile:

L, =Q,-Q,=(ds-gds (8.15)

E’ quindi evidente che, per aumentare il lavoro fornito dalla turbina sara necessario aumentare il piu
possibile I'area racchiusa dal ciclo. Questo pud essere ottenuto diminuendo la temperatura di
condensazione e aumentando quella di evaporazione.

| cicli a vapore saturo vengono usati solamente nelle centrali nucleari e in impianti geotermici, dove
la sorgente termica S trova a bassa temperatura. Essi possono raggiungere rendimenti, nel caso
ideale, dell’ordine del 30-35%. Per superare questi inconvenienti e ottenere cicli termodinamici
caratterizzati da rendimenti maggiori s introduce il ciclo a vapore surriscaldato.

8.3.2. Ciclo a vapore surriscaldato

Con riferimento alla figura 8.6, il ciclo a vapore surriscaldato s differenzia da quello a vapore
saturo per la presenza, nel generatore di vapore, di una terza zona, detta surriscaldatore. Il vapore
in uscita dall’ evaporatore entra n un ulteriore scambiatore di calore in cui s riscalda fino ala
temperatura Tsy (dal’inglese super heat). Il fluido che entra in turbina € quindi un vapore
surriscaldato, che ha tutte le caratteristiche di un gas perfetto. L’introduzione del surriscaldamento
ha divers effetti benefici. Innanzitutto aumentail lavoro utile L, avendo aumentato I’ area racchiusa
dal ciclo, nel caso ideale. Inoltre vedremo che aumenta anche il rendimento del ciclo, avendo
aumentato la temperatura media di introduzione del calore.
| 1 &

Turbine :D
. Sleam
generalor

r— |

{ Condenser  ——f—pe-

Pump

Q |

S Ls

Figura 8.6. Ciclo ideale a vapore surriscaldato.

L"aumento di rendimento conseguente all’introduzione del surriscaldamento puo essere facilmente
spiegato se s immagina di suddividere il ciclo in tre cicli elementari, cosi come schematizzato in
figura 8.7. Ricordando che il rendimento di un ciclo e tanto maggiore quanto piu e grande la
differenza tra le temperature medie di introduzione e cessione del caore, € evidente che il
rendimento del ciclo | & sicuramente inferiore rispetto a quello del ciclo Il il quale €, a sua volta,
inferiore rispetto aquello del ciclo l11:

h| <h|| <h||| (8.16)
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Il rendimento complessivo del ciclo surriscaldato pud essere facilmente calcolato come la media
pesata sui calori entranti del rendimenti del singoli cicli. Basta infatti ricordare che la relazione
(8.12) puo essere scritta per ogni ciclo, cosi come per il ciclo complessivo, per cui s ricava:

h = Ql - Qz - (Ql' Qz)l +( 1- Qz)” +(Q1 - Qz)m :hIQ]I. +h|| 1II +h||| 1III (8.17)
Q, Q +Q) +Qf Q) +Ql' +Q!!

Ma allora, seil rendimento del terzo ciclo, quello introdotto con il surriscaldamento, € maggiore del

rendimento del ciclo saturo di partenza, il rendimento finale del ciclo a vapore surriscaldato sara

una via di mezzo tra i due, e quindi sicuramente maggiore del rendimento del ciclo saturo di

partenza.

4 ; : @

S

Figura 8.7. Suddivisione del Cicloidealein trecicli elementari.

8.4.Ciclo Rankine reale

Prima di analizzare nel dettaglio i parametri che influenzano il rendimento dell’impianto,
consideriamo il caso di ciclo reae rappresentato in figura 8.8, cioé quel ciclo in cui, rispetto al caso
ideale, s introducono le irreversibilitain fase di compressione del liquido e di espansione in turbina.
Si continuano invece ad assumere nulle le perdite di calore verso I’ esterno, cosi come le perdite di
carico nelle tubazioni e negli scambiatori.

Analizziamo le diverse trasformazioni che costituiscono il ciclo. Si fa presente che, in tutte le
macchine e componenti di impianto che analizzeremo, assumeremo sempre che sia trascurabile la
variazione di quota cosi come di energia cineticatraingresso e uscita. Con queste assunzioni, le due
forme dell’ equazione dell’ energia per sistemi aperti al flusso di massa a nostra disposizione sono le
seguenti:

out

L.~ L, = ¢ydp (8.18)

Le +Qe = hout - hin (819)
Ogni elemento costitutivo dell’impianto verra analizzato inizialmente come se fosse una scatola
nera. Si vedra quindi cosa succede tra ingresso e uscita, tenendo conto delle perdite nelle macchine
attraverso la definizione di opportuni rendimenti. Si ricorda inoltre che le trasformazioni nelle
macchine afluido, pompe e turbine, sono comunque adiabatiche.

8.8



Pompa: la trasformazione 1-2 avviene in una o piu pompe. Se s considerano le macchine idedli, il
punto di fine compressione 2 si trova alla stessa entropia del punto 1. Il lavoro ideale assorbito dalla
macchina, essendo il fluido incomprimibile, vale:

I—p,id :VDp = h2$ - hl (820)

Figura 8.8. Ciclo Rankinereale.

Se viceversa la macchina € reale, il punto di fine compressione s trovera alo stesso livello di

pressione del caso idedle, ma ad un’entropia maggiore. Detto hp il rendimento della pompa,
definito come il rapporto tra lavoro ideale e lavoro redle, il lavoro reale sara:

— I‘PJd -
L, =2 =h, - h, (8.21)
p

E’ inoltre possibile valutare anche la temperatura del fluido all’ uscita della macchina. Trattandos
sempre di liquido, la variazione di entalpia dovuta alle irreversibilita e esprimibile in termini di
variazione di temperatura:

hz - hzs = C(Tz - TZS) (8-22)
essendo c il calore specifico dell’ acqua, pari a4.186 kJkgK.

Si fa notare come I'ipotes di trascurare il lavoro assorbito dalle pompe si traduca nell’ assumere che
la variazione di entalpia a cavalo della macchina sia trascurabile, cosi come la variazione di
temperatura. Ovviamente |0 stesso non puo essere detto per la pressione.

Caldaia: la trasformazione 2-3-4-5 avviene nel generatore di vapore e coinvolge un riscaldamento
in fase liquida fino al raggiungimento delle condizioni di saturazione, a cui segue un passaggio di
fase a pressione e temperatura costanti, ed infine un’ulteriore riscaldamento del vapore ancora a
pressione costante fino ala temperatura di surriscaldamento. |l calore specifico all’ unita di massa
introdotto nel ciclo vale quindi:

Q,=h- h, (8.23)

Turbina: se la macchina é ideale, il punto di fine espansione s trova ala temperatura e pressione
minime del ciclo, e con un’entropia uguale a quella del punto d’inizio espansione (punto 6s in figura
8.1). Il lavoro ideale fornito dalla turbina vale quindi:

Lt,s = h5 - hGS (824)
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Se invece s considera la macchina reale, il fluido in uscita dalla turbina avra la stessa pressione e
temperatura del caso ideale, ma un’entropia maggiore, e quindi un titolo del vapore maggiore.
Introducendo un rendimento adiabatico della turbina h;, anch’esso definito come il rapporto tra
lavoro reale e lavoro ideale:

h. - h
h - 5 6 .
¢ —h5 T, (8.25)
e possibile calcolare il lavoro realmente erogato dalla turbina:
L, =hLs =hs- hg (8.26)

I fluido, lungo I’ espansione, passa da vapore surriscaldato a fluido bifase. Non é quindi utilizzabile
alcuna relazione semplice per il calcolo delle diverse grandezze termodinamiche all’ uscita della
macchina, ma sara necessario utilizzare il piano di Mollier o le tabelle del vapore.

Condensatore: il fluido bifase uscente dalla turbina viene fatto condensare a pressione e
temperatura costanti. Il calore sottratto al fluido vale:

Q,=h, - h, (8.27)

E’ infine possibile esprimere il rendimento del ciclo in funzione del salti entalpici che il fluido
subisce nelle diverse trasformazioni:

= hs- h;)_' f}hz ~hy) (8.28)

Si ricorda come, quanto detto fino ad ora, s riferisca 0 a caso di ciclo ideale o0 a quello in cui
vengono considerate le perdite nelle trasformazioni che hanno luogo nelle pompe e nella turbina
Tutte |le altre ipotesi, e cioé le assunzioni di assenza di perdite di calore verso |’ esterno, di perdite di
carico nel condensatore e nel generatore di vapore nulle, cosi come nei condotti di collegamento tra
i diversi componenti, sono state mantenute per entrambi i cicli. Queste ipotesi fanno si che nella
realta le trasformazioni che il fluido subisce nel compiere il ciclo di lavoro siano diverse, e che il
rendimento dell’impianto reale siainferiore, cosi come la potenza erogata dalla turbina.

Le prestazioni di un impianto a vapore vengono spesso fornite in termini di Consumo specifico
(Heat Rate), che altro non é se non I'inverso del rendimento. Il consumo specifico, pur essendo
concettualmente un parametro adimensionale, viene solitamente calcolato in kcal/kWh, ed esprime
quindi quanta energia termica viene utilizzata per produrre un kWattora:

HeatRate = 8hﬂ = 860% (8.29)

t

essendo 860 kcal = 1 kWh.
Un altro parametro utile nella definizione dellataglia dell’impianto € il consumo di vapore:

Consumodi vapore = q, = 1 (8.30)

ed & normamente espresso in kg/kcal. Esso quindi indica quanti chilogrammi di vapore vengono
prodotti dall’ unita di energia.

8.5.Analisi parametrica

Se s considera il generico impianto a vapore con surriscaldamento, € evidente come le prestazioni
dell’'impianto, lavoro erogato dalla turbina e rendimento del ciclo, siano funzione della pressione di
evaporazione, della temperatura di surriscaldamento e della temperatura di condensazione, oltre
ovviamente del rendimento della turbina:
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h = f(pev 7TSH ’Tcond ’h t ) (831)

Ci chiediamo a questo punto in che maniera questi parametri influenzino il rendimento del ciclo.
Per fare cio, analizziamo I'influenza di ciascuno singolarmente, cominciando dalla pressione di

evaporazione. Come mostrato in figura 8.9, a crescere della pressione di evaporazione
(mantenendola comunque inferiore a valore critico), fissati gli atri parametri, il rendimento subito
aumenta molto, ma questo aumento si riduce di entita al crescere della pressione. Cio € dovuto al
fatto che, pit aumenta la pressione di evaporazione, maggiore risulta la quota di calore introdotto a
bassa temperatura, e cio va in parte a bilanciare I’aumento del rendimento dei tre cicli in cui e
possibile scomporre il ciclo surriscaldato, aumento legato a fatto che, in tutti e tre i cicli, aumenta
la temperatura media di introduzione del calore. Inoltre, al crescere della pressione di evaporazione
lalinea di espansione in turbina si sposta sempre pit a sinistra, comportando una parte sempre piu
estesa di espansione in zona bifase, con quindi un peggioramento del rendimento dellaturbina. Si fa
infatti notare come la presenza, nell’ espansione, di gocce di liquido circondate dal vapore, porti ad
una diminuzione del rendimento della macchina, esercitando le gocce un’ azione frenante sul vapore
che le circonda. Inoltre, I"'impatto delle gocce sulle superfici palari della turbina puo portare a
fenomeni di erosione delle palettature con conseguente deterioramento del funzionamento della
macchina. Negli impianti di piccola taglia s possono tollerare titoli del vapore allo scarico della
turbina non inferiori a 0.85, valore che sale a 0.92 per gli impianti di grossa taglia

L’influenza della pressione di evaporazione sul rendimento di diverse tipologie di cicli a vapore e
ben evidenziata in figura 8.10: oltre al ciclo di Carnot, vengono considerati un ciclo a vapore saturo
con pressione a condensatore pari a 0.05 kg/mn, un ciclo Rankine semplice con uguale pressione
al condensatore e temperatura di surriscaldamento pari a 500°C, e un ciclo a vapore in cui nel

condensatore regna la pressione atmosferica. Dalle curve riportate in figura 8.10 s vede come il

passaggio dal ciclo a vapore saturo a quello surriscaldato comporti tutto sommato un guadagno
piuttosto limitato (il guadagno maggiore del’introduzione del surriscaldamento riguarda
I’espansione in turbind), mentre risulti significativa la caduta di rendimento conseguente
al’instaurarsi della pressione atmosferica allo scarico della turbina. Ovviamente, qualunque sia il

ciclo considerato, e ben lontano dal raggiungere il rendimento del ciclo di Carnot equivalente
(con Tmax = 500°C).

Aumentare |la pressione di evaporazione quindi conviene fino ad un certo punto, a meno che questo
aumento non Sia accompagnato da altri accorgimenti, come ad esempio un incremento della
temperatura di surriscaldamento. Le figure 8.11 e 8.12 illustrano I’ influenza combinata di questi

due parametri.
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Figura 8.9. Influenza della pressione di evaporazione sul ciclo Rankine.

8.11



La figura 8.11 in particolare mostra come la pressione di evaporazione corrispondente al massimo
rendimento aumenti a crescere della temperatura di surriscaldamento. Inoltre, aumentare detta
temperatura comporta un guadagno di rendimento, la cui entita tuttavia si riduce progressivamente,

COSi come avviene per la pressione.
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Figura 8.10. Effetto della pressione di evaporazione sul rendimento del ciclo saturo,
surriscaldato e a scarico atmosferico.
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Figura 8.12. Effetto della temperatura di surriscaldamento sul rendimento del ciclo.

La figura 8.12 mostra infine come la temperatura di surriscaldamento sia poco influente per gli

impianti a vapore sub-critici. Per aumentare il rendimento del 10% la temperatura dovrebbe infatti

raddoppiare, passando da 500°C a 1000°C. Si fa perd notare come esista un vincolo sulla
temperatura di surriscaldamento, vincolo dettato da ragioni di convenienza economica. Tale limite
si assesta sui 500 — 600°C, ed € imposto da considerazioni riguardanti i materiali utilizzati per la
costruzione del generatore di vapore. Va infatti sottolineato come il generatore di vapore costituisca
il componente pit ingombrante, insieme a condensatore, di tutto I'impianto a vapore, e quello che
s trova ad operare, in regime continuo, con temperature elevate.

La scelta della tipologia di materiali con cui realizzare il generatore di vapore vincola quindi la
massima temperatura del ciclo. Se infatti si volesse andare oltre i 600°C sarebbe necessario passare
a leghe a base di nichel o cobalto, decisamente molto piu costose. Aumentare la temperatura di

surriscaldamento oltre questo limite comporterebbe un aumento del rendimento dell’impianto che
economicamente non paga il maggior investimento iniziale.

L’ultimo parametro che influenza il rendimento del ciclo e la temperatura di condensazione. Con
riferimento alla figura 8.13, in cui é riportato un ciclo ideale, un abbassamento della temperatura di
condensazione da Tk a T comporta un aumento del lavoro utile, pari al’aumento dell’area
racchiusa dal ciclo (2'266’). Il valore della temperatura di condensazione e perd imposto dalla
temperatura dell’acqua di raffreddamento Tgr, dal’aumento di temperatura che I’acqua di
raffreddamento subisce nell’ attraversamento del condensatore DTg, funzione della portata d’ acqua
di raffreddamento, e della minima differenza di temperatura tra i due fluss DTy, a sua volta
imposta dalle superfici di scambio termico presenti, traloro legate dal seguente bilancio termico:

Qz = QHZO =m,,cDT, =USDT,, (8.32)
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Figura 8.13. Effetto della temperatura di condensazione.

dove DT, € la differenza di temperatura media logaritmica. Per poter abbassare la temperatura di
condensazione € allora necessario, fissata la temperatura dell’acqua di raffreddamento, o
aumentarne la portata, riducendo quindi DTg, 0 aumentare le superfici di scambio termico,
riducendo DTmin, O entrambe le cose.
Se s hanno a disposizione grandi quantitativi d’acqua, € possibile ottenere temperature di
condensazione dell’ ordine dei 20°C. Se infatti s suppone di avere acqua a 6°C, che subisca nel
condensatore un incremento di 8°C, e che le superfici di scambio termico siano tali da garantire una
minima differenza di temperatura di 7°C, la temperatura di condensazione risulta pari a 21°C. E’
necessario valutare se lo sforzo richiesto per ottenere tale abbassamento di temperatura sia
economicamente vantaggioso.
E' possibile dimostrare che I'abbassamento della temperatura di condensazione comporta un
aumento del rendimento del ciclo. Abbiamo gia detto che aumenta il lavoro utile, aumento che pud
essere approssimativamente cosi quantificato:
DL =DT,Ds = T, - Tk¢)r_'i_—x
k

essendo r il calore di condensazione alla temperatura Ty e X il titolo del vapore a fine espansione.
Ancheil calore entrante nel ciclo aumenta:
DQ, =cDT, (8.34)
Ne segue che la variazione di rendimento del ciclo conseguente ad un abbassamento di temperatura
di condensazione vale;
Dh = X (8.35)

cT,
Se s suppone ad esempio di avere unatemperaturainiziale di condensazione di 32°C, con un titolo
del vapore pari a 0.9, s ottiene un aumento di rendimento di 1.71%. Ne segue quindi che il
rendimento termodinamico del ciclo aumenta, mentre diminuisce il titolo del vapore allo scarico
della turbina. Bisogna pero valutare quali possono essere gli svantaggi, che portano a definire
un’ ottima temperatura di condensazione. Innanzi tutto, si rende necessario aumentare le superfici di
scambio termico, con conseguente aumento del costo del condensatore. Aumenta inoltre la potenza
assorbita dalle pompe di circolazione, sia lato impianto, sia lato acqua di raffreddamento,
aumentando il salto di pressione che queste devono fornire. Un altro aspetto importante riguarda le
dimensioni della corona di scarico della turbina, aspetto che pud spesso essere quello dominante.
Supponiamo di avere un condensatore progettato per lavorare a circa 33°C, a cui corrispondono

(8.33)
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0.05 bar. Se s vuole scendere a 21°C (a cui competono 0.025 bar), il volume specifico varia, come
ordine di grandezza, da 28.19 a 54.3 nt/kg, e quindi aumenta di circa I’80-90%. L’aumento
richiesto di sezione di passaggio € quindi notevole, e potrebbe richiedere il passaggio ad una
configuraziore della turbina a piu fluss. Vedremo infatti che la massima portata smaltibile da un
singolo corpo di turbina e limitato dal raggiungimento della massima sezione di passaggio
consentita dalla resistenza meccanica delle pale del rotore alla forza centrifuga. Quando questo
limite viene raggiunto, il flusso di vapore viene ripartito su piu corpi di turbina, disposti in una
classica configurazione in parallelo.

8.6.Cicli con ri-surriscaldamenti e cicli ipercritici

Dall’analis precedente risulta chiaro come il modo piu efficace di aumentare il rendimento del ciclo
a vapore consista nell’aumentare la pressione di evaporazione. Si € perd sottolineato come tale
aumento comporti anche una diminuzione del titolo di vapore al’uscita della turbina, con un
conseguente decadimento del rendimento della macchina. Negli impianti di grande potenza,
all’aumento di pressione di evaporazione viene accoppiata una configurazione dimpianto che
prevede un doppio surriscaldamento del vapore o, in casi particolari, addirittura un triplo
surriscaldamento, in maniera da garantire un valore adeguato del titolo del vapore alo scarico della
turbina.

Con riferimento alla figura 8.14, il vapore surriscaldato in uscita dal generatore di vapore (punto 5)
viene inviato in un primo corpo di turbina, di alta pressione, dove espande parzialmente fino al
livello di pressione indicato con 6. A questo punto, il vapore di media pressione viene rimandato a
generatore di vapore, dove subisce un secondo surriscaldamento, in generale fino ad una
temperatura prossima, se non uguale, a quella del primo surriscaldamento (punto 7). Questo vapore
viene quindi rinviato in turbina, questa volta di media e bassa pressione, dove espande fino alle
condizioni imposte dal condensatore (punto 8).

E’ evidente che il endimento del ciclo migliora, avendo aggiunto un ulteriore ciclo (8 678)
caratterizzato da un rendimento maggiore rispetto a quello originario, in quanto il calore viene
introdotto ad una temperatura mediamente superiore.
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Figura 8.14. Ciclo con ri-surriscaldamento.
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Figura 8.16. Ciclo a vapore ipercritico.

Esiste un ottimo livello di pressione a cui effettuare il ri-surriscaldamento. Questo ottimo livello e
indicato in figura 8.15, dove viene diagrammato |'aumento di rendimento conseguente
al’introduzione di un surriscaldamento ripetuto, in funzione del rapporto tra la pressione di ri-
surriscaldamento e quella in ingresso in turbina. Sono inoltre tracciati gli andamenti della
temperatura di ri-surriscaldamento e del titolo del vapore all’ uscita della turbina.

Fino ad ora s sono analizzati solo impianti in cui la pressione di evaporazione fosse inferiore a
valore critico. L’ ulteriore aumento della pressione al di sopra della pressione critica porta a quelli
che vanno sotto il nome di impianti iper-critici. La figura 8.16 ne riporta un esempio. In questi
impianti, in cui il passaggio di stato da liquido a vapore surriscaldato avviene in maniera diretta,

8.16



senza la presenza di una fase intermedia, s puo arrivare fino ad un massimo di 3 surriscaldamenti.
Va comungue notato che, anche in presenza di surriscaldamenti ripetuti, |’espansione in turbina
deve terminare al’ interno della campana, e quindi in zona di vapore umido. Questo per garantire un
buon funzionamento del condensatore. Un conto € infatti sottrarre calore ad un vapore bifase
condensante, un atro conto farlo con un vapore surriscaldato, che quindi presenta un minor
coefficiente di scambio termico.

8.7.Rigenerazione

Consideriamo un ciclo a vapore saturo come quello riportato in figura 8.5. Si e visto come la fase di
pre-riscaldo dell’ acqua di alimento (economizzatore), essendo quella che presuppone uno scambio
termico tra condensato a bassa temperatura e la sorgente, supposta ideamente alla temperatura
massima del ciclo Ts, sia quella che presenta le maggiori irreversibiitd. Sarebbe allora possibile
aumentare il rendimento del ciclo se s potesse spostare il punto di ingresso dell’acqua in caldaia a
un livello termico maggiore. Questo é possibile grazie alla rigenerazione.

L’idea della rigenerazione prende spunto dai cicli termodinamici proposti da Erikson e Stirling
(figura 8.17). Consideriamo inizialmente il caso ideale. Tali cicli consistono di due trasformazioni
isoterme collegate da due trasformazioni della stessa famiglia: due isocore per il ciclo Stirling e due
isobare per quello di Erikson. La rigenerazione avviene nelle trasformazioni 2 e 34, tra cui
avviene uno scambio termico interno e reversibile. Il calore entrante Qi” viene infatti ceduto
reversibilmente a fluido nella trasformazione 1-2 non a spese di una sorgente esterna, ma
internamente al ciclo stesso: € infatti il fluido di lavoro stesso che, in fase di espansione 3-4, cede
reversibilmente al fluido che viene compresso una quantita di calore Q,” esattamente pari a quella
richiesta Q,”. Questo calore & quindi scambiato internamente a ciclo, e non con |’ esterno, e quindi
non compare nell’ espressione del rendimento. Ne risulta quindi che il rendimento di un simile ciclo
e uguae aquello del ciclo di Carnot evolvente tra le stesse temperature minima e massima:

(
h=1 Qe —q RLN(R/P.) ) Ty (8.36)
Q. RT,In(p,/p5) T,

Figura8.17. Ciclo di Erikson.

Se s applica quanto visto a ciclo a vapore, I'ideale sarebbe redlizzare una espansione come quella
riportata in figura 8.18, in cui cioé il vapore scambia calore con I’acqua di alimento in maniera
reversibile durante |’ espansione. La fattibilita pratica di un tale ciclo e tuttavia impraticabile. Esso
infatti presuppone la possibilita di scambiare calore durante |’ espansione, come schematizzato in
figura 8.18. Tuttavia, le superfici palari al’interno della turbina lambite dal vapore non sono
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sufficientemente estese perché lo scambio termico con il liquido risulti possibile. Ma anche nel caso
in cui queste fossero sufficienti, le portate in gioco e i tempi di attraversamento della macchina da
parte del vapore sono tali da rendere il processo di scambio termico inefficiente. Inoltre, il vapore
negli ultimi stadi della turbine presenterebbe un titolo eccessivamente basso, con conseguenti

problemi per il corretto funzionamento ed efficienza della turbina stessa.
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Figura 8.18. Rigenerazione ideale.

Per ovviare a questi problemi, si fanno prelievi (spillamenti) successivi di vapore dalla turbina e
questo vapore viene usato per pre-riscaldare I’acqua di alimento, tra I’uscita dal condensatore e
I"ingresso nel generatore di vapore, in opportuni scambiatori di calore, cosi come mostrato in figura
8.19 e 8.20. Con questo sistema s usa tutto il calore contenuto in una porzione limitata di vapore
invece di usare parte del calore contenuto in tutto il vapore evolvente in turbina.

Vediamo dapprima come s modifica |'espressione del rendimento del ciclo in presenza di
rigenerazione. Consideriamo ad esempio il caso di figura 8.19. In presenza di rigenerazione ideale,
I’ espressione del rendimento diventa:

h = PT - PP N PT _m, (hs - h11)' m, (hg - h11)' m, (hlo - h11)

D

val val ) m, (h8 B he)

essendo m,, la portata complessivamente prodotta nel generatore di vapore.

A questo punto € necessario entrare nel merito di come questo rigeneratore funziona ed,
eventualmente, introdurre delle semplificazioni. Esistono due tipi di rigeneratori: a miscela e a
superficie.

Nel caso de rigeneratori a miscela (figura 8.19), il vapore spillato dalla turbina entra nello
scambiatore, dove s miscela con I'acqua di aimento proveniente o dal condensatore, o dallo
scambiatore precedente. Lo scambiatore lavora quindi a pressione costante, e tutti i fluss di massa
che entrano, o escono, s trovano ala stessa pressione. |l vapore spillato cede il proprio calore
latente di condensazione per portare I'acqua di alimento in condizioni sature. Il fluido che ne esce
puo, in prima approssimazione, essere considerato come un liquido saturo ala pressione che regna
nello scambiatore a miscela.

[l principio di conservazione dell’ energia applicato ad esempio a primo scambiatore di figura 8.19
porta alla seguente relazione:

(mv -m, - ms)hz +m3h10 = (mv - mz)ha (8-38)
da cui s ricava la quantita di vapore che e necessario spillare per portare I’acqua di alimento dal
punto 2 a punto 3:

(8.37)
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Figura 8.20. Ciclo Rankine rigenerativo — scambiatori a superficie.

hs' hz

ms; = (mv - mz)m

(8.39)

Si vede quindi che i due fluidi escono dallo scambiatore ala stessa temperatura. | rigeneratori a
miscela hanno quindi rendimenti elevati, perché DT,,=0°C, ma richiedono piu pompe, con
conseguente pericolo di cavitazione. Si ricorda infatti che ogni pompa lavora con un fluido saturo in
ingresso, che quindi puo cavitare se la pressione scende.

Nella redta, in ogni impianto esiste un unico rigeneratore a miscela che ha anche la funzione di
degasareiil liquido. Per questa ragione prende il nome di degasatore, di cui un esempio e riportato in
figura 8.21. Il vapore spillato dalla turbina viene fatto gorgogliare nell’acqua di alimento, la quale
alimenta dall’ alto il degasatore. L’ acqua viene fatta cadere dall’ alto in cascata su una successione di
piatti, in maniera tale da aumentare la superficie di contatto tra i due fluidi. L’acqua all’interno del
degasatore, che ha anche una funzione di accumulo, viene mantenuta alla temperatura di
saturazione, dove la solubilita dei gas (O, e CO,) e praticamente nulla, facilitandone quindi la
separazione. Ogni scambiatore € dotato di sfiatatoi per eliminare i gas.

Consideriamo ora gli scambiatori a superficie (figura 8.20). Qui i due fluidi sono separati: il vapore
spillato dalla turbina ad un certo livello di pressione percorre lo scambiatore in controcorrente
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rispetto all’acqua di alimento, che s trova ad una pressione diversa, ed in generale maggiore. Il

vapore condensa e cede il proprio calore di condensazione all’ acqua. In figura 8.22 sono riportate le
distribuzioni di temperatura lungo uno scambiatore a superfici. Nella prima figura sulla sinistra e
riportato il caso, tipico dello spillamento di bassa pressione, in cui il vapore € spillato dalla turbina
nella zona dentro alla campana, e quindi € saturo. L’acqua di alimento esce dallo scambiatore ad
una temperatura che € minore rispetto a quella di condensazione del vapore di un DT imposto dalle
superfici di scambio termico.
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Figura 8.22. Diagrammi temperatura — potenza termica scambiata nel rigeneratori a superficie.

Vogliamo ora valutare se esiste una linea guida nella scelta del numero di rigeneratori e nel come
ripartire il carico termico trai divers rigeneratori. Per far cio, consideriamo il caso semplice di un
ciclo a vapore saturo, cioe senza surriscaldamento, in cui venga inserito un rigeneratore a superfici
in cui il condensato viene reintrodotto, previo pompaggio, a vale dello scambiatore stesso, cosi
come schematizzato in figura 8.23.
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Supponiamo che siano nulle le perdite di calore verso I’ esterno, che il vapore esca dallo scambiatore
in condizioni di liquido saturo alla pressione di spillamento, e che I’acqua di aimento esca dallo
scambiatore alla stessa temperatura a cui esce il vapore condensato. Supponiamo inoltre che sia
trascurabile il lavoro assorbito dalle pompe. Vogliamo vedere cosa succede a ciclo in conseguenza
dell’introduzione del rigeneratore, quindi concentriamo la nostra attenzione sulla fase di pre-
riscaldo dell’acqua di alimento, di cui calcoliamo la produzione entropica. Questa deriva da due
contributi: uno relativo alla trasformazione nel rigeneratore (Ds1) e uno relativo alla trasformazione
nella parte restante dell’ economizzatore (Ds,). Ognuno di questi due termini risulta poi a sua volta
dalla somma di due contributi: la variazione di entropia dell’acqua (S2r — S1) € la variazione di

entropia della sorgente. Per quanto riguarda la sorgente, assimiliamo il vapore condensante nel

rigeneratore ad una sorgente a temperatura costante pari ala temperatura Tyr, mentre
nell”’ economizzatore supponiamo che |o scambio termico avvenga con una sorgente alla temperatura
T,, anch’ essa costante. In questo modo si ricava:

Ds =Ds, +Ds, = g(s2R - s,)- N - h1§+ (_;;sz - S, )- hz__l_hZR §=
éhye - Ny Ny~ e @ i 2 o
-
T y///////////z////////{//////
: -
"oz 2R

Ds; «~ A pg,
Figura 8.23. Ciclo a vapore saturo rigenerativo — ottima temperatura di rigenerazione.

Esprimendo, per I’acqua, le variazioni di entalpia in funzione delle variazioni di temperatura, S
ricava infine:
e T T,.U
Ds=s,-s,-ca- ——+1- 22
e 2R T, 0
Si tratta quindi di valutare I’esistenza di un minimo di tale funzione rispetto alla temperatura di
rigenerazione:
f(0s)

1-|-|-2R

f(T.x) (8.41)

=0 (8.42)
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Svolgendo i calcali si ricava:

Tr =4/Til, (8.43)

Per quanto ottenuta per un caso ideale e semplificato, la relazione (8.43) risulta di applicabilita
generale, fornendo quindi un’utile strumento in fase di definizione dei livelli ottimi di spillamento.
Nella realta tali prelievi di vapore andranno fatti trai diversi stadi della turbina, la cui architettura
quindi imporra I’ esatto punto di prelievo. Infine, i punti di prelievo reai vengono fatti a livelli di
pressione maggiori rispetto a quelli che regnano effettivamente nei rigeneratori, cio per compensare
le perdite di carico nel condotti, ma anche per ragioni di regolazione. La presenza di una valvola di
regolazione permette infatti il controllo del corretto valore di pressione.

Vediamo ora di individuare il numero di spillamenti ottimale da punto di vista del rendimento
dell’impianto. La figura 8.24 riporta I’andamento dell’incremento di rendimento percentuale Dh/h
in funzione del numero di spillamenti z.. Da tale grafico s nota innanzi tutto come il rendimento
continui ad aumentare a crescere del numero di spillamenti, ma come I’'incremento si riduca sempre
piu diventando in pratica trascurabile gia per z = 10, per cui la complicazione impiantistica diventa
ingiustificata
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Figura 8.24. Ottimo numero di spillamenti.

8.8.Layout generale dell'impianto

Gli impianti di grande taglia utilizzano tutti gli accorgimenti visti in precedenza, che consentono di
raggiungere rendimenti reali dell’ ordine del 40%. Un esempio di layout di un impianto € riportato in
figura 8.25, che fa riferimento ala centrale di Piacenza da 320 MW. Le trasformazioni redlizzate
sono riportate in figura 8.26. Si nota come I'impianto risulti alquanto complesso. Esso prevede,
dopo una prima espansione nella turbina di ata pressione (0-2), un risurriscaldamento del vapore e
quindi un’espansione in diversi corpi di turbina, con sdoppiamento dei flussi in bassa pressione.
Lungo I’espansione in turbina sono presenti 8 spillamenti, di cui 7 aimentano dei rigeneratori a
superficie, e uno alimenta il degasatore (5). Questa successione di spillamenti permette all’ acqua di
alimento, proveniente dal condensatore, di entrare nel generatore di vapore a punto A. Analizzando
pilu nel dettaglio la linea di pre-riscddo dell’acqua di alimento, s nota come, all’uscita del
condensatore, siano presenti delle pompe di estrazione dell’ acqua dal condensatore, e delle pompe
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booster, che alimentano il degasatore. Questo quindi divide I'impianto in due: la zona di bassa
pressione e quella di alta pressione. E’ infatti presente una terza stazione di pompaggio, che porta
I"acqua di alimento in uscita dal degasatore alla pressione di evaporazione.
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Figura 8.25. Layout impianto a vapore ENEL da 320 MW di Piacenza.
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Figura 8.26. Ciclo termodinamico realizzato nella centrale di Piacenza.

Per quanto riguarda il vapore spillato, se si analizzano gli scambiatori di alta pressione, si nota come
il vapore spillato, fatto condensare a livello di pressione dello spillamento, venga quindi introdotto,
previa laminazione isentalpica, rello scambiatore che lo precede, sfruttando cosi una quota di calore
che atrimenti andrebbe persa. Cosi facendo, risalendo i diversi scambiatori a superficie, la somma
delle portate spillate in alta pressione viene introdotta nel degasatore.

Al degasatore arriva inoltre I’acqua di alimento proveniente, attraverso gli scambiatori di bassa
pressione, dal condensatore. Quest’acqua di alimento € la somma della portata di vapore
proveniente dalla turbina e di tutte quelle spillate a bassa pressione. Anche i cascami di vapore degli
spillamenti di bassa pressione vengono infatti laminati da uno scambiatore al precedente, fino a

condensatore.

Si fa notare come il numero di pompe presenti nell’impianto sia sempre raddoppiato rispetto alle
normali esigenze di funzionamento. Questo per garantire la continuita del servizio, anche in caso di

rottura, e soprattutto per ragioni di sicurezza, in quanto il boiler (il corpo cilindrico) deve sempre
essere dimentato. Va infatti sottolineato come gli impianti a vapore contribuiscano alla copertura
del carico di base, e quindi debbano funzionare per un elevato numero di ore al anno (8000

ore/anno), limitando al massimo le fermate per manutenzione dell’impianto. L’utilizzo di tali

impianti per carichi di base e dettata dal fatto che sono impianti che mal sopportano i transitori di

accensione e spegnimento. Basti pensare ale elevate superfici e portate in gioco nel generatore di

vapore. Perché questo si porti aregime, partendo dafermo, ci vogliono transitori che durano ore, se
non giorni, che quindi impediscono una rapida risposta dell’impianto alle variazioni del carico, cosa
che invece vedremo essere perfettamente in grado di fare un impianto Turbogas.
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Figura 8.27. Esempio di impianto termoel ettrico.

sso di quanto abbiamo visto fin qui, in

-
e

~\

hY

Y

a € ancora piu comp
guanto prevede la presenza, oltre che degli elementi che permettono la realizzazione del ciclo

termodinamico, anche di una serie di elementi necessari ad esempio alla movimentazione e

trattamento del combustibile, a trattamento dell’acqua di reintegro (per compensare perdite di
vapore nel circuiti) cosi come di quella di raffreddamento del condensatore, oltre che di sistemi per

Un impianto a vapore, nella realt
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il raffreddamento dell’ aternatore. Un esempio di impianto a vapore, con ausliari annessi, e
riportato in figura 8.27. Da questa figura s nota come I'elemento piu ingombrante risulti
Sicuramente essere il generatore di vapore.

Nell’impianto in figura sono rappresentati tutti i possibili sistemi di approvvigioramento del
combustibile. | generatori di vapore degli impianti termoelettrici possono infatti essere alimentati da
divers tipi di combustibile (metano, olio combustibile, polverino di carbone), che richiedono
divers trattamenti.

Tutti questi elementi che compongono I'impianto consumano a loro volta energia. Cio che quindi

pud essere in definitiva immesso sulla rete elettrica sara la potenza utile fornita dalla turbina, a

netto dei consumi interni dell’impianto, cosi come rappresentato in figura 8.28.

Gli impianti ENEL dislocati sul territorio nazionale sono principalmente di due taglie: da 320 MW e
da 600 MW. Queste taglie vengono poi usate in maniera modulare per impianti di taglia superiore.
[l rendimento dell’impianto € tanto maggiore quanto piu & grande la sua taglia Esso puo
raggiungere il 42 - 44 % lordo con Tmax = 570 — 600°C e pressione maggiore di quellacritica
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Turbine generalor
Heat Steam
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To fuel
and Pump
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auxiliaries, To
\ elc. \ \pum ps

Figura 8.28. Consumi degli ausiliari.

8.9.1l condensatore

Vediamo a questo punto nel dettaglio come e fatto un condensatore, e gli eventuali componenti ad
ausiliari. Innanzitutto il condensatore assolve a piu funzioni. Oltre a quella ovvia di condensare
il vapore umido proveniente dalla turbina, deve creare il vuoto alla pressione desiderata a valle
della turbina, per migliorare il rendimento del ciclo. Un’ultima funzione é quella di de-aerare il
condensato, per eliminare eventuali gas disciolti, come |’ ossigeno, che, ad ata temperatura, diventa
COrrosivo.

S ricorda che il condensatore opera in condizioni di pressione inferiori a quella atmosferica.
Possibili infiltrazioni di aria dall’esterno tendono ad innalzare la pressione del condensatore,
riducendo il salto entalpico disponibile sulla turbina. | gas vanno quindi eliminati con continuita,
per garantire il grado di vuoto richiesto e assicurare che non via sia ossigeno disciolto.
L’eliminazione dei gas avviene per mezzo di eiettori aimentati a vapore, durante il normale
esercizio dell’impianto. Un eiettore atro non € se non un tubo di Venturi in cui viene accelerato il
vapore. La sezione di gola del tubo di Venturi € collegata alla zona dove s raccolgono i gas. Nella
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sezione di gola s readlizza una depressione tale da essere in grado di aspirare i gas presenti nel
condensatore, convogliandoli all’ esterno.

Il condensatore non € altro che uno scambiatore di calore a superfici, la cui geometria &€ quella
classica “shell&tube’, con le tubazioni a baionetta, cosi come mostrato in figura 8.29. Sono previsti
due percorsi separati in parallelo per I’acqua di raffreddamento, in modo che, se se ne rompe uno,
I’altro pud continuare a funzionare. Questa configurazione € inoltre utile nelle fermate per
manutenzione, garantendo la continuita del servizio.

Con riferimento alla figura 8.29, il vapore umido proveniente dalla turbina percorre il condensatore
al’esterno dei tubi, a cui interno circola invece I'acqua di raffreddamento. Il vapore quindi
condensa sulla superficie esterna del tubi, e il condensato viene raccolto in basso, in quello che
viene chiamato pozzo caldo. L’acqua nel pozzo caldo s trova in condizioni sature a una
temperatura che dipende dalla temperatura e dalla portata dell’ acqua di raffreddamento, oltre che
dalle superfici di scambio termico esistenti nel condensatore. Una pompa di estrazione dell’ acqua
permette di mettere in circolo |I’acqua contenuta nel pozzo caldo, inviandola in caldaia o negli
eventuali elementi interposti.

Nel progetto di un condensatore bisogna perseguire i seguenti obiettivi: minimizzare le perdite di
carico, eliminare I’aria e massimizzare |’ efficienza di scambio termico. Per il resto, esso & un
classico scambiatore a superfici, per cui s adottano i metodi classici per il loro dimensionamento. Si
ricorda che la potenza termica da asportare puo essere legata ala portata d’ acqua di raffreddamento
dalla relazione seguente:

Q, = my ,CDT,, o (8.44)

incui DTh2o € la variazione di temperatura che I’acqua di raffreddamento subisce nell’ attraversare
il condensatore. D’altra parte, la potenza termica scambiata pud essere anche espressa in funziore
del coefficiente globale di scambio termico U, della superficie di scambio termico S e di una
differenza di temperatura media logaritmica:

Figura 8.29. Condensatore.
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Figura 8.30. Andamento delle temperature lungo il condensatore.

Q, =USDT,, (8.45)

Con riferimento alla figura 8.30, che riporta gli andamenti delle temperature lungo lo scambiatore,
la differenza di temperatura media logaritmica risulta cosi definita:

— Tu B Ti
(Tv - Tu )

Il coefficiente globale di scambio termico risulta invece dalla messa in serie delle resistenze
termiche relative alla convezione esterna, alla conduzione attraverso la parete della tubazione
(trascurabile), alla convezione interna, piu possibili contributi legati allo sporcamento:

i :i+i+i+—l (8.47)
U hi I he hsporcament o}

essendo s |0 spessore della superficie el la conduttivita del materiale.

L’acqua di raffreddamento puo essere direttamente prelevata dall’ambiente (lago, fiume), e
reintrodotta nell’ambiente ad una temperatura maggiore, cosi come mostrato in figura 8.31a,
ovviamente nel rispetto dei limiti imposti dalla normativa vigente in materia di inquinamento e
immissioni in atmosfera. Un’altra possibilita € quella di utilizzare un circuito semi-chiuso (figura
8.31b), in cui il raffreddamento dell’ acqua avviene in torri di raffreddamento evaporative (Wet). In
guesto caso I'acqua di raffreddamento viene mandata in una torre di raffreddamento, mentre il
prelievo dall’ambiente & limitato a solo reintegro delle perdite. Un' ulteriore possibilita, applicabile
perd agli impianti di potenza limitata, € quello di usare un condensatore direttamente raffreddato ad
aria (figura 8.31c), e quindi senzala presenza di acqua di raffreddamento.

Esistono poi diverse tipologie di torri di raffreddamento, oltre a quelle evaporative di figura 8.31b.
La figura 8.31d mostra un esempio di torre “Dry”, in cui I’acqua di raffreddamento viene inviata in
uno scambiatore, dove viene raffreddata per convezione forzata dall’ aria ambiente. Esistono poi
condensatori, detti a contatto diretto, dove non esiste una separazione tra vapore condensante e
acqua di raffreddamento. Come mostrato in figura 8.31e, il vapore proveniente dalla turbina viene
condensato miscelandolo con acqua fredda, opportunamente spruzzata per aumentare la superficie
di contatto. Il condensato viene poi raffreddato ad aria in una torre.

Un'ultima tipologia, riportata in figura 8.31f, consiste nell’ utilizzare un fluido diverso dall’ acqua,
come I’ammoniaca, come fluido refrigerante. In questo caso, il circuito di raffreddamento € un
circuito chiuso, e le condizioni iniziali vengono ripristinate mandando il fluido in una torre di tipo
SEcco.

Nelle torri di raffreddamento evaporative, come quelle rappresentate in figura 8.32, I’acqua viene
spruzzata in controcorrente rispetto all’aria. L’acqua viene inoltre fatta percolare su superfici
metalliche, in modo da aumentare il piu possibile le superfici di contatto tra acqua e aria.
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Figura 8.31. Sistemi di raffreddamento dell’ acqua di raffreddamento del condensatore.

L’ aria, prelevata dall’ ambiente viene convogliata nella torre da opportuni ventilatori, e esce quindi
dalla torre satura d’ acqua. Una frazione d’ acqua quindi evapora, sottraendo calore all’ acqua che la
circonda, e viene trascinata via con I’ aria. L’ acqua che si e raffreddata viene raccolta sul fondo della
torre, e rimandatain circolo da opportune pompe. Quest’ acqua si trova ad una temperatura pari ala
temperatura di bulbo umido dell’aria. La temperatura di ingresso nel condensatore, in caso di
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utilizzo di torri evaporative e quindi funzione delle condizioni atmosferiche, essendo dipendente
dalla temperatura dell’ aria e dalla sua umidita relativa.
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Figura 8.32. Torri evaporative.

Latipologiae le prestazioni del sistema di raffreddamento dell’ acqua quindi impongono non solo la
temperatura di ingresso nel condensatore, ma anche il massmo DT che I’ acqua di raffreddamento &
in grado di subire, essendo questo stesso DT cio che latorre deve essere in grado di sottrarre.

Nei condensatori ad aria, |o scambio termico avviene direttamente tra |’ aria ambiente, movimentata
attraverso opportuni ventilatori, e I’acqua di raffreddamento, che invece circola in fasci tubieri
alettati. Vengono utilizzate alettature per aumentare la capacita di scambio termico.

Anche nel caso in cui I’acqua di raffreddamento venga prelevata direttamente dall’ ambiente, la sua
temperatura non € costante, ma sottoposta ad un regime stagionale. E' alora evidente che,
qualunque sia il tipo di condensatore adottato, e di sistema di raffreddamento, le sue prestazioni
peggioreranno nei mesi estivi, per aumentare invece nel periodo invernale.

8.10. Il generatore di vapore

Il generatore di vapore é costituito (figura 8.33), nella sua configurazione base, da un
economizzatore (ECO), in cui I'acqua di alimento viene pre-riscaldata fino alle condizioni di
saturazione, un evaporatore (EVA), in cui avviene il passaggio di stato liquido — vapore a
temperatura costante, e il surriscaldatore (SH), in cui il vapore viene ulteriormente riscaldato fino
alle condizione richieste in ingresso in turbina. E’' poi possibile che sia presente un secondo banco
di surriscaldamento, detto risurriscaldatore.

Il calore necessario a produrre il vapore é fornito dalla combustione di un combustibile, che puo
essere di diverso tipo (carbone, olio combustibile o gas metano). | prodotti della combustione
percorrono il generatore all’ esterno dei fasci tubieri, in cui invece circola I’acqua. Nei generatori di
piccola tagliai percorsi possono essere invertiti; se cio avviene, la caldaia viene definita a tubi di
fumo. Questa soluzione impiantistica non viene adottata negli impianti di grossa taglia, per ragioni
di sicurezza. Al crescere della pressione di esercizio infatti, risulta sicuramente praticamente
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impossibile mantenere tutto il generatore in pressione, cosa che invece risulta fattibile se I’acqua in
pressione e confinata nelle tubazioni.

Anaizziamo inizialmente il generatore come una scatola nera. Esso deve fornire all’acqua di
alimento il calore Q;. In prima approssimazione, €ssO pud essere rappresentato come uno
scambiatore a superfici (figura 8.34), in cui sono presenti tre ingressi (I’acqua di aimento, il
combustibile e I'aria comburente), e due uscite (il vapore surriscaldato e i prodotti della

combustione). Applicando la conservazione dell’ energia al sistema rappresentato in figura 8.34, s
ricava:

m (PCl+h,)+m.h, =Q, +(m, +m_)n, (8.48)
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Figura 8.33. Il Generatore di Vapore.
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Nell’ equazione precedente m. € la portata di combustibile, PCI e il suo potere calorifico inferiore,
m, € la portata d’'aria comburente, h, € la sua entalpia, calcolata nelle condizioni di ingresso,
mentre h; e I’ entalpia dei fumi calcolata nelle condizioni in cui questi vengono scaricati al camino.
[l termine h¢ viene introdotto quando il combustibile entra in camera di combustione in condizioni
diverse da quelle standard (1 atm, 25°C). Si ricordainfatti che il PCI e definito per una reazione che
inizia in condizioni standard, e per cui i prodotti vengono riportati in condizioni standard. Esso é
differente dal potere caorifico superiore (PCS), in cui s presuppone di condensare |'acqua
contenuta nei fumi. La differenza tra questi due poteri calorifici consiste quindi nel diverso valore
dell’entalpia dell’ acqua contenuta nei fumi: in un caso alo stato liquido (PCS), e nell’atro nello
stato vapore (P Cl). Il termine h; pud, in molte applicazioni, essere trascurato, in quanto di ordini di
grandezza inferiore al potere calorifico inferiore.

Le prestazioni del generatore di vapore vengono valutate definendone il rendimento. Il rendimento
di un generatore di vapore € ancora il rapporto tra effetto utile e quanto pago per ottenerlo:

¢ = Q& (8.49)
m.PClI

Introducendo questa espressione nell’equazione dell’ energia (8.48), imponendo il bilancio tra i
flussi in ingresso e quelli in uscita e possibile derivare un legame tra rendimento del generatore di
vapore e temperatura dei fumi a camino:

_PCI(1- h,)+ah,

hf :Cp,f (Tf - Tref ) - a +1 (850)

essendo a il rapporto aria- combustibile:

a=s (8.51)
m, '
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Figura 8.34. Schematizzazione del generatore di vapore.

Il rendimento del generatore di vapore dipende quindi dal rapporto aria — combustibile a e dalla
temperaturadel fumi a camino. L’ ottimo rendimento si ottiene per una combustione stechiometrica
(a =as), cioé una combustione in cui il comburente € introdotto in quantita esattamente pari a
quella richiesta per ossidare il combustibile. Ad esempio, nel caso semplice di combustione ch
metano, la reazione di ossidazione richiede la presenza, per ogni mole di metano, di 2 moli di

ossigeno, dando luogo a una mole di biossido di carbonio e due moli d acqua, secondo la reazione
seguente:
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CH,+20, ® CO, +2H,0 (8.52)
Assumendo che I'aria sia composta per il 21% di ossigeno e per il 79% di azoto (frazioni molari),
bisogna fornire ala mole di combustibile 2 (1+79/21) = 9.52 moli d’aria. Ricordando che il peso
molecolare dell’ aria & pari a 28.9 g/mole e che quello del metano vale 16 g/mole, la portata d aria
necessaria e sufficiente perché avvenga la combustione completa di 1 kg di metano vale circa
275.24/16 = 17.2 KGuial KGmetano-

Nellarealta, la combustione viene effettuata con un piccolo eccesso d aria (1 — 2% di ossigeno), per
evitare la presenza di incombusti nel fumi, quali CO o idrocarburi pesanti, nel caso di utilizzo di
carbone o oli combustibili. La loro presenza costituisce infatti una perdita, con conseguente
abbassamento del rendimento.

Una volta fissato il tipo di combustibile impiegato, e |’ eccesso d’ aria opportuno, il rendimento del
generatore € tanto maggiore quanto piu €& bassa la temperatura dei fumi al camino. Va perd
osservato come nella readlta esista un limite inferiore per questa temperatura, limite che dipende dal
tipo di combustibile utilizzato. Se infatti si tratta di combustibili pesanti, come polverino di carbone
o oli combustibili, questi contengono un quantitativo di zolfo non trascurabile. Per proteggere le
superfici metalliche, e alora opportuno che la temperatura dei fumi non scenda a disotto della
temperatura di rugiada dell’ acido solforico, temperatura che si assesta intorno ai 140°C. Seinvece il
combustibile & privo di zolfo, come ad esempio il gas metano, € possibile ridurre la temperatura fino
acircall0°C. Talevaorein realta serve ad evitare che, per la presenza di condense nei fumi, questi
risultino visibili ad occhio nudo, formando quello che viene chiamato pennacchio.

Vediamo adesso come € realizzato in pratica il generatore di vapore, cominciardo dal percorso dei
fumi. In camera di combustione viene introdotta, insieme al combustibile, una quantita di aria che,
come abbiamo visto, & leggermente superiore a quella stechiometrica. La temperatura in camera di

combustione, se non ci fossero perdite, sarebbe superiore a 2000°C. Man mano che i fumi
attraversano i banchi di scambio del generatore di vapore, cedono calore a vapore o al’acqua, a
seconda della zona, e quindi riducono la propria temperatura. | fumi, prima di venire scaricati in
atmosfera, attraversano uno scambiatore rigenerativo, in cui cedono parte del calore residuo al’ aria
comburente in ingresso ala camera di combustione. L’elemento in cui ci0 avviene s chiama
Preriscaldatore d’aria rigenerativo tipo Ljungstrom (figura 8.35). Si tratta di un tamburo rotante,
riempito di lamierini metallici. La parte del tamburo a contatto con i fumi s scalda, quindi ruota
venendosi cosi a trovare a contatto con |’ aria fresca che gli sottrae calore riscaldandos a sua volta.
E evidente, dall’equazione di conservazione dell’energia, che cid comporta, a parita di calore
ceduto a vapore, una diminuzione della portata di combustibile bruciata, con un conseguente
aumento del rendimento del generatore, che a sua volta s traduce in un risparmio sui costi di

esercizio dell’impianto.

La circolazione dei fumi al’interno del generatore viene garantita dalla presenza di uno o piu

ventilatori. Nell’esempio riportato in figura 8.33, il tiraggio € bilanciato, in quanto sono presenti un
ventilatore premente posto all’aspirazione dell’aria, e un ventilatore aspirante, posto
immediatamente a monte del camino. La scelta della collocazione dei ventilatori € imposta da
considerazioni riguardanti la sicurezza in caso di rottura delle pareti del generatore di vapore. Se
infatti S producesse, per qualche ragione, una rottura nelle pareti che confinano il percorso dei

fumi, soprattutto nella camera di combustione, questi tenderebbero ad uscire dal generatore, se la
pressione a suo interno fosse maggiore della pressione atmosferica. E' allora necessario far si cheil
generatore di vapore operi in leggera depressione, in modo che, in caso di rottura, sia I’ aria fresca
ad entrare e non i fumi caldi ad uscire.

Analizziamo adesso il percorso seguito dall’acqua nel generatore di vapore. Se I'unico criterio di
progettazione fosse la minimizzazione delle irreversibilita legate allo scambio termico, il percorso
dell’ acqua sarebbe organizzato in controcorrente con i fumi, con il surriscaldatore nella camera di
combustione, seguito dall’ evaporatore ed infine dall’ economizzatore. Una siffatta disposizione del
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fasci tubieri, tipica di una caldaia a recupero, non viene pero mai realizzata, in quanto le tubazioni
del surriscaldatore non sopporterebbero le alte temperature presenti in camera di combustione. Il
surriscaldatore € infatti uno scambiatore gas — gas, in cui quindi i coefficienti di scambio termico
sono limitati e dello stesso ordine di grandezza su entrambi i lati. A cio Si aggiunge un elevato
carico radiativi, in quanto in vista della fiamma. D’ altra parte, la temperatura sulla superficie esterna
dei tubi non pud superare un limite massimo imposto dal tipo di materiale utilizzato nella
costruzione del generatore (600 — 700°C). Tutto cio fa si che, nel percorso dei fumi, il
surriscaldatore venga posposto all’ evaporatore, a cui interno scorre invece un fluido bifase, dotato
di un coefficiente di scambio termico convettivo decisamente maggiore, con il risultato di limitare
latemperatura della superficie esterna dei tubi entro i limiti massimi imposti.

Fer |

IRIP | | | [
I | |

= —— —————"ﬂ"ﬂ

|
CRE === —=—=—= =3 i
|

Figura 8.35. Preriscaldatore d’ aria rigenerativo tipo Ljungstrom.

Nei generatori di vapore, la camera di combustione puo essere realizzata in materiale refrattario
(negli inceneritori), al’interno del quale scorrono i tubi dell’ evaporatore, 0 pitl spesso, con pareti
membranate, cioé con i tubi che fasciano internamente la camera di combustione, direttamente in
vista della fiamma. Con riferimento a diagramma temperatura — potenza termica scambiata di
figura 8.36, I’acqua di aimento entra quindi nell’economizzatore, posto in coda nel percorso dei
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fumi. L’ evaporatore fascia la camera di combustione, dove il meccanismo di scambio termico

dominante e I'irraggiamento, mentre i banchi del surriscaldatore, e degli eventuali ri-surriscaldatori,
s trovano in posizione intermedia nel percorso del fumi. Essi possono trovarsi sia in zona di

irraggiamento, sSia in zona convettiva, ma solitamente non vedono direttamente la fiamma, per le
ragioni dette in precedenza.

L’ evaporatore di un tipico generatore di vapore e costituito da un corpo cilindrico superiore (steam
drum in figura 8.37), un condotto di caduta, in cui scende I’ acqua, posto all’ esterno della camera di

combustione, e un corpo cilindrico inferiore che alimenta le tubazioni di risalita che fasciano la
camera di combustione. L’acqua calda in pressione, proveniente dall’economizzatore, entra nel

corpo cilindrico superiore. Da questo scende nel corpo cilindrico inferiore attraverso il condotto di

caduta. Dal corpo cilindrico inferiore I’acqua risale a corpo cilindrico superiore attraverso le
tubazioni di risalita, nelle quali avviene la sua evaporazione. Il vapore che sale entra nel corpo
cilindrico superiore, viene separato dalla frazione non evaporata, e quindi inviato al surriscaldatore.
La circolazione dell’ acqua al’interno dell’ evaporatore puo essere naturale (figura 8.37a) o0 assistita
(figura 8.37b). Nel primo caso il salto di pressione per vincere le perdite e dato dalla differenza di
densita che si hatral’ acqua che scende, eil fluido bifase cherisale

e 0

Dp:ggrlh- gdzz (8.52)
0 (%]

mentre nel secondo caso € direttamente fornito dalla pompa di circolazione. Questa seconda

soluzione permette realizzazioni piu compatte, non richiedendo la disposizione obbligatoria in

verticale dei tubi di risalita, cosi come di quello di caduta. Essa pero richiede la presenza di una

pompadi circolazione, ed € quindi piu costosa.
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Figura 8.36. Tipico andamento delle temperature in un generatore di vapore di grande potenza
(1. evaporatore; 2. surriscaldatoreirradiato; 3. surriscaldatore finale; 4. ri —surriscaldatore a
convezione; 6. economizzatore;7. preriscaldatore d’ aria; 8. perdite al camino; 9. perdite verso

I” ambiente esterno).
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Figura 8.37. Evaporatore a circolazione naturale (a) e forzata (b).

Si fa notare come, qualunque sia la tipologia di evaporatore, ci sia una portata d’acqua sempre
ricircolante. Questa modalita di funzionamento € completamente diversa da cio che avviene nel
generatori di vapore per impianti ipercritici, in cui il passaggio liquido — gas avviene in un unico
passaggio. Negli impianti ipercritici tutto cio che entra evapora.

Si introduce infine un ultimo parametro che mette insieme le caratteristiche del ciclo con quelle del
generatore di vapore. Si definisce consumo di combustibile il seguente parametro:

Consumodi Combustibie = 1SRt (8.53)

h . PCI

c

Il consumo di combustibile risulta quindi espresso in kg/kWh, e dice quanti chilogrammi di
combustibile é necessario bruciare per produrre 1 kWh.

Bibliogr afia:
Macchine a fluido bifase, C. Casci, Ed. Masson Italia Editori
Macchine Termiche, G. Cornetti, Ed. || Capitello Torino
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CAPITOLO 9

TURBINE A VAPORE

9.1.Introduzione

La turbina a vapore € la macchina che, nel ciclo Rankine a vapore d’ acqua, consente di convertire
I’ energia del vapore ad alta pressione e temperaturain lavoro utile all’ abero. Questa trasformazione
viene redlizzata attraverso I’ espansione del vapore in una serie di stadi. Ciascuno stadio € composto
da condotti fiss realizzati nello statore e condotti mobili nel rotore, che hanno il compito di
espandere il flusso, causando una forte accelerazione. Attraverso la variazione di quantita di moto
del fluido tra I’ingresso e | uscita dei condotti mobili, s genera una forza tangenziale che da luogo
alla coppia motrice al’ abero.

L e turbine a vapore sono in generale macchine motrici a flusso assiale. Cio significa cheil flusso tra
ingresso ed uscita della macchina si sviluppa paralelamente all’ asse di rotazione. Un esempio €
riportato in figura 9.1.

Figura 9.1. Rotoredi unaturbina a vapore.

Si ricorda che il lavoro scambiato tra fluido e macchina puo essere calcolato attraverso le due forme

dell’ equazione dell’ energia, qui richiamate:

L. = ht2 - h, 9.1
V V2

=. o/dp +-1 2 > LW (9-2)
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Si é visto inoltre come il lavoro reale sia maggiore della differenza tra lavoro ideale e lavoro perso,
a causa del fenomeno del recupero, fenomeno che e tanto maggiore quanto piu il rapporto di
espansione e grande.

Applicando I’analis monodimensionale del flusso in uno stadio, s e ricavato un legame traiil lavoro
reale scambiato tra macchina e fluido e i triangoli delle velocita in ingresso ed uscita dal rotore,
legame esplicitato dall’ equazione del lavoro di Eulero:

Leu =uU Nlt - VZt ) (93)
Si ricorda infine che, per classificare gli stadi, s e introdotto il concetto di grado di reazione,
definito come il rapporto tra il slto entalpico isentropico elaborato nel rotore e quello smaltito
nell’ intero stadio:

Dhs rot
’ (9.9)
I]‘]s,stadio

Le prestazioni dello stadio possono poi essere valutate utilizzando due possibili definizioni di
rendimento: il rendimento total to total e il rendimento total to static, la cui unica differenza
consiste nel considerare 0 meno persa |’ energia cinetica all’ uscita dello stadio. E’ possibile scrivere
un’unica formulazione del rendimento, introducendo il coefficiente f g di recupero di energia
cinetica:

CcC =

L
h = eu VE (95)
h.-h,.-f _2

tl 2s E 2

Sef erisultapari a0, la (9.5) fornisce il rendimento total to static. Seviceversaf g =1, essafornisce
il rendimento total to total .

9.2. Architettura delle turbine a vapore
Esiste una grande varieta di turbine a vapore, che si differenziano soprattutto per lataglia, che puo

variare da 200 — 300 kW ad alcune centinaia di MW (300 — 600). Si ricorda che la potenza utile,
cioe disponibile all’ albero, vale:

P = mbDh =h,mDh, (9.6)
L’ entita della potenza utile ottenibile da una turbina dipende sia dal salto entalpico smaltibile, sia
da vaore della portata. Il sato entalpico a disposizione della macchina pud variare

considerevolmente a seconda della taglia e della tipologia dell’impianto in cui la turbina é inserita.
Negli impianti termoelettrici convenzionali, dove la pressione di evaporazione pud diventare
supercritica e la temperatura di surriscaldamento sfiorai 600°C, i salti entalpici sono dell’ ordine dei
1000 — 1500 kJkg. In dtre applicazioni il vapore viene prodotto a pressione e temperatura
moderate, come € il caso degli impianti cogenerativi (pressione dell’ ordine delle decine di bar),
destinati alla produzione di potenza elettrica e vapore per us interni di un’industria. Valori
intermedi e a piu livelli s hanno negli impianti in ciclo combinato (8 — 60 — 140 bar) in cui, al posto
della caldaia a combustione s utilizza una caldaia a recupero che sfrutta il calore contenuto nel gas
di scarico di un impianto Turbogas (Capitolo 10). Esistono poi turbine dette a contropressione che
espandono fino aun livello di pressione di 3-5 bar imposto dal successivo utilizzo del vapore, come
negli impianti cogenerativi. Pil comunemente |’ espansione prosegue nel corpo di bassa pressione
fino a valori molto bassi, corrispondenti ala pressione che s instaura nel condensatore ( 0.04 — 0.05
bar), a cui corrisponde una temperatura di 20 — 30°C.

Le turbine a vapore di grande potenza elaborano quindi elevati salti entalpici, che portano ad
utilizzare macchine con un elevato rumero di stadi, che puo arrivare fino a 30 — 40; cio implica
ovviamente un grande sviluppo assiae della macchina.
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Nelle sezioni di bassa pressione esiste un limite alla portata volumetrica elaborabile da una turbina,
In quanto per ragioni di resistenza meccanica delle palettature, viene limitata la sezione di
passaggio. Ricordiamo che la portata volumetrica € il prodotto tra la componente di velocita
responsabile del trasporto di massa, in questo caso la componente assiale Vi, € la sezione di
passaggio, a sua volta esprimibile in funzione del diametro medio e dell’ altezza di pala:

:rm:xVaXpof (9.7)

avendo introdotto il coefficiente x, detto coefficiente riduttivo della portata, per tenere conto
dell’ effettiva sezione di passaggio, ridotta rispetto alla corona circolare a causa dell’ ostruzione
dovuta al’ingombro delle pale.

Parlando dei cicli a vapore s e detto come, lungo I’ espansione, il volume specifico del vapore
cambi enormemente. Esso pud variare, come ordine di grandezza, da 0.02 n/kg in alta pressione,
fino a 50 nt/kg in bassa pressione. Questo naturalmente si riflette sulla conformazione delle sezioni
di passaggio, avendo piccolissime portate volumetriche in alta pressione, ed enormi in bassa
pressione.

Uno dei criteri progettuali usuamente adottati nello studio delle turbine a vapore, € quello di
mantenere costante la componente asside della velocita lungo la macchina, e supporre di
compensare le variazioni di densita del fluido realizzando opportune variazioni di sezione. Sein piu
s suppone che il diametro medio della macchina resti costante, I’ altezza di pala deve variare in
modo considerevole lungo I’ espansione. Cio fa si che gli stadi di ata pressione e quelli di bassa
pressione presentino caratteristiche ben diverse, i primi perché in presenza di altezze di pala
limitate, i secondi per il problema opposto. Nella reata, nelle sezioni di ata / media pressione il
diametro medio € generalmente costante, mentre nella bassa pressione, dove le portate volumetriche
aumentano moltissimo, il diametro va aumentando per consentire sezioni di passaggio sempre piu
elevate.

Figura 9.2. Schema di unaturbina a vapore.

Per quanto riguarda la portata massima smaltibile da una turbina, € evidente come questa sia
imposta dall’ ultimo stadio della macchina, cioé quello ad avere la minima densita, e quindi la
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massima altezza di pala. Fissate le condizioni di scarico della macchina, la sezione di passaggio
al’uscita dell’ ultimo stadio, e quindi della macchina, dovra essere scelta compatibilmerte con i
vincoli costruttivi dettati dalla resistenza meccanica ammissibile. Cio s traduce nello scegliere,
fissato il regime di rotazione, il diametro medio e |’ altezza di pala, nel rispetto dei suddetti vincoli. |
limiti di resistenza meccanica impongoro un limite massmo alla velocita periferica (600 m/s
al’ apice), al’ atezza di pala e a rapporto tra atezza di pala e diametro medio ((¢/D ) max = 0.25).
Consideriamo una turbina di grande potenza. L’ accoppiamento turbina — alternatore €, in questo
caso, diretto, con la turbina che ruota a 3000 giri/min. Questa scelta &€ imposta dalla necessita di
evitare, viste le potenze in gioco, la presenza di riduttori. Una soluzione che permette di aumentare
le sezioni di passaggio, e quindi portata e potenza erogata, consiste nel realizzare la turbina su due
alberi: uno di ata/media pressione che ruota a 3000 rpm, ed uno di bassa pressione, che ruota a
1500 rpm. In questo modo, nella zona di bassa pressione sara possibile realizzare pale piu alte,
grazie ale minori velocita periferiche, e quindi aumentare la sezione di passaggio, con un
conseguente aumento della portata smaltibile e della potenza erogata.

Nel caso di turbine di piccola taglia, dove le potenze in gioco sono tali da rendere accettabile la
presenza di riduttori di velocita tra turbina e alternatore, il regime di rotazione della macchina puo
essere scelto seguendo criteri di ottimizzazione delle prestazioni, e quindi risultera sicuramente
maggiore.

S fainfine notare che, in molti cad, il diametro medio non resta costante, ma aumenta anch’ esso
lungo I’ espansione, come mostrato in figura 9.2. L’aumento della sezione di passaggio € in questo
caso dovuto a contemporaneo aumento del diametro medio e dell’ altezza di pala, quest’ ultimo piu
limitato rispetto al caso precedente. E’ tuttavia accettabile ritenere valida |’ipotesi di considerare
costante il diametro medio nell’analis del singolo stadio, supponendo di realizzare la variazione di
diametro medio tra stadio e stadio.

Figura 9.3. Parzializzazione.

9.2.1. Stadi di alta pressione e parzializzazione

Negli stadi di alta pressione le portate volumetriche sono sempre molto piccole (anche nelle
macchine di grande taglia), in quanto il volume specifico € molto piccolo. Di conseguenza, le
altezze di pala ¢ risultano eccessivamente piccole. Esiste un limite inferiore sull’ altezza di pala, o
meglio, sul rapporto tra atezza di pala e diametro medio (//D n)min, intorno a 0.02 - 0.025. Tae
limite inferiore € dovuto a fatto che, se I'dtezza di pala € troppo piccola, i giochi radiali,
necessariamente presenti tra I’ apice della pala e la cassa, diventano percentualmente rilevanti. Se
cio s verifica, il fluido tendera a passare dove trova minor resistenza, e cioe prevalentemente
atraverso i giochi, e non tra le pale, senza quindi compiere lavoro. Cio comporta perdite elevate e
una riduzione inaccettabile del rendimento.
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La presenza di dtezze di pala limitate s verifica sSia negli impianti di piccola siain quelli di grossa
taglia Un modo per superare questo problema consiste nell’ utilizzo della “ Parzializzazione” . Con
riferimento alla figura 9.3, la parzializzazione consiste nell’inviare il vapore solo su una porzione
limitata di corona circolare. In queste condizioni, detto e grado di parzializzazione, e cioé la
frazione di corona circolare su cui viene immesso il vapore, |a portata puo essere cosi calcolata:

m =xrV,_pD? Die (9.8)

m

Si vede quindi che, a parita di portata, viene ridotta la sezione di passaggio in senso
circonferenziale, permettendo quindi di innalzare |’ altezza di palaa di sopra dei vincoli.

La parzializzazione & spesso Uutilizzata, anche perché permette la regolazione dell’impianto. Se
infatti varia la potenza richiesta, I'impianto a vapore s adegua cambiando la portata di vapore
prodotta (le condizioni di pressione e temperatura del vapore rimangono costanti). Ma allora, per
ridurre il carico, s riduce la portata prodotta. In teoria, non essendo variate le condizioni di
produzione del vapore, né il regime di rotazione della macchina, ne risulta che I’ altezza di pala non
sarebbe piu adeguata. Per limitare lo scostamento dalle condizioni di progetto, si suddivide la
corona circolare di immissione alla turbina in piu settori, ognuno alimentato separatamente. E' cosi
possibile inviare il vapore $1 un numero via via crescente di settori, a crescere della portata
richiesta, e quindi della potenza. In questo modo si otterrebbe perd una regolazione a gradini. Per
rendere piu regolare la variazione del carico, su ogni linea di alimentazione del vapore a singolo
settore viene interposta una vavola. La regolazione della portata € allora effettuata tramite
parzializzazione con interposte laminazioni attraverso le valvole.

La presenza di altezze di pala limitate e della parzializzazione negli stadi di alta pressione vedremo
che vincolera il tipo di stadi da utilizzare in questa zona della macchina. La tipologia di stadi da
usare dovra infatti essere tale da garantire che il vapore in uscita dalo statore vada davvero a
investire il singolo settore del rotore, senza disperdersi su tutta la circonferenza, vanificandone
I’ efficacia. Dall’ dtro lato dovra essere in grado di elaborare un salto entalpico elevato, in modo da
aumentare velocemente, a limite in un unico stadio, il volume specifico del vapore, permettendo
quindi dtezze di paa sufficientemente ate negli stadi successivi da non richiedere piu
parzializzazione. Cio ha inoltre I'indubbio vantaggio di ridurre velocemente la temperatura e la
pressione del vapore, con le ovvie conseguenze benefiche sulla resistenza dei materiali costituenti
gli stadi successivi.

9.2.2. Stadi di bassa pressione

Consideriamo ancora |’ equazione di conservazione della portata (9.8). Negli stadi di bassa pressione
il volume specifico € molto elevato, e quindi la densita € molto bassa, rispetto alle condizioni in
ingresso. Inoltre, piccole variazioni di pressione danno luogo a grandi variazioni di volume
specifico. E' quindi necessario aumentare notevolmente la sezione di passaggio da uno stadio
all’atro, e quindi I’ altezza di pala pud diventare molto alta.

Anche per gli stadi di bassa pressione esiste un limite, questa volta sulla massma atezza di pala
ammissibile, e sul massimo rapporto tra altezza di pala e diametro medio (/D < 0.2 — 0.3).
Entrambi questi limiti sono perd0 imposti dal raggiungimento delle massime sollecitazioni
meccaniche sopportabili dai materiali costituenti la turbina, essendo la forza centrifuga la massima
sollecitazione agente.

La massima portata smaltibile € infatti determinata, come s € detto in precedenza, dalla massma
sezione di passaggio ammissibile. Un possibile modo per aumentare la portata smaltibile & quello di
aumentare la componente assiale della velocita negli ultimi stadi, il che implica Faumento delle
perdite per energia cinetica allo scarico. Un modo piu efficace per aumentare la portata oltre i limiti
imposti dalle massime sollecitazioni € quello di suddividere la portata, una volta raggiunti detti
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limiti, su piu corpi di turbina, otterendo una configurazione in paralelo, come rappresentato in
figura9.4.

Figura 9.4. Suddivisione del vapore su piu corpi di turbina di bassa pressionein parallelo.

Nell’esempio di figura 9.4, il vapore proveniente dalla turbina di alta pressione viene suddiviso in
due flussi; ogni flusso alimenta due corpi di turbina di bassa pressione, calettati in contrapposizione
sull’abero per ragioni di equilibratura delle forze. Ne risulta quindi un totale di quattro corpi di
bassa pressione, con i relativi quattro scarichi (negli impianti nucleari si puo arrivare fino a 6-8
flussi, con ogni flusso che fornisce fino a 100 — 200 MW).

La presenza di altezze di pala elevate nella zona di bassa pressione fa si che in questa zona della
macchina I’ approccio monodimensionale non sia pitl applicabile, nel senso che non € piu pensabile
che cio che avviene in corrispondenza del diametro medio della macchina sia rappresentativo del
comportamento dello stadio. Basti infatti pensare che, proprio a causa dell’ elevata altezza di pala, la
velocita periferica varia notevolmente in direzione radiale tra mozzo e cassa. Cio porta, come
vedremo, ad avere triangoli delle velocita diversi a seconda che questi vengano valutati in differenti
sezioni radiali della palettatura, ad esempio alla base, in mezzeria o all’ apice. Nel caso degli stadi di
bassa pressione sara allora necessario tenere in considerazione la natura tridimensionale della
geometria e del flusso sia per la progettazione sia per la verifica delle prestazioni degli stadi.

Da quanto visto € chiaro che stadi di bassa pressione e stadi di ata pressione hanno caratteristiche
ben diverse. Nei paragrafi che seguono verranno trattate le diverse tipologie di stadi, partendo da
quelli ad azione, cioé caratterizzati da un grado di reazione pari a 0. Verranno quindi analizzati
degli stadi particolari ad azione, e cioe quelli a salti multipli di velocita Stadio Curtiss) e di
pressione (Stadio Rateau), per poi passare agli stadi a reazione, cioe per cui il grado di reazione e
maggiore di zero. In ogni caso verra dapprima affrontato il caso ideale, cioé in assenza di perdite,
per poi passare a quello reale. L’'approccio utilizzato € quello monodimensionale, per cui la
conoscenza dei triangoli di velocita a cavallo del rotore in corrispondenza del diametro medio
consente di valutare le prestazioni dello stadio, in termini di lavoro smaltito e di rendimento. Per
quanto riguarda quest’ ultimo parametro, verra utilizzato un rendimento total to static che considera
I’ energia cinetica alo scarico una perdita.

Infine, trattandosi di macchine assiali, avendo a che fare con il singolo stadio, il diametro medio
della macchina verra supposto costante (D1m = Da2m), risultando quindi costante anche la velocita
periferica (U = U, = U). Si ricorda infine che con O viene indicata la sezione di ingresso allo
statore, con 1 quella di uscita dallo statore e di ingresso a rotore, mentre con 2 la sezione di uscita
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dal rotore. Per quanto poi riguarda la convenzione sul segno degli angoli, questi verranno calcolati
rispetto alla direzione tangenziae, con origine coincidente con la direzione della velocita periferica

9.3.Stadi ad azione

Si tratta di stadi in cui il salto entapico, in condizioni ideali, € unicamente elaborato nello statore,
essendo il grado di reazione nullo:

c=0 ® Dh,, =0 ® h,=h, (9.9)

Consideriamo inizidmente il caso ideale, e vediamo di ricavare i triangoli delle velocita. Con
riferimento alla trasformazione riportata in figura 9.5, si vede che |’ espansione avviene unicamente
nello statore, mentre nel rotore la pressione resta costante. |l salto entalpico nello statore quindi
eguagliail salto entalpico totale smaltito dallo stadio:

Dhs,stadio = Dhs,st = hO - hls (910)
Ma nello statore si conserva |’ entalpia totale:
V¢ V2
htO :ho +_O:htls :h]s+_ls (9.11)
2 ‘ 2
A
h

»
»

s
Figura 9.5. Trasformazione isentropicain uno stadio ad azione.

Wls,t

Figura 9.6. Triangoli delle velocita in uno stadio ad azione ideale con rotore a pale simmetriche.
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E" quindi possibile legare la velocita assoluta con cui il vapore lascia lo statore in condizioni
Isentropiche V15 con il salto entalpico elaborato dallo stadio:

Vls = \/2Dhs,stadio +V02 (912)

Nel caso in cui la velocita in ingresso allo statore Vo sia trascurabile rispetto ala velocita in uscita,
larelazione precedente si semplifica:

Vls = '\/ 2Dhs,stadio (913)

Se poi s suppone di conoscere la velocita periferica U, € possibile calcolare il triangolo di velocita
in ingresso a rotore, a patto di conoscere I'angolo di uscita delle pale dello statore a;. Con
riferimento allafigura 9.6 s ottiene infatti:

W, =W, cosb, =V, - U=V cosa, - U (9.14)
Wi ax =Visax (9.15)

L’angolo di uscita dallo statore a; € molto piccolo, dell’ ordine dei 15° - 20°. L’ accelerazione del
flusso al’interno dello statore pud essere molto alta, e dipende dal salto entalpico che s vuole
elaborare, come esplicitato dall’ equazione (9.12). Nel caso di smaltimento di grandi sati entalpici,
la velocita di scarico del flusso dallo statore tende ad aumentare considerevolmente, diventando
anche supersonica.

. Wos b 2
Vls ;\/25 _____ _
aq Wls : U
U i
f_> VZS,t
|
i
Woas t ! Wos ¢
|

Figura 9.7. Triangoli delle velocita in uno stadio ad azione ideale con rotore a pale asimmetriche.

Per tracciare il triangolo di velocita all’ uscita del rotore basta ricordare che, nel rotore, s conserva
I’entalpia totale relativa:

W 2 U 2 W 25 U 2
s =hy + 215 - 7:htr,25 =h,, + 22 Y
Ma trattandosi di uno stadio ad azione (s = hps per la (9.9)) assiale U = cost), la relazione
precedente porta alla seguente uguaglianza:

W.g| = W, (9.17)

che dice che le velocita relative in ingresso e uscita dal rotore hanno uguale modulo. Ovviamente
non avranno uguale direzione, perché altrimenti non ci sarebbe variazione di quantita di moto e
quindi lavoro scambiato.

L’eguaglianza dei moduli delle velocita relative pud essere ottenuta con due tipi di palettature
rotoriche: smmetriche (figura 9.6) e asimmetriche (figura 9.7). Nel primo caso, I’angolo di uscita
del flusso relativo dal rotore b risulta:

b, =180°- b, (9.18)

(9.16)

tr,is
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eil triangolo di velocitain uscita s ottiene semplicemente ribaltando, rispetto alla direzione assiale,
il vettore Wj;, sommandogli vettorialmente U per cacolare Vs, cosi come riportato
schematicamente in figura 9.6:

V,e; =V, cosa, =W, +U =W, cosb, +U =U- W, cosh, (9.19)
VZs,ax :WZS,ax (920)
Nel caso di palettatura assmmetrica, la componente assiale della velocita non si conserva a cavallo
del rotore, ma diminuisce, cosi come mostrato in figura 9.7. Il triangolo di velocita al’ uscita del
rotore viene ricavato ruotando il vettore Wy intorno al vertice del triangolo fino ad ottenere |’ angolo
di uscita delle pale b,. La velocita assoluta di uscita dal rotore si ottiene ancora componendo
vettorialmente velocita relativa e periferica. 1l fatto che la componente assiale della velocita
diminuisca a cavallo del rotore fa si che la sezione di passaggio deve aumentare. L’ altezza di pala
quindi aumenta nello statore per compensare le variazioni di densita, il ché avviene anche nel caso
di rotore a pae smmetriche, ma nel caso di pale assmmetriche aumenta anche nel rotore, per
compensare la diminuzione di velocita assiae.

Si fainfine notare come, in entrambi i cas, il fluido subisca, nell’ attraversamento del rotore, elevate
deflessioni, essendo I’ angolo di deflessione Db cosi definito:

Db =b, - b, (9.22)
Vedremo che, maggiori sono le deflessioni che il fluido subisce, maggiori sono le perdite. Quindi
questo lascia presagire che gli stadi ad azione presenteranno, nellarealta, perdite piuttosto elevate.
La palettatura assimmetrica, grazie ala riduzione della componente assidle della V,, consente di
ridurre I’ energia cinetica di scarico e quindi la perdita relativa

Per passare a definire i triangoli di velocita nel caso reale, s introduce un coefficiente riduttivo
della velocita nello statorej cos definito:

j =L (9.22)

Esso & semplicemente il rapporto tra la velocita assoluta in uscita dallo statore in condizioni redi e
quella in condizioni ideali. Il coefficiente j tiene conto delle perdite che il fluido subisce
nell’ attraversamento dello statore. La trasformazione che il fluido subisce nello statore € tracciatain
figura9.8. A paritadi rapporto di espansione, il fluido esce dallo statore al punto 1, caratterizzato da
un’entropia maggiore rispetto a punto d’ingresso. La differenza di entalpia connessa alle
dissipazioni nello statore vale:

A

Pt

Pl = P2
Dh, rot
T DhN,St

»
»

s
Figura 9.8. Trasformazionerealein uno stadio ad azione.
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W]_t W2t

Figura9.9. Triangoli delle velocita in uno stadio ad azione reale con rotore a pale smmetriche (&
inoltre tratteggiato il triangolo nel caso ideale).

s |

Figura 9.10. Deviazione del flusso a valle dello statore.

SVao Ve Ve

Dh,. =h, - h, 1-j 2) (9.23)

w, st 2 2
Supponendo, come abbiamo finora fatto, che il fluido segua perfettamente I’angolo imposto dalle
superfici palari, I'angolo a1 non cambiarispetto al caso ideale. Il triangolo di velocita in ingresso a
rotore (figura 9.9) s modifica per la riduzione della velocita assoluta Vi; conseguentemente, la
velocitarelativa diminuisce (W1 < Wis), e I’angolo del flusso relativo in ingresso a rotore aumenta
(b1 >bis). Anche la componente assidle della velocita s riduce rispetto a caso ideale.

Come s e detto, la velocita assoluta all’ uscita dello statore pud essere supersonica: per numeri di
Mach dell’ordine di 1.4 s utilizzano condotti convergenti. Nella palettatura convergente il flusso
accelera fino alla sezione di gola (sezione minima di figura 9.10), dove raggiunge le condizioni
soniche (numero di Mach = 1 e pressione critica). L’ aumento di sezione necessario per |’ ulteriore
espansione ed accelerazione (fino a Mach = 1.4) é ottenuto grazie alla rotazione del flusso verso la
direzione asside di un angolo d (detto angolo di deviazione per la post-espansione a valle della
gola). Per numeri di Mach maggiori di 1.4 si passa a configurazioni palari che realizzano condotti
convergenti - divergenti.

Anche nel caso in cui la velocita assoluta V1 Sia supersonica, la velocita relativa W; rimane in
generale subsonica (Mw: < 0.8 — 0.85), onde evitare che si generino onde d'urto nei canali palari
rotorici, che comporterebbero I’ aumento delle perdite e un calo del rendimento.

Anaogamente nel rotore, per tenere conto delle perdite legate alla deflessione del flusso, s
introduce un coefficiente riduttivo della velocita nel rotorey , cosi definito:
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WZ — WZ
WZS Wl

y = (9.24)

anch’ rapporto tra velocita relativa all’ uscita del rotore reale e ideale.

La pressione a cavallo del rotore non cambia, resta costante, e quindi il punto di fine espansione
redle 2 s trovera sullo stesso livello di pressione del punto 1, ma ad entropia maggiore, come
mostrato in figura 9.8. La differenza di entalpia nell’ attraversamento del solo rotore vale:

_ le ] W22 _ le
° 2 2

Il flusso relativo in uscita dal rotore sara allora dotato di una velocita W, < Wj, inclinata di un
angolo b rispetto alla direzione tangenziae, angolo imposto dalla superficie palare. Si noti che, nel
caso reale, la componente assiale della velocita non e piu costante, nemmeno nel caso di palettatura
simmetrica, ma diminuisce. Tuttavia, tale diminuzione e limitata, e quindi I'atezza di pala, ne
rotori a pale smmetriche, resta in pratica costante.

Dh

=h,- h, -y 2) (9.25)

w,rot

9.3.1. Prestazioni degli stadi ad azione

Si consideri uno stadio ad azione ideale, a pale smmetriche. Non essendo presenti dissipazioni
viscose, I’ unica perdita € I’ energia cinetica alo scarico dello stadio. |l lavoro scambiato tra fluido e
macchina e pari a lavoro di Eulero, fornito dalla (9.3). Considerando il triangolo delle velocita di
figura 9.6, s vede come:

V,s; =V, cosa,, =W, cosb, +U =U - W, cosb (9.26)
Inoltre, sempre dai triangoli delle velocita, s ha:

W, cosb, =V, cosa,- U (9.27)
Sostituendo nell’ equazione (9.3) s ricava:

L., =U(V, cosa, -V, cosa,, ) = U(\/lS cosa, +V, cosa,- U - U) (9.28)
dacui infine s ottiene:

L, =2U (\/1S cosa, - U) (9.29)

Il rendimento total to static non € altro che il rapporto tra il lavoro di Eulero, pari alla variazione di

entalpia totale a cavalo dello stadio, e il lavoro idedle, calcolato al netto dell’ energia cinetica allo

scarico:

L 4U(V/, cosa, - U U e Uuao

e T i ):4— cosa, - —= (9.30)
Vls /2 Vls Vls VlS ﬂ

Ricordando la definizione di coefficiente di velocita periferica K, introdotta per le turbine

idrauliche (equazione (6.11)) e qui riscritta per le turbine a vapore, assunta trascurabile |’ energia

cineticain ingresso allo stadio:

U U
Ky=F/—==— (9.31)
2 Dhs ;stadio VJS
I’ espressione del rendimento diventa:
h = 4Kp(cos;a1 - Kp) (9.32)

Come s osserva dalla figura 9.11, il rendimento ha un andamento parabolico in funzione del K. In
analogia a quanto fatto per le turbine idrauliche, la condizione di ottimo rendimento viene definita
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effettuando la derivata dell’ espressione del rendimento (9.32) rispetto a K, fissato I'angolo a1
costante:

fh
‘HTp =0 (9.33)
Sviluppando i conti s ricavacheil K, ottimo vale:

Ko = cozal (934
condizione in cui il rendimento € massimo e vale:
h,. =cos’a, (9.35)

La condizione di ottimo rendimento € quella che minimizza I’ energia cinetica persa allo scarico.
Tale condizione e realizzata quando la velocita assoluta V-, al’uscita del rotore € asside. La figura
9.12 riportail triangolo delle velocitain condizioni di ottimo rendimento, sempre per il caso ideale.
E’ poi possibile calcolare anche il massimo lavoro ottenibile:

1.0
. o, =20°
Tid cnifu, !
ﬂqa'_ : P:r:’
l
0.6 |
i
0.4F- i
0.2} i
cosoly /2 €os oy
/ Ko

Figura 9.11. Andamento del rendimento di uno stadio ad azione ideale a pale smmetriche.

W
VlS W VZS 2 b2
YR S U
U | U
|
|
!
Wls’t I WZS,t
D

Figura9.12. Triangoli delle velocita in uno stadio ad azione ideale con rotore a pale smmetriche,
operantein condizioni di massimo rendimento.
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L., =2U° (9.36)

Il massimo lavoro cheiil fluido pud scambiare con la macchina € unicamente funzione della velocita
periferica. Si ricorda che la velocita periferica e limitata dalle massime sollecitazioni indotte dalle
forze centrifughe sopportabili dai materiali costituenti le pale, quindi il massimo lavoro e limitato
dalle massime sollecitazioni ammissibili.

Dall’esame dellafigura 9.11 si osserva come, in accordo a quanto visto, h sianullo per K, =0 e per
Kp = cosai, e presenti un massimo in corrispondenza di cosa1/2. E' quindi evidente che il valore
assunto dall’ angolo assoluto di uscita del flusso dallo statore a ; influenza le prestazioni dello stadio.
In particolare, una riduzione di a; comporta un aumento del rendimento e una riduzione della
componente asside della velocita, con conseguenze benefiche sull’ altezza di pala. D’dtra parte
pero, comporta un aumento del K, ottimo, il che implica, a parita di velocita periferica, e
quindi di sollecitazioni, una riduzione della velocita assoluta all’ uscita dello statore Vs, e quindi del
salto ental pico smaltito.

Un compromesso tra quedi aspetti porta ad avere valori limitati di a1, che s assestano in generale
intorno ai 15°.

Nel caso di palettatura asimmetrica, la condizione di ottimo rendimento corrisponde ancora ad avere
componente tangenziale della velocita assoluta all’ uscita del rotore nulla (V2st = 0), condizione a
cui fa riferimento il triangolo delle velocita riportato in figura 9.13. E' evidente come |’ angolo del
flusso relativo in uscita dal rotore sia maggiore rispetto al caso di pale smmetriche, essendo ora b,
> 180° - bi. Si ricorda inoltre che la componente assiale della velocita diminuisce a cavallo del
rotore. Definendo K il rapporto tra queste velocita assidli:

K Vs ax 9.37
V.. (9.37)

e procedendo in maniera analoga a quanto fatto per il rotore a pae ssimmetriche, s ricava che la
condizione di ottimo rendimento corrisponde a seguente valore del Kp:

Kp,om'mo = Cozal [1+ (1_ K ’ )g 28‘ 1] (9'38)

mentre il massimo rendimento vale:

h,.. =1- K’sen’a, (9.39)

W25,t

Wls,t

Figura 9.13. Triangoli delle velocita in uno stadio ad azione ideale con rotore a pale
assmmetriche, operantein condizioni di massimo rendimento.
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Figura 9.14. Confronto tra gli andamenti del rendimento per uno stadio ad azioneideale a pale
simmetriche e asimmetriche.

Lafigura 9.14 confronta gli andamenti del rendimento nei due casi analizzati di rotore ssmmetrico e
asimmetrico, da cui e evidente come il rendimento sia maggiore per il caso asimmetrico, grazie alla
minore energia cinetica persa alo scarico dovuta ala minore componente assiae della velocita. La
minore componente assiale della velocita inoltre permette altezze di pala maggiori all’ uscita del

rotore, mentre la condizione di ottimo rendimento si sposta verso valori maggiori di K, riducendo il
salto entalpico smaltito, a parita di velocita periferica U.

Passando a caso reale, e considerando il rotore a pale simmetriche, con riferimento al triangolo
delle velocita tracciato in figura 9.9, il lavoro di Eulero vale, tenuto conto dei coefficienti riduttivi
della velocita nello statorej e nel rotorey :

L, = U(\/lcosa1 -V, cosaz) = U(j V, cosa, - W,cosh, - U) =

. . (9.40)
=U( Vv, cosa, +yW, cosb, - U)=U( V, cosa, +y (v,cosa,- U)- U)
Introducendo infine nuovamente il coefficiente| si ottiene:
Leu = U(1+y )(J Vls cosa, - U) (941)
Il rendimento diventa, essendo il denominatore uguale a caso ideale:
2L, .
h =T = 2K, (L+y )i cosa,-K,) (9.42)
1s

Anche nel caso redle il legame tra rendimento e K, e di tipo parabolico, come nostrato in figura
9.15. Procedendo in maniera identica a quanto fatto nel caso ideale, s ricavala condizione di ottimo
rendimento, a cui corrisponde un K, ottimo e un valore massimo del rendimento e del lavoro pari
rispettivamente a:

Kpottimo :j Cosal
’ 2

(9.43)

cos’a,

N =1 2(14Y ) 2

(9.44)
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Figura 9.15. Confronto tra gli andamenti del rendimento per uno stadio ad azioneideale ereale
a pale smmetriche.
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Figura 9.16. Triangoli delle velocita in uno stadio ad azione reale con rotore a pale smmetriche,
operante in condizioni di massimo rendimento.

Loy o = (1+y 2 (9.45)

Dalla figura 9.15 s nota come, ovviamente, il rendimento sia minore nel caso reale; inoltre, nelle
condizioni di ottimo rendimento, la componente tangenziale della velocita assoluta all’ uscita del
rotore non e nulla (V2: * 0), come mostrato dal triangolo delle velocita riportato in figura 9.16. Nel
caso redle, I'energia cinetica alo scarico non € piu I'unica perdita considerata, ma diventano
significative anche quelle nello statore, di cui s tiene conto attraverso il coefficiente j , e quelle nel
rotore, rappresentate dal coefficiente y . | coefficienti di perdita nelle palettature statoriche e
rotoriche dipendono da molti fattori fluidodinamici e dalla geometria della palettatura. Con un
approccio semplificato si vede che il parametro determinarte € la deflessione del flusso nel canae
palare. Nello statore la deflessione Da € in generae dell’ ordine dei 60° - 70°, e quindi si ha un
coefficiente ] che presenta valori piuttosto elevati, dell’ ordine di 0.94 — 0.95. Le perdite nel rotore
sono tipicamente di maggiore entita, subendo il flusso una deflessone Db maggiore. Esistono
correlazioni semplificate di origine empirica che consentono di valutarlo. Una correlazione spesso
utilizzata & quella di Soderberg:
y =0.99- 228Db 497

10* 180- Db

(9.46)

9.15



incui Db vaespresso in gradi. Valori tipici del coefficientey sono dell’ ordine di 0.85 - 0.9.
Infine, il massimo salto entalpico smaltibile in uno stadio risulta limitato; infatti, ricordando che in
cosa,

condizioni di ottimo rendimento K, ;... :Vi = > , S ricava
Is
V2 2U°
Dhs max =_1 = > (947)
’ 2 cos“a,

Si nota quindi come il salto entalpico di uno stadio ad azione sia fissato praticamente dal valore
della velocita perifericaU, in quanto a; puo variare molto poco. Il valore della velocita periferica U
solitamente € assunto pari ala massima velocita periferica ammissibile per gli sforzi centrifughi. Se
s volesse aumentare il salto entalpico smaltibile dallo stadio, I’ unica possibilita sarebbe quella di
realizzare un rapporto U/V1 << (U/V 1)otimo, € Cioe quelladi allontanarsi dalla soluzione di massimo
rendimento.

Il salto entalpico smaltibile pud poi essere aumentato anche passando ad una configurazione
multistadio. Esistono due tipologie di turbine ad azione multi- stadio: la turbina ad azione a salti
multipli di velocita, detta Curtis, e quellaasalti multipli di pressione, detta Rateau.

9.4.Stadio Curtis

La “Ruota Curtis’, detta anche “a salti di velocitd’, e uno stadio ad azione con due statori e due
rotori (figura 9.18), in cui il salto entalpico e elaborato unicamente nello statore. L’ elevata energia
cinetica V,;” /2 che s haallo scarico del primo statore viene trasformata in lavoro nei due rotori. Tra
questi due rotori € interposta una palettatura statorica, detta raddrizzatore, in cui s ha solo
variazione di quantita di moto tra ingresso al uscita, senza ulteriore espansione del fluido. La
pressione quindi resta costante su tutti i rotori e i raddrizzatori interposti, come mostrato dalla
trasformazione rappresentata in figura 9.17. La figura 9.18 riporta la geometria del piano meridiano
edi quello intrapalare per uno stadio Curtis con due rotori e un raddrizzatore.

4

/1'5225:33245
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Figura 9.17. Trasformazioneideale erealein uno stadio Curtis.

9.16



Raddrizzatore

Paletialurs J Vo

mabili 2d azione statﬂfejﬁj )
(1) @@@omr& l
statﬂ re !ﬁ} }

=y @&Qﬂmn} I

4) Wa

Digtribulore
k!

Figura 9.18. Piani meridiano eintrapalare di uno stadio Curtis.

| triangoli delle velocitd, per i casi idedle e reale, sono rappresentati in figura 9.19, limitatamente a

caso di palettature smmetriche. La velocita assoluta nel caso ideale in uscita dallo statore & ancora
fornita dalla relazione (9.13), mentre la velocita Vi nel caso reale viene calcolata utilizzando il

coefficiente riduttivo della velocita nello statorej . Gli stessi risultati ottenuti per lo stadio semplice
ad azione possoro poi essere applicati anche allo stadio Curtis. L’angolo assoluto in uscita dello
statore € minore rispetto al caso precedente, attestandosi intorno ai 12° - 15°. E’' quindi possibile
calcolare le varie velocita, assolute e relative, applicando le equazioni (9.18) e (9.25) nelle diverse
sezioni, anche per il raddrizzatore, essendo anch’esso a pale smmetriche. Valgono quindi le
seguenti semplici relazioni:

|W2| =y |W1|; |V3| =y r‘/2|; |W4| =y |W3| (948)
Nel caso idedle di figura 9.19a, e cioe in cui ci sono due rotori, ogni rotore contribuisce allo
scambio di lavoro, per cui il lavoro di Eulero vale:

L., =U(v, cosa, - V,, cosa, )+U(V,, cosa, -V, cosa,,) (9.49)
Per ogni rotore e possibile giungere, con opportune considerazioni sui triangoli delle velocita, a una
formadel lavoro di Eulero analoga all’ equazione (9.30), per cui la relazione precedente diventa:

L., =2U(V, cosa, - U)+2U(V,, cosa, - U) (9.50)
Ma, dal triangolo delle velocita si ha che:

V, cosa,, =V, cosa, - 2U (9.51)
per cui il lavoro di Eulero diventa:

L., =4U(V, cosa, - 2U) (9.52)

La formula precedente, ottenuta per un numero z = 2 di rotori, pud essere facilmente estesa a
generico stadio Curtis composto da z rotori:

L., =2zU(V, cosa, - zU) (9.53)
Il rendimento dello stadio diventa quindi, sempre nel caso idedle:
L Uo
h=—:= i=4zK, (cosa1 - zKp) (9.59)
VJs /2 1s ﬂ
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Figura 9.20. Andamenti del rendimento per uno stadio ideale al variare del numero z di rotori.
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dacui s ricavalacondizione di ottimo rendimento:

cosa
K oimo  — - 9.55
potns = (9.55)
condizionein cui il rendimento vae ancora:
h,. =cos’a, (9.56)

La figura 9.20 mostra le curve del rendimento in funzione del K, per diversi numeri di rotori z. Si
vede che, partendo da z = 1, a cui corrisponde lo stadio singolo ad azione visto nei paragrafi

precedenti, al crescere del numero di rotori diminuisce il K, ottimo, mentre non varia il valore del

massimo rendimento. Cio significa che, a parita di velocita periferica (cioé di sollecitazioni per dli
sforzi centrifughi), aumenta la velocita assoluta all’ uscita dello statore Vs, € quindi anche il salto
entalpico smaltito dallo stadio. Ad esempio, se si confronta lo stadio Curtis con due rotori (z = 2)
con lo stadio semplice ad azione (z = 1), si vede che il salto entalpico smaltibile & 4 volte maggiore.
Viceversa, se s ragiona a parita di salto entalpico smaltito, il passaggio dallo stadio semplice ad
azione al Curtis con due rotori permette di dimezzare la velocita periferica.

Una trattaziore analoga puo essere fatta anche nel caso reale, ottenendo le curve del rendimento per
i diversi numeri di rotori z mostrate in figura 9.21. E' evidente come, a crescere del numero di

rotori, aumentino le perdite, a causa delle elevate deflessioni del flusso nei rotori e nei raddrizzatori,
e delle elevate velocita. Nello stadio Curtis, a causa degli elevati Dh smaltiti, la velocita assoluta
al’uscita dello statore € praticamente sempre supersonica. La velocita relativa W, viceversa deve
rimanere subsonica, perché atrimenti si avrebbero grosse penalizzazioni, a causa della presenza di
onde d' urto.

N 0.8
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LN e \
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N/ N\ |\ \
os |1\ |\ \
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0.1 02 03 04 05 0,6 07 D08 0,9

Figura 9.21. Andamenti del rendimento per uno stadio reale al variare del numero z di rotori.
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S noti inoltre che, nel caso di due rotori, il primo rotore fornisce % del lavoro di Eulero, mentre il
secondo rotore contribuisce solo per il restante ¥4 Gli stadi Curtis in generale sono costituiti da due
soli rotori, in quanto il contributo dei rotori successivi risulterebbe estremamente limitato, a fronte
di un aumento delle perdite notevole.

9.5. Turbina Rateau

La turbina Rateau € semplicemente costituita da una serie di stadi semplici ad azione. |l salto
entalpico viene ripartito equamente su tutti gli stadi, con I’ energia cinetica all’ uscita di uno stadio
recuperata nello stadio successivo Vo = Vo). Il recupero dell’energia cinetica allo scarico del
generico stadio intermedio fa si che, anche nel caso idedle, non sia necessario porre a, = 90° per
massimizzarne il rendimento. L’angolo di ingresso negli stadi successivi non sara piu quindi
necessariamente asside. Per gli stadi intermedi € alora meglio utilizzare un rendimento total to
total, cosi come definito dall’ equazione (3.106) qui riportata:
L 2L

hy = = S (9.57)

V, VI-V
htO - h25 - 72 * 2
dove, per convenzione, come velocita di scarico nel computo del denominatore s considera la
velocitareale.
Rispetto allo stadio Curtis, lo stadio Rateau presenta il vantaggio di avere minori perdite, e quindi
maggior rendimento. Viceversa, il salto entalpico che il singolo stadio riesce a smaltire e inferiore, e
quindi & necessario avere un maggior numero di stadi per smaltire lo stesso salto entalpico. Inoltre,
lapresenza di salti di pressione tra uno stadio e il successivo aumentail pericolo di fughe di vapore,
che quindi non compie lavoro. Per limitare queste fughe, che diminuiscono il rendimento
complessivo della macchina, e necessario realizzare opportune tenute.

A conclusione di questo paragrafo va detto che gli stadi ad azione, ed in particolare |o stadio Curtis,
vengono utilizzati come stadi di ata pressione nelle turbine a vapore, perché permettono di
elaborare elevati sdti entalpici e di aumentare considerevolmente la portata volumetrica negli stadi
seguenti. Inoltre, si prestano bene ad essere parzializzati, perché la pressione resta costante a cavallo
delle palettature rotoriche. Vedremo che, rispetto agli stadi areazione, gli stadi ad azione presentano
rendimenti peggiori. Questo aspetto € perod di secondaria importanza, in quanto essendo appunto
stadi di ata pressione, le perdite che questi presentano sono meno dannose, in quanto il fenomeno
del “recupero” nell’ espansione in parte le compensa.

9.6.Stadi areazione

Negli stadi a reazione il salto entalpico viene ripartito tra statore e rotore, come mostra la
trasformazione riportata in figura 9.22. La pressione varia anche nel rotore, per cui la portata
volumetrica subisce un significativo aumento. La componente assiale della velocita viene assuntain
generale costante, quindi I’ altezza di palatraingresso ed uscita deve aumentare.

Si consideri inizillmente il caso ideale. La figura 9.23 mostra il triangolo delle velocita di un
generico stadio areazione. La conservazione dell’ entalpia totale nello statore fornisce:

Vlg B Vo2 —_

=h, - h,, =Dh,,, =(1- c)Dh (9.58)

s,stadio

da cui s ricava il legame tra velocita assoluta del flusso in uscita dallo statore e salto entalpico
idedli:

Vls = \/2(1- C)Dhs,stadio +V02 (959)
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Figura 9.22. Trasformazioneideale e reale in uno sadio a reazione.

Figura 9.24. Triangoli delle velocita in uno stadio a reazione ideale conc = 0.5.

Anche per gli stadi areazione € possibile determinare il triangolo delle velocitain ingresso al rotore,
noto il regime di rotazione e |’angolo assoluto a; (compreso trai 15° ei 25°). In maniera del tutto
analoga a quanto fatto per o stadio ad azionas determinano W1 e bj.

La conservazione dell’ entalpia totale relativa nel rotore permette di esprimere il salto entalpico nel
rotore in termini di variazione di energia cinetica relativa a cavallo del rotore:

Dh _W225:-W1§+U12_U2

— 2
s,rot

. > (9.60)
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Ma trattandos di macchina assiale, la velocita periferica non varia tra ingresso ed uscita del rotore,
per cui larelazione precedente si semplifica:

2 2
_WZS - Wls
s,rot
2

Sostituendo quest’ ultima relazione insieme alla (9.58) nell’ espressiore del grado di reazione si
ricava, nell’ipotesi che lavelocita all’ingresso dello stadio sia trascurabile:

2 2
c = WZS B Wls

2 2 2

W2s - W:Is +V:Is

Dh (9.61)

(9.62)

Noto il grado di reazione, € alora possibile calcolare la velocita relativa al’ uscita del rotore. Per
poter tracciare il triangolo delle velocita al’ uscita del rotore, assunta costante la componente assiale
della velocita, € necessario fissare I’angolo di uscita relativo del flusso b,. Tale angolo pud variare
trai 15° ei 30°, aseconda del grado di reazione.

Un caso particolare di stadio a reazione € quello in cui il grado di reazione ¢ € pari a 0.5. In questo
caso il salto entalpico viene egualmente ripartito tra statore e rotore, risultandone triangoli delle
velocita smmetrici, cosi come mostrato in figura 9.24. Nel caso in cui Si possa considerare valida
I"ipotesi di stadio ripetitivo (Vo = V>), cido comporta avere pale identiche nello statore e nel rotore,
soluzione economicamente vantaggiosa, in quanto richiede un'unica geometria di pae per
realizzare |’ intero stadio. Infatti, dalla conservazione dell’ ental pia totale nello statore, totale relativa
nel rotore e dalla definizione di grado di reazione, s ricava:

W |= Mo (9.63)
|V:ls| = I\st| (9.64)

Per passare infine d caso reale, basta ancora ricorrere ai coefficienti riduttivi della velocita nello
statorej , definito tramite la (9.23) e nel rotorey , cosi definito:

y = (9.65)

w

2s

In maniera del tutto analoga € poi possibile calcolare il salto entalpico perso nello statore attraverso
la (9.23), mentre nel rotore vale:

W2 -W7 WS
o ===y ?) (9.6

Con riferimento ala trasformazione di figura 9.22, s fa notare che la differenza hyss - hys € minore
di hy — hys, per effetto del “recupero”.

Dh, ., =h,- h

w, rot

9.6.1. Prestazioni degli stadi a reazione

Considerando le prestazioni di uno stadio a reazione ideale, vediamo di individuare la condizione di
ottimo rendimento. Come noto, questa condizione corrisponde ad avere componente tangenziae
nulla della velocita assoluta allo scarico del rotore (V2 = 0), cosi come mostrato in figura 9.25. In
guesta condizione il lavoro di Eulero vale:

L., =UV, cosa, (9.67)

Il lavoro idealmente disponibile vale invece, nell’ipotesi che sia trascurabile la velocita in ingresso
alo stadio (Vo » 0):

V2 W2 -WS
L, =Dh,, +Dh,,, =—=+—2 %

s rot 7 2 (968)
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Figura 9.25. Triangoli delle velocita in uno stadio a reazione ideale operante in condizioni di
ottimo rendimento.

D’ dtra parte, da semplici relazioni trigonometriche si ricava:
W2 - W2 =V2 +U? - (/Z +U?- 2UV, cosa,)=V2sen’, - V2 +2UV, cosa, =

=2UV, cosa, - V:cos’a,
Ricordando I’ espressione del grado di reazione (9.62), e possibile esprimere la variazione di energia
cineticarelativanel rotore in termini di c:
W2 - W2 =2y (9.70)
1-c
Sostituendo quest’ ultimarelazione nella (9.69) s ricava, dopo alcuni semplici passaggi, larelazione
che legail K; ottimo al grado di reazione dello stadio:

(9.69)

_ 1 c  cosa,
2cosa, 1- ¢ 2

(9.71)

p,ottimo

S noti che il Kp ottimo aumenta notevolmente con il grado di reazione. In queste condizioni il
rendimento risulta massimo e vale:

2UV, cosa 2UV, cosa
re = T T S =Ky, 2(L- € oS, (9.72)
V]s +W25 - Wls Vls ’
1l-c
che, tenuto conto dell’ espressione (9.71) fornisce:
h., =c+(1- c)cos?a, (9.73)

In figura 9.26 e riportato I’andamento del rendimento in funzione del Kp, per divers valori del
grado di reazione, da cui s nota come il massimo rendimento aumenti al cresceredi c.

Si definisce il coefficiente di carico Kis che esprime la capacita di uno stadio di smaltire il sato
ental pico, adimensionalizzato rispetto alla velocita periferica.:

K _ Dhs stadio (9 74)
is U 2/2 .

fornisce I'entita del sato entalpico sfruttato nello stadio nel rispetto delle massime
sollecitazioni. || coefficiente di carico pud essere espresso in funzione del grado di reazione:
1 ¥, 0

Ky =——C—== 9.75
L (9.75)

Valori tipici dei parametri appena calcolati (Kp, Kis, hmax) per diversi valori del grado di reazione
sono riportati in Tabella 9.1. Fissata la velocita periferica (U = cost), si vede che, se ¢ ® 1l salto
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entalpico smaltito dallo stadio diminuisce e tende a 0. Ecco perché si realizzano in pratica stadi a
reazione al massimo con grado di reazione pari a0.7-0.75.

A
hts

cos’aj

»
»

cosa, Kp

Figura 9.26. Andamenti del rendimento per uno stadio ideale al variare del grado di reazione.

x {ufvl}opt Ti max RigT ﬁhtutf% u’
0 0,475 0,902 4,43
0,1 0,533 0,912 3,520
0,2 C,606 c,522 2,723
0,3 c, 701 0,532 2,035
0,4 0,826 0,942 1,465
0,5 1,001 c,952 0,998
0,6 1,204 0,961 0,689
c,7 1,703 C,571 0,345
0,8 2, 5E0 c,G&2 C,250
0,9 5,212 C,890C 0,C3sc
1,0 - 1 0
Tabella 9.1.
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Figura 9.27. Triangoli di velocita e geometrie palari al variare del grado di reazione.
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La figura 9.27 riporta il confronto tra triangoli delle velocita corrispondenti a diversi valori del

grado di reazione (0, 0.2, 0.5 e 0.7), fissata la velocita periferica. Sono inoltre rappresentate &
geometrie delle pale dello statore e del rotore, oltre ale trasformazioni. Tutti i triangoli s
riferiscono ad un caso per cui lo scarico dal rotore € ovunque identico, e tale da considerare lo
stadio ripetitivo. E’ evidente come, a crescere di ¢ diminuiscal’ angolo di deviazione del flusso nel
rotore Db, cosi come diminuisca la velocita assoluta all’ uscita dello statore V1, entrambe grandezze
da cui dipendono le perdite. In redta, la velocita relativain ingresso a rotore diminuisce in modulo
fino adiventare assiale, per poi aumentare nuovamente per valori maggiori del grado di reazione. E’
inoltre evidente come diminuiscail salto ental pico smaltito.

E’ infine opportuno sottolineare come, se si tratta di uno stadio intermedio, I’ energia cinetica alo
scarico possa essere ancora Sfruttata negli stadi successivi. Ad esempio, nel caso di grado di
reazione pari a 0.5, i triangoli delle velocita possono assumere una delle forme riportate in figura
9.28.

L’analisi fin qui condotta si basa sull’assunzione de la componente assiale della velocita s
mantenga ovunque costante. E’ pero possibile variare Vax per ottenere alcuni vantaggi. Ad esempio,
negli stadi di bassa pressione delle turbine a vapore, dove il volume specifico varia molto, e molto
velocemente, S possono conformare i condotti in maniera tale da aumentare la componente assiale
allo scarico del rotore Vaax, cosi come riportato in figura 9.29a. Cio s ottiene modificando le
sezioni di passaggio meridiane, e consente di avere minori altezze di pala alo scarico del rotore (e
quindi minori sollecitazioni). Un’altra conseguenza € quella di avere un maggior angolo di uscita
dalle pale b, (e quindi maggiori deflessioni e maggiori perdite). Un’altra possibilita (nel caso non
sia critica I'altezza di pala) consiste nel ridurre la componente assiale allo scarico del rotore
nell’ ultimo stadio della macchina (figura 9.29b), alo scopo di ridurre le perdite.

Passiamo ora a caso reale. Senza entrare nel dettaglio delle relazioni matematiche che esprimono i
diversi parametri di funzionamento dello stadio, le figure 9.30 e 9.31 riportano rispettivamente gli
andamenti del rendimento, sia total to total (f g = 1) siatotal to static (f ¢ = 0), e del coefficiente di
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carico a variare del grado di reazione. Sono inoltre riportati gli andamenti nel caso idedle | =y =
1). Lecurve con f g = 0 considerano persal’ energia cinetica di scarico V, /2 dallo stadio, mentre le

curve con f g = 1 considerano tale energia recuperata nello stadio seguente; si riferiscono quindi allo
stadio ripetitivo. La differenzatrale due curve determinal’ entita di tale energia cinetica.

Vls W2 s
Vas + Wis
4 ;
) ! U
|
Vls W2 s
VZS
Wls .
U U

Figura 9.28. Triangoli di velocita per grado di reazione 0.5.
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wy V2
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U ! U
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Figura 9.29. Triangoli di velocita con Vax non costante.

Queste curve s riferiscono ad un caso specifico, in cui la componente assiale della velocita e
costante, a; = 15°, ] =0.95ey =f(Db). Per quanto riguarda I’ipotesi di componente assiale della
velocita ovunque costante, essa puo essere ritenuta ancora applicabile anche nel caso reale. L’ effetto
delle perdite sara quello di variare, oltre al modulo della velocita, anche la direzione, risultandone
un angolo di incidenza e di deviazione del flusso rispetto all’angolo imposto dalle superfici palari
non nullo.

Le curve dei rendimenti presentano un massimo in corrispondenza di un grado di reazione pari a 0.7
In quanto, aumentando c, diminuisce la deflessione. Oltre un certo valore del grado di reazione
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pero, aumenta W.7 - W,*, con un conseguente aumento delle perdite nel rotore. Si ricorda infatti
che le perdite sono proporzionali a quadrato della velocita, oltre che al’entita dell’angolo di
deflessione Db. E’ inoltre evidente come le perdite fluidodinamiche al’interno delle palettature,
statorica e rotorica, siano preponderanti.

In figura 9.31 sono riportate due curve di Kjs, una relativa ad uno stadio iniziale o intermedio (f g =
1), e I'dtra dlo stadio singolo o al’ultimo stadio ( g = 0)., da cui s nota come il salto entalpico
diminuisca al crescere del grado di reazione.

Gli andamenti fin qui analizzati s riferiscono ad un preciso valore dell’angolo a;. S noti che, se
aumentasse (ad esempio nel caso di ¢ = 0.5), il rendimento diminuirebbe, perché aumenterebbe
la componente assiale della vel ocita.

In conclusione, nel caso reae, per definire appieno il funzionamento del generico stadio a reazione
e necessario fissare i seguenti parametri: angolo assoluto all’ uscita dello statore a1, rapporto tra le
componenti assiai della velocita in uscita e in ingresso a rotore Vaxo/Vaxi, grado di reazione ¢ e
condizione di stadio ottimizzato, corrispondente alla condizione di massimo rendimento.
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Figura 9.30. Rendimenti Total to Total e

Total to static al variare del grado di

_ Figura 9.31. Coefficiente di caricoKjs al
reazione.

variare del grado di reazione.

9.7.Dimensionamento della turbina

Nel dimensionamento generale della turbina, i parametri principali che devono essere determinati
sono il regime di rotazione della macchinaw, il suo diametro medio D, e |’ altezza di pala /.

Nell’ organizzazione degli stadi di una turbina a vapore, il primo stadio, detto stadio di regolazione,
e sempre costituito da uno stadio ad azione semplice 0 a salti di velocita, tipo Curtis, il piu delle
volte parzializzato, a causa delle piccole portate volumetriche. Questa scelta consente di elaborare
elevati sdlti entalpici nel primo stadio, anche se con rendimenti limitati. Lo stadio di regolazione é
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seguito daunaserie di stadi (corpo di alta pressione) ad azione semplice 0 a basso grado di reazione
(c =0.2-0.3) che contribuiscono ad abbattere la pressione e la temperatura del vapore. Procedendo
lungo I’ espansione (corpi di media e bassa pressione), gli stadi diventano a reazione, permettendo di
realizzare rendimenti maggiori. Ovviamente il salto ertalpico elaborato da ogni stadio € minore ed
aumenta il numero di stadi. Inoltre, ricordando che nella bassa pressione si hanno elevate variazioni
di volume specifico, negli stadi di bassa pressione s hanno grandi variazioni delle sezioni di
passaggio, e quindi dell’ atezza di pala

Passando al problema di dimensionamento di un singolo stadio di una turbina, sono noti la portata
da elaborare m e il sato entalpico a disposizione Dhs stadio. Dall’ applicazione dell’ equazione
dell’energia e possibile scegliere i triangoli di velocita, e quindi il grado di reazione c, la massma
velocitadi rotazione Umax €il coefficiente di carico Kis:

K = Dhs,stadio (9 76)
* U2/ '

essendo la velocita periferica cosi definita:
D
U =w7m (9.77)

Si pud notare come, pur avendo definito i triangoli di velocita legati alo smaltimento del salto
entalpico, non s sono ancora definiti il regime di rotazione, il diametro e il rapporto 1/D, che
risultano strettamente correlati.

Ricordando che I’ equazione di continuita puo essere scritta nella forma seguente:

m=rV,_,pD. L (9.78)
Dm

s vede che se si sceglie un numero di giri elevato, si avra un diametro piccolo e un rapporto //D
grande; viceversa, un numero di giri basso dara luogo ad un /¢/D piccolo. Esistono quindi infinite
soluzioni al’interno dei limiti sul rapporto ¢/D, aparitadi U, relativamente alla scelta del numero di
giri. Tra tutte queste possibili soluzioni solo una corrisponde a massimo rendimento, cioé ala
scelta ottimale. || numero di giri ottimo pud essere determinato grazie a criteri di dimensionamento
derivanti o dall’ esperienza progettuale o da risultati derivanti dall’uso di correlazioni empiriche
integrate con metodologie numeriche di ottimizzazione.

Nelle turbina di grande taglia, come gia detto, il numero di giri in reata non e libero di variare, ma
risulta vincolato ala frequenza di rete, e quindi e pari a 3000/3600 giri/min. Sara quindi solo lo
stadio centrale ad essere ottimizzato, mentre gli altri stadi, sia di bassa sia di ata pressione, non
risulteranno ottimizzati, ma andranno comungue dimensionati nel rispetto dei vincoli sul rapporto
/ID.

Nelle turbine di piccolissma taglia il numero di giri € invece maggiore, non essendoci piu
limitazioni all’uso dei riduttori, e puo essere scelto in base a criteri di ottimizzazione. Le turbine di
piccola taglia sono tipicamente macchine ad azione o Curtis mono-stadio, in cui il rendimento e
sacrificato per ottenere un contenimento del costi.

9.8. Sforzi agenti sulle pale

Fermo restando che le sollecitazioni massime agenti sulle pale devono essere inferiori ale massime
sollecitazioni ammissibili dai materiali che le costituiscono, sulla pala del rotore agiscono tre forze:
una forza centrifuga, una forza assiae e una forza tangenziale. La forza centrifuga, responsabile
degli sforzi radiali, e quella che maggiormente sollecita le pale. Consideriamo la paletta cilindrica di
altezza ¢, a sezione trasversale costante S, rappresentata schematicamente in figura 9.32. Essa ruota
intorno all’asse di rotazione alla velocita angolare costante w. Siano rp e ry i raggi rispettivamente
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ala base e dl’apice della paa La forza elementare dF. agente sull’elemento di pala di spessore
infinitessimo dr, distante dall’ asse di rotazione di r, vale:

dF, =dmw?r = r Sw?rdr (9.79)
ed e diretta verso |’ esterno, essendo r la densita del materiale costituente la pala. |1 massimo sforzo
agisce ala base, dove la pala e calettata al’ albero, mentre tale forza centrifuga si annulla al’ apice
della pala. La forza centrifuga agente ala base della pala si calcola quindi integrando I’ equazione
(9.79) lungo I’ ltezza di pala:

2

Ta _r2 2 _112
F. = ¢y Sw’rdr =r Sw? fa " T _ rSM
. 2 2
E' poi possibile esprimere tale forza centrifuga, agente alla base della pala, in funzione dell’ altezza
di paa/, del diametro medio Dy, e della velocita periferica calcolata in corrispondenza del diametro
medio Un:

(9.80)

F. =rSw? (r - rb)z(ra ) o SUiDL (9.81)

m

essendorg—rp =/, (fa+rp,) =Dme2Um =w Dy,
La sollecitazione dovuta alla forza centrifuga deve risultare inferiore alla massima sollecitazione
ammissibile dal materiale cotituente la pala:

S :M:ZruriLEs (9.82)
S D

Cc amm
m

Si noti che s dipende da U?, e non dal numero di giri. Tale relazione & rappresentata graficamente
in figura 9.33, da cui s vede come, per un certo valore della sollecitazione centrifuga, se si vuole
aumentare il rapporto ¢/Dy, € necessario ridurre la velocita periferica. Si ricorda che alla velocita
periferica é legato il massimo lavoro ottenibile da uno stadio, mentre a rapporto ¢/D, € legata la
massima portata smaltibile. Cio che fissa la massima sollecitazione ammissibile & il materiae
costituente le pale delle turbine. Queste sono readlizzate tipicamente in leghe ad alta resistenza o
superleghe, che sono caratterizzate da limitate densita e ati S amm. Nelle turbine di alta pressione,
volendo utilizzare materiali convenzionali in presenza di temperature del vapore che possono
raggiungere i 550°C, la massima velocita periferica consentita € dell’ ordine dei 200-250 m/s. Negli
stadi di bassa pressione, dove la temperatura del vapore € ormai prossima a quella atmosferica, la
massima velocita perifericasi haall’ apice della pala, dove non puo superare i 500 — 600 my/s.

A Fa
dr
N, |, q'\
S = cost.
dF

r ({/% "

S IR N AN

Figura 9.32. Calcolo della sollecitazione centrifuga agente su una pala a sezione costante.
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Una soluzione usualmente adottata per ridurre la forza centrifuga € quella di realizzare le pale
rastremate verso |’ ato, e cioé a sezione trasversale variabile, cosi come rappresentato in figura 9.34.
In questa maniera s riduce il materiale a raggi e€levati, risultandone una riduzione sulla
sollecitazione agente alla base della pala.

La forza agente in direzione assiale viene calcolata a partire dall’ equazione della quantita di moto.
Con riferimento a piano intrapalare schematizzato in figura 9.35, applicando la conservazione della
quantita di moto in direzione assiale s ricava:

Fax =PiA - P,A, + MV, - MV, (9.83)
avendo indicato con il pedice 1 le grandezze calcolate nella sezione di ingresso alla schiera, con 2
quelle relative alla sezione di uscita, ed essendo A la sezione di passaggio del fluido, consistente in
una corona circolare. Supponendo che si conservi la componente assiale della velocita, 1a forza
assiae scambiata dal fluido con la pala s riduce a solo contributo del campo di pressione. Se
inoltre s assume che la sezione di passaggio del fluido non cambi tra ingresso ed uscita della
schiera, s ricava

Fax =P1A - PLA, » A(p1 - pz) = poE(pl ) pz) (9.84)

L’ipotesi di ritenere A costante puod essere ritenuta accettabile, se si pensadi redlizzare la variazione
di sezione del canale meridiano nello spazio esistente tra gli stadi, mantenendo le pale ad atezza
costante.

Laforzaassiae s ripartisce equamente sulle z pale che costituiscono la schiera, per cui laforza che
agisce sullasingola palavale:

F
I:ax,pala = ?ax (985)

La forza tangenziale si calcola analogamente a partire dall’equazione della quantita di moto
proiettata in direzione tangenziale:

Ft = m(vn - V2t) = I‘AVaX (\/11 - VZt) =T pofVaX (Vn - V2t) (9-86)

Anche in questo caso, tale forza si ripartisce equamente su tutte le pale che compongono la schiera,
per cui sulla singola pala agisce la seguente forza:

Ft

I:t pala = ? (987)

La risultante tra forza assiale e tangenziade da luogo ad una sollecitazione di flessione che sara
anch’ essa massima alla base delle pale, ed uguale al rapporto tra il momento flettente prodotto da
tali forze e il modulo di resistenza calcolato nella direzione in cui il momento agisce.

Si precisa che la sollecitazione centrifuga risulta di gran lunga preponderante rispetto a quella di
origine flessionale, per cui una verifica di massima puo essere condotta considerando la sola s..
Quanto detto fin qui e vero nell’ipotes di flusso stazionario. Nella realta il flusso all’interno delle
macchine a fluido, e quindi anche delle turbine a vapore, € non stazionario, per cui le pale sono
sottoposte a sollecitazioni periodiche. Per una verifica strutturale accurata e necessario valutare le
frequenze proprie delle pale, in maniera da evitare |I'insorgere di vibrazioni e fenomeni di risonanza
che, oltre ad essere responsabili del rumore, possono alla lunga portare a rotture.
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Figura 9.36. Triangolo delle velocita in ingresso al rotore, in diverse sezioni lungo I’ altezza di
pala.

9.9.Teoria dell’equilibrio radiale

Si é visto come, negli stadi di bassa pressione, il rapporto ¢/D , possa diventare grande, portando ad
avere pae di atezza elevata. Cio fa s che gli effetti tridimensionali non possano piu essere
trascurati. Si e quindi in presenza di grandi variazioni della velocita periferica lungo I atezza di
pala (U =wr), che portano ad avere velocita e pressione variabili anch’esse lungo /.
Consideriamo ad esempio la pala rotorica mostrata in figura 9.36. Supponiamo che s tratti di una
pala cilindrica, cioe che presenta un profilo a sezione costante e identica lungo tutta |’ altezza di pala
(come nel caso di figura 9.32), in cui gli angoli di ingresso e uscita, anch’essi costanti lungo la
direzione radiale, sono stati ottenuti attraverso un approccio 1D applicato al diametro medio della
macchina. Se si assume che la velocita assoluta V1 in ingresso al rotore sia costante lungo |’ atezza
di pala, lagrande variazione di velocita periferica tra mozzo e cassafasi che la velocita relativa Wy
in ingresso a rotore risulti anch’essa variabile lungo ¢, come mostrato in figura 9.36. Di
conseguenza, il flusso sara alineato con la tangente a bordo d' attacco del rotore solo nella sezione
media, mentre movendos sia verso I'apice Sia verso la base della pala sara presente un angolo di
incidenza (scostamento tra I’angolo della palettatura e I’angolo del flusso) diverso da zero. Di
conseguenza, solo la sezione media lavorera nelle condizioni di progetto, mentre tutte le atre
avranno prestazioni inferiori.
L a progettazione tridimensionale nelle macchine afluido in presenza di elevate altezze di pala viene
effettuata ricorrendo alla Teoria dell’Equilibrio radiale S tratta di un approccio semplificato, in
quanto, come vedremo, si basa su ipotesi semplificative. Cio nonostante, essa e di largo impiego, in
guanto permette di estendere |’ applicabilita dell’ approccio 1D anche a casi 3D, senza dover andare
a risolvere direttamente il campo di moto tridimensionale. Infatti, grazie alla teoria dell’ equilibrio
radiale, sara ancora possibile utilizzare I’ approccio 1D sulle singole sezioni, qualunque esse siano
(base, mezzeria, apice o intermedie), dando gli strumenti per passare da una sezione al’ atra lungo
I’altezza di pala. La geometria verra quindi ottenuta semplicemente impilando le geometrie
derivanti dall’ approccio 1D.
Lateoria dell’ equilibrio radiale, nellaforma piu semplice, s fonda sulle seguenti ipotesi:

» Moto permanente;

» flusso assialsimmetrico;

> assenza di effetti della curvatura, o effetti trascurabili; cio significa che le traiettorie

meridiane sono assunte rettilinee, cosi come mostrato in figura 9.37;
» viscosita nulla;
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» componente assiale della velocita costante tra ingresso e uscita dello stadio, cioe in
direzione assiale;
» densita costante lungo il raggio;

Consideriamo inoltre un sistema di coordinate cilindriche, in cui r individua la direzione radiale, z
la direzione asside e g la direzione angolare circonferenziale, cosi come mostrato in figura 9.37.
Consideriamo un elemento fluido dm. Supponendo che dm abbia spessore dz unitario, cosi come
mostrato in figura 9.38, puod essere espresso nel seguente modo:

dm =rrdrdq (9.88)
Affinché tale elemento non abbia componenti di velocita in direzione radiale, deve essere in
equilibrio, e quindi la forza centrifuga deve essere controbilanciata da un gradiente di pressione in
direzione radiale. Applicando il teorema della quantita di moto al’elemento dm, su cui agiscono
quindi la pressione p sulla superficie inferiore di estensione rdq, la pressone p + (dp/dr)dr sulla
superficie superiore (r + dr)dq, oltre ala forza centrifuga, cosi come schematizzato in figura 9.38,
la sommatoria delle forze agenti sul volume fluido fornisce:

777777777
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Figura 9.38. Elemento fluido dm.
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Ve @ . dp 9
prdg +dm =L =¢p+—"dr <{r +dr)dq (9.89)
r e dr g

Sostituendo |’espressione di dm, supponendo dr infinitessimo e trascurando i termini di ordine
superiore, s ottiene:

AL (9.90)

Questa relazione pud anche essere ricavata in maniera piu rigorosa a partire dall’ equazione della
quantita di moto scritta in coordinate cilindriche, ponendo I’ attenzione alla sola equazione scalare
relativa alla direzione radiale, assunta trascurabile I’ azione del campo gravitazionale:

.—ﬂvr+ ﬂvax +Vt—t'—t='——+F
fir 1z g r rqr
Nella relazione precedente, F, sono le forze scambiate tra fluido e pale. Se perd supponiamo di
considerare un volume di controllo che contenga solo fluido (il che & coerente con I'ipotesi di
considerare nullala viscositd), tale forza & nulla. Inoltre, I'ipotesi di assialsmmetria portaadire che
qualunque derivata rispetto a q e nulla. L’equazione (9.91) s riduce quindi esattamente alla
relazione (9.90) se s impone, oltre alle ipotesi precedenti, che la componente assiae della velocita
sia costante lungo z, e cioé lungo la direzione assiale, e che la componente radiale della velocita sia
nulla, cioe che le traiettorie siano rettilinee.
Essendo il termine a destra dell’ uguale nell’ equazione dell’ equilibrio radiale (9.90) sicuramente
positivo, la pressione deve aumentare procedendo dalla base all’ apice della pala, infatti:
apice 2
Pa-Py= Qr ——dr>0 ® p,>p, (9.92)
base
Per legare I'equazione dell’equilibrio radiale con le grandezze termodinamiche, evidenziando
quindi gli scambi energetici tra fluido e macchina, e sufficiente differenziare rispetto a raggio la
relazione classica della termodinamica che lega le variazioni di entropia a quelle di entalpia e di
pressione:

\% \Y/

ax

(9.91)

dQ =Tds =dh - vdp (9.93)

supponendo che la densita non vari in direzione radiale i ottiene:

iﬂ_pzﬂ_ TE (9.94)
rqr 9r I

Sostituendo tale relazione nell’ equazione dell’ equilibrio radiale si ricava:

Ve _th _Ts

—=—-T— (9.95)
r qr I

Dalla definizione di entalpiatotale s ricavainoltre:

5 .
B :1% +V_g= ﬂ +Vax M +Vt ﬂvt
i 9r % 24 Tr I qr
avendo imposto che la componente radide della velocita sia nulla. Sostituendo quest’ultima
relazione nella precedente si ottiene:

—'T—:—+Vax ﬂvax +Vt Wt
qr M qr qr
Questa equazione va sotto il nome di equazione NISRE (Non lIsentropic Simple Radial

Equilibrium). Imponendo infine I'ipotesi di isentropicita, derivante dall’aver assunto il flusso non
Viscoso, larelazione precedente diventa:

(9.96)

(9.97)

9.34



2
m:\L+V Wax +Vt Wt

r r > qr qr

equazione dell’ equilibrio radiale isentropico (ISRE).

La relazione precedente pud quindi essere utilizzata per descrivere |I’andamento delle diverse
grandezze fluidodinamiche lungo la direzione radiale, e cioe lungo I'atezza di pala, a patto che
sano rispettate le ipotess che ne hanno permesso la derivazione. E' quindi evidente come
I’ equazione precedente possa essere applicata solo ed esclusivamente su un dominio che non
contiene le pale, e quindi amonte e avalle delle schiere.

L’ equazione (9.98) e un’equazione differenziale ale derivate parziali del primo ordine, che deve
essere applicata sezione per sezione, e cioe in ingresso allo statore, tra statore e rotore e all’ uscita
del rotore, dove le ipotesi precedenti sono verificate. In ognuna di queste sezioni € necessario
effettuare una scelta progettuale, per poter definire I’andamento delle diverse grandezze lungo
I’altezza di pala. Esistono diverse possibilita, tra cui quella maggiormente utilizzata consiste
nell’imporre che fluido e pala scambino lavoro in maniera indipendente dal raggio, e cioéL = cost
con r. Con questa ipotes s ottiene quello che va sotto il nome di progetto a vortice libero; infatti,
dalla definizione di lavoro di Eulero si ottiene:

(9.98)

Leu = U(Vn - VZt) =wr (Vn - Vzt) =cost " r (9-99)
Ma allora deve essere:
rV, =cost (9.100)

condizione che, appunto, corrisponde ad un vortice libero. Fisicamente cio corrisponde ala
conservazione del momento della quantita di moto rispetto al’asse di ptazione. Questa scelta
progettual e deve essere applicata in ogni sezione: ingresso statore, ingresso ed uscita rotore.
L’ipotes di progetto a vortice libero comporta quindi che I'entalpia totale s conservi lungo il
raggio, il che porta a semplificare ulteriormente |’ equazione | SRE:

V.2 V

—+V_ Wa +V, ™, =0 (9.101)
r qIr qr

Differenziando la relazione (9.100) del vortice libero s ricava:

f(rv.) SRV A (9.102)
ir fir

che, sostituita nella relazione (9.101) fornisce:

V., Wae = (9.103)

I

che dice semplicemente che anche la componente assiale della velocita non varia lungo I’ atezza di
pala

V_, =cost con r (9.104)

che, unita all’ipotesi iniziale di conservazione della componente assiale della velocita in direzione
assiale, porta a dire che tale componente della velocita € ovunque la stessa, in ingresso a rotore
come in uscita, alla base della pala come all’ apice.

L’ipotes di progettazione a vortice libero, derivante dall’ aver imposto che il lavoro scambiato tra
fluido e pala s mantenga lo stesso a qualunque raggio, ha come conseguenza la conservazione del
prodotto tra raggio e componente tangenziale della velocita e della componente asside della
velocita lungo I’ altezza di pala. Tali condizioni permettono, noti i triangoli di velocita ad esermpio in
mezzeria, calcolati attraverso |’ usuale approccio 1D, di calcolarli anche nelle diverse sezioni radiali
della macchina.
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Figura 9.39. Triangoli delle velocita lungo I’ altezza di pala.

In particolare, nella sezione 1 tra statore e rotore vale:
V,r =C, =cost

(9.105)
V,,, = cost
Analogamente, nella sezione 2 di uscita dal rotore vale:
V, r =C, =cost
2t 2 (9.106)

V,, =cost

In figura 9.39 sono riportati i triangoli delle velocita in tre diverse sezioni dello stadio, e cioe ala
base (r = rp), in mezzeria ( r = ry) e al’apice dellapala (r = ry). Tali triangoli s riferiscono ad un
caso ideale, in cui la velocita assoluta allo scarico dello statore V1 e costante lungo I’ altezza di pala,
essendo |le pale statoriche normalmente cilindriche. E' quindi evidente come, movendos dalla base
al’ apice della pala, lavelocitarelativain ingresso a rotore W1 diminuisca, mentre |’ angolo relativo
b; aumenti. La pala del rotore dovra allora essere realizzata in maniera tale da avere un angolo
variabile con il raggio. In questo caso s dice che la pala é svergolata in ingresso. Se si suppone di

voler progettare lo stadio perché funzioni in condizioni di ottimo rendimento, essendo lo stadio
ideale, questo porta ad avere la velocita assoluta allo scarico del rotore assiale (V2 = Vaax). Essendo
poi il lavoro scambiato costante lungo I’ atezza di pala, questa condizione s verifichera ovunque, e
quindi ala base, in mezzeria e all’ apice. Questa condizione € vantaggiosa in quanto permette di

avere un angolo assoluto del flusso in ingresso allo statore successivo, nel caso di stadio intermedio,
costante lungo I’ altezza di pala, che a sua volta consente di usare pale statoriche non svergolate.
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Figura 9.40. Pala rotorica di una turbina a vapore Toshiba (¢ = 950 mm, n = 3600 rpm).
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Figura9.41. Variazione del grado di reazione lungo I’ altezza di pala.

Dai triangoli delle velocita di figura 9.39 s vede inoltre che la velocita relativa al’ uscita del rotore
aumenta con i raggi crescenti, e lo stesso succede per I’angolo b,. La paa rotorica sara allora
svergolata anche al’ uscita.

Lafigura9.40 mostra infine una pala di rotore di bassa pressione dell’ atezza di 950 mm, insieme al
profili palari corrispondenti a diverse sezioni della macchina. Si noti che quello qui riportato € un
caso estremo, in cui |’ altezza di pala e particolarmente elevata.

E' alora evidente che tutte le volte che s hanno variazioni rilevanti della velocita periferica, e cioe
elevate atezze di pala, non é piu possibile utilizzare I’ approccio monodimensionale sulla linea
media, ma & necessario tenere conto della tridimensionalita del flusso, ad esempio attraverso la
teoria dell’ equilibrio radiale e la progettazione a vortice libero. Cio € vero non solo negli stadi di
bassa pressione delle turbine a vapore, ma anche in quelli delle turbine a gas, negli stadi di bassa
pressione dei compressori assiali e nelle turbine idrauliche assiali, tipo Kaplan, anche se in tutti
questi cas le atezze di pala sono sicuramente minori.

Inoltre, non € piu possibile identificare lo stadio attraverso il grado di reazione, in quanto anch’ esso
varia lungo I’ altezza di pala, ed in particolare aumenta con il raggio. Supponendo per semplicita di
considerare uno stadio ripetitivo, per cui cioe la velocita assoluta in ingresso allo statore coincide
con quella in uscita dal rotore (Vo = V), la variazione di entalpia totale a cavallo dello stadio, che
equivale al lavoro di Eulero, coincide con la variazione di entalpia statica. Assunto che si conservi
ovunque la componente assiale della velocitd, il grado di reazione diventa:

=1 Mg VaoVe g VuoVa oy VatVa (9.107)
Leu 2wr (Vlt - VZt) 2wr (Vlt - V2t) 2wr
Introducendo la condizione di vortice libero (9.105) e (9.106) s ottiene:
C,+C
c=1-— 22 (9.108)
2wr

relazione riportata in figura 9.41, dove, a posto del raggio, il grado di reazione e diagrammato in
funzione della percentuale dell’ altezza di pala.
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In fase di progettazione € buona norma fissare un grado di reazione pari a 0 o leggermente positivo
alla base, e procedere quindi utilizzando il progetto a vortice libero alla definizione dei triangoli di

velocita e del grado di reazione nelle sezioni a raggio maggiore. Se infatti s impone il grado di

reazione ad esempio in mezzeria, ci sarebbe il rischio di ritrovarsi un grado di reazione negativo alla
base, con conseguente ricompressione del fluido. Se dllorasi fissac = 0 dlabase, cioeperr =, la
relazione che descrive la variazione del grado di reazione con il raggio diventa:

2

o(r)=1- &2 (9.109)
el g

ed il grado di reazione risultera ovungue positivo.

9.10. Perdite nelle turbine a vapore

Nei paragrafi precedenti si € visto come, nel caso ideale, I’ unica perdita che ha luogo negli stadi di
turbina ad azione, cosi come in quelli a reazione, e [ energia cinetica allo scarico. Passando a caso
rede, s € visto come a questa perdita si aggiungano altri tipi di perdita. Nel caso di approccio
monodimensionale al singolo stadio, queste perdite sono legate all’ evoluzione dello strato limite
sulle superfici palari; I’ entita della dissipazione € funzione del quadrato della velocita e dell’ angolo
di deflessione che il fluido subisce nell’ attraversamento delle schiere statorica e rotorica, oltre che
dell’angolo di incidenza del flusso sul profilo, angolo che, nell’analisi condotta nel paragrafi
precedenti € sempre stato supposto nullo.

Nellaredtail flusso al’interno di una macchina multistadio come una turbina a vapore, € molto piu
complesso, e le perdite che il fluido subisce nel suo attraversamento sono la conseguenza di svariati
fenomeni, tra cui la non idealita del fluido, la presenza della viscosita, la tridimensionalita del flusso
e la sua instazionarietd, tutti aspetti che vanno a modificare le prestazioni della macchina.

La valutazione rigorosa celle perdite richiederebbe quindi una trattazione 3D assai complessa e
onerosa da un punto di vista computazionale. E' tuttavia possibile utilizzare correlazioni
sperimentali che consentono di ottenere del coefficienti di perdita di energia z che permettoro di
correggere i risultati dell’analis 1D, ottenendo quindi informazioni che meglio approssimano la
redta

Le possibili perdite che hanno luogo al’interno di una turbina a vapore, e che quindi ne influenzano
il rendimento complessivo, possono essere cosi elencate:

1. Perdite fluidodinamiche 2D: esse sono legate allo sviluppo dello strato limite sulle superfici
palari. Per effetto di tali perdite s verifica un decadimento di energia meccanica in energia
termica, con un conseguente aumento di entropia. Esse sono influenzate da divers
parametri, quali il numero di Reynolds, il numero di Mach, I'intensita di turbolenza del
flusso, la rugosita superficiale, il rapporto tra lo spessore del bordo d’ uscita delle pale e la
corda, il rapporto passo — corda, I’angolo di incidenza e |’ angolo di deflessione:

2,0 =fReMTu e, Liph? (9.110)
é c'c’ g

2. Perdite fluidodinamiche 3D: ad esse contribuiscono i fluss secondari e i giochi radiali. |
fluss secondari, cioe la presenza di una componente di velocita in direzione radiale non
nulla, € una conseguenza dell’interazione tra lo strato limite che evolve sulle pareti laterali
dei canali, e cioe cassa e mozzo, e le pale. Esiste quindi un’energia cinetica detta secondaria,
associata a questa componente radiale della velocita, energia che non partecipa allo scambio
di lavoro con la macchina (s ricorda che gli scambi di lavoro avwvengono nel piano
intrapalare), e che quindi risulta persa. Questa perdita secondaria € tanto maggiore quanto
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piu & piccolo il rapporto ¢/c tra altezza di pala e corda. Il secondo aspetto riguarda invece
I"influenza della presenza dei giochi radiali sulla struttura del campo di moto. Innanzitutto,
la portata di fluido che passa nel giochi non lavora correttamente, in quanto non scambia
correttamente lavoro con le palettature rotoriche. Inoltre, i giochi radiai influenzano
I”andamento degli angoli del flusso in prossimita dell’ apice delle pale, e quindi modificano
I”angolo di incidenza. Le perdite saranno tanto maggiori quanto piu la pala é piccola.

3. Perdite per instazionarieta: tali perdite sono legate alla natura non stazionaria del flusso
al’interno della turbina, dovuta al moto relativo trarotore e statore. 1l rotore infatti si trovera
in ingresso un flusso che, nel sistema assoluto, non € uniforme in senso circonferenziale, per
la presenza delle scie rilasciate dale pale dello statore. Nel moto relativo quindi, il rotore
vedra passars davanti periodicamente le scie dello statore, risultandone un flusso periodico
in ingresso. Ovviamente, in una configurazione multistadio tutto risulta molto piu
complesso, per il trasporto avalle delle scie delle schiere precedenti.

4. Perdite per trafilamenti: s distingue tra fughe esterne e fughe interne. Nel primo caso,
esistendo una differenza di pressione tra I’interno della macchina e I’ ambiente esterno, se la
pressione all’esterno € minore ci saranno fughe di vapore verso I'esterno attraverso le
inevitabili imperfezioni che comunque esistono nelle tenute all’abero. Le fughe interne
avvengono invece tra schiera e schiera, a causa della presenza dei giochi radiali. Porzioni di
vapore tendono a by-passare le schiere attraverso i giochi, anche quando siano presenti
tenute all’ apice o sull’ albero.

5. Perdite per ventilazione: tali perdite s hanno in presenza di parzializzazione, e sono legate
al fatto che ci sono porzioni del rotore che non sono investite dalla corrente fluida, ma
ruotano immerse nel vapore che riempie I’ ambiente.

6. Perdite per attrito sui dischi: le parti rotanti non a diretto contatto con il fluido comportano
resistenze passive che non vengono tenute in considerazione nel bilancio dello stadio. Nelle
intercapedini tra i dischi in rotazione relativa s creano dei moti passivi del vapore, che
dissipano potenza a spese di quanto il vapore ha ceduto a rotore. Queste perdite s hanno
nelle turbine a dischi, cioé in cui le pale dei rotori sono montate all’estremita di dischi
calettati sull’ albero, configurazione tipica per le turbine a reazione (figura 9.2). Le macchine
ad azione utilizzano la configurazione a tamburo, con le pale rotoriche calettate tutte su un
unico tamburo.

7. Perdite per vapore umido: sono presenti in bassa pressione, dove il titolo del vapore é
minore di 1. In queste condizioni il vapore comincia a condensare, formando delle
goccioline di liquido al’interno della corrente gassosa. Tali goccioline presentano una
densita nettamente maggiore rispetto a quella del vapore che le circonda, e quindi un’inerzia
maggiore. Esse quindi esercitano un’azione frenante sul fluido che le circonda, oltre
all’ azione erosiva sulle superfici metalliche.

Tutte queste perdite contribuiscono a valore finale del rendimento della turbina, che quindi risultera
nella realta inferiore rispetto a rendimento del singolo stadio ricavato attraverso |’ approccio

monodimensionale. Gli stadi delle turbine a vapore di grossa taglia possono raggiungere rendimenti

dell’ ordine del 90%, valore che s riduce riducendo la taglia della macchina. Si ricorda infine che gli

stadi di alta pressione presentano rendimenti inferiori rispetto a quelli di bassa pressione.

Bibliogr afia:
Macchine a fluido bifase, C. Casci, Ed. Masson Italia Editori
Macchine Termiche, G. Cornetti, Ed. Il Capitello Torino
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CAPITOLO 10
TURBINE A GAS

10.1. Introduzione

Le turbine a gas nella loro forma moderna furono concepite e brevettate intorno a 1890. E’ tuttavia
solo alla fine degli anni *30 che se ne hanno le prime redlizzazioni pratiche. Infatti, i rendimenti
troppo bassi dei componenti, turbina e compressore, utilizzati nei primi prototipi cosi come le
limitate temperature massime del ciclo imposte dai materiali alora disponibili, rendevano non
conveniente, se non addirittura inutile, un loro utilizzo.

[l primo impianto per la produzione di energia elettrica basato su un ciclo a gas fu realizzato nel
1939 in Svizzera dalla Brown-Boveri. Fu pero lo sviluppo di motori per aerei militari a dare la
spinta decisiva a miglioramento di queste macchine. Il primo motore aeronautico basato sulla
tecnologia delle turbine a gas o s deve a Whittle, che lo realizzo nel 1939 in Inghilterra. La figura
10.1 ne riporta un semplice schema di funzionamento. Un compressore, in questo caso centrifugo
mono-stadio, aspira aria dall’ambiente attraverso un condotto opportunamente sagomato, la
comprime e quindi la invia in camera di combustione. Qui, grazie al’iniezione di combustibile
attraverso opportuni ugelli, avviene la combustione. | prodotti della combustione, ad alta pressione
e temperatura, espandono in una turbina (in questo esempio assiale bi-stadio), per poi essere
scaricati in aimosfera attraverso un ugello. | principali componenti della turbina a gas sono quindi:
il compressore, la camera di combustione e la turbina. Nel caso di applicazione aronautica, ai
precedenti Si aggiungono i condotti di aspirazione, a monte del compressore, e |I’ugello alo scarico
della turbina, elementi che, come sara chiarito nel seguito, contribuiscono alla generazione della
spinta necessaria a sostentamento ed avanzamento del velivolo.

COMBUSTION CHAMEER
COMPRESSOR TURBINE

FLEL BURMER JET PIPE AND
AlR INTAKE PROPELLING NOZZLE

Figura 10.1. Schema della turbina a gas di Whittle.

Parallelamente agli studi Inglesi, anche la Germania stava sviluppando la medesima tecnologia: fu
la prima nazione a produrre e ad utilizzare un caccia militare funzionante grazie ad un motore a
reazione. || motore utilizzato, il Jumo004, fu sviluppato e migliorato durante tutta la seconda guerra
mondiale; malgrado cio esso non fu mai in grado di superare le 12h di funzionamento. Il rapporto di
compressione era circa pari a 3, mertre il rendimento politropico del compressore non superava il
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valore di 0.82. Lo sviluppo di questi motori subi una brusca impennata solo nel dopoguerra, grazie a
ingenti stanziamenti militari, specialmente in Inghilterra e negli Stati Uniti.

E' opportuno sottolineare come lo sviluppo del turbogas, cosi come I’ ottenimento di prestazioni
soddisfacenti, sia stato fortemente influenzato dalla capacita, da un lato di realizzare compressori
con elevati rapporti di compressione e rendimenti sufficientemente alti, e dall’altro di costruire
turbine in grado di sopportare temperature elevate. A differenza infatti degli impianti a vapore, negli
impianti turbogas la presenza di un gas sia in fase di compressione che di espansione fa si che i
relativi lavori siano dello stesso ordine di grandezza, rendendo I'effetto utile, e cioé la loro
differenza, fortemente influenzato dalle prestazioni delle macchine e dalle condizioni di
funzionamento dell’intero sistema. Cio non avviene negli impianti a vapore, dove la diversa natura
del fluido presente nelle fasi di espansione (vapore surriscaldato) e di pompaggio (acqua allo stato
liquido) fa si cheil lavoro richiesto per la compressione del liquido sia trascurabile rispetto a quello
fornito dalla turbina, risultandone un sicuro effetto utile, anche in presenza di macchine a limitato
rendimento e di temperature massime del ciclo ampiamente sopportabili dagli acciai comuni.

La figura 10.2 mostra |’ evoluzione tecnologica del turbogas a partire dal dopoguerra. In entrambi i
grafici viene mostrato I’ andamento nel corso degli anni della temperaturain ingresso in turbina, che
rappresenta la massima temperatura raggiunta nel ciclo. Tale temperatura € un indice del livello
tecnologico raggiunto e, come sara chiarito nel seguito, dell’aumento delle prestazioni dell’intero
motore.
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Figura 10.2. Evoluzione del gruppi Turbogas per applicazioni aeronautiche e terrestri.

Innanzi tutto s individuano due famiglie principali di motori: i turbogas per applicazioni
aeronautiche e quelli “heavy-duty”, questi ultimi espressamente progettati per la generazione di
potenza elettrica. Come s nota, queste due famiglie di macchine si differenziano per i livelli di
temperatura, con le heavy-duty caratterizzate da temperature in ingresso in turbina inferiori. E
Interessante notare inoltre come possa essere individuato un trend nell’ aumento della temperatura in
ingresso in turbina, maggiore per le macchine aeronautiche (12.5 °C all’anno) che per le heavy-duty
(5 °C al’anno). Tutto cio puo essere facilmente spiegato se s pensa a forti investimenti nella
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ricerca in campo aeronautico nel settore militare, i cui frutti S risentono solo a posteriori in campo
terrestre. Inoltre, a differenza del motori per aerei, i motori heavy-duty devono funzionare per un
elevato numero di ore nell’arco dell’anno (tipicamente intorno ale 8000 ore/anno). Cio fa si che
risultino piu robusti, operando in condizioni di funzionamento meno spinte.

o
CICLO CHIUSO IDEALE
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Figura 10.3. Ciclo Joule-Bryton chiuso ideale — diagramma (T-S).

10.2. Ciclo Joule-Bryton ideale

Il ciclo termodinamico su cui S basano le turbine a gas € il ciclo Joule-Brayton, rappresentato
graficamente sul piano (T,s) in figura 10.3. In figura 10.3 € inoltre fornito uno schema del lay-out
dell’impianto. S nota come I'impianto turbogas, in questo caso idedle, sia costituito da due
macchine, compressore e turbina, e da due scambiatori di calore. Compressore e turbina sono
calettati su un unico abero, connesso all’ aternatore per la generazione di potenza elettrica. 1l ciclo
termodinamico e quindi composto, nel caso ideale, da due trasformazioni isobare unite da due
trasformazioni isentropiche. Le ipotesi su cui s fonda sono le seguenti:

» ciclo chiuso, e quindi la portata di fluido che attraversa i diverss componenti € sempre la

stessa;
> fluido di lavoro gas perfetto a C,, costante;
» macchine idedli, e quindi trasformazioni nelle macchine, turbina e compressore, adiabatiche
reversibili;

» assenzadi perdite di carico nel condotti di collegamento e negli scambiatori di calore;

> assenzadi perdite di calore verso I’ esterno.
Con queste ipotes, il fluido di lavoro, tipicamente aria, viene aspirato dal compressore (hcad = 1)
nelle condizioni 1, e compresso isentropicamente fino ala pressione p,. Alla fine della
compressione (punto 2 in figura 10.3) ha luogo I’introduzione di calore a pressione costante in uno
scambiatore di calore, che porta il fluido dalla temperatura T, alla temperatura Ts. Da punto 3 il
fluido inizia un’espansione isoentropica in turbina itag = 1) che lo riporta, nel punto 4, alla
pressione p1. Infine si ha un raffreddamento isobaro con cessione di calore ad una sorgente a bassa
temperatura in un secondo scambiatore di calore, che riporta il fluido nelle condizioni iniziai a
punto 1.
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S fa notare come il ciclo termodinamico possa venire in maniera pressoché equivalente
rappresentato anche sul piano entalpico (h,s), essendo per un gas perfetto dh= Cp-dT, ed in pit C,
costante.

Il ciclo chiuso idede nella realta non viene reaizzato praticamente mai, in quanto richiede
scambiatori di calore con superfici molto estese (trattandosi di scambiatori gas/gas). Ricordando che
lo sviluppo di tale motore s € verificato per applicazioni aeronautiche, dove il rapporto
potenzal/peso € di vitale importanza, si capisce immediatamente come questa soluzione non sia stata
mal realizzata, ma unicamente utilizzata come modellazione teorica. Nella realtd, la soluzione
adottata € quella di realizzare un ciclo aperto, in cui a posto dello scambiatore ad alta temperatura e
presente una camera di combustione, e la trasformazione 4-1 e realizzata dall’ atmosfera, cosi come
rappresentato in figura 10.4. Il compressore aspira aria dall’ambiente (punto 1), la comprime e
quindi entra in camera di combustione (punto 2), dove viene iniettato del combustibile. Grazie ala
combustione, in ingresso in turbina (punto 3) s presenta un gas, composto dai prodotti della
combustione, che ha una portata maggiore dell’ aria aspirata dal compressore ed una composizione
diversa. Allo scarico dellaturbinai fumi vengono semplicemente rilasciati in atmosfera (punto 4).

L’ approccio di ciclo chiuso e tuttavia accettabile in prima approssimazione se s assume che la
portata di combustibile sia piccola rispetto ala portata d'aria, cosi che s possa con buona
approssimazione ritenere la portata ovungue costante. Un’ ulteriore ipotesi € quella di introdurre una
trasformazione fittizia 41 che permetta di chiudere il ciclo. E' infatti opportuno ricordare che, a
rigori, € possibile definire un rendimento solo ed esclusivamente nel caso di ciclo chiuso.

CICLO
APERTO
IDEALE

1

(combustione) | .
= gl e ,UUL
I.f'i * combustiy 2 1 L (- Lc

{searico all
ambianle)

Figura 10.4. Ciclo Joule-Bryton aperto ideale.

10.2.1. Prestazioni del ciclo chiuso ideale

Le prestazioni vengono fornite in termini di rendimento e di lavoro del ciclo.

Come s puo facilmente vedere dal grafico in figura 10.4, la differenza (positiva) tra il lavoro fornito
dalla turbina (i) e quello richiesto dal compressore (Lc) € data dal fatto che le due isobare sono
divergenti. Infatti, ricordando I’ espressione del lavoro ideale:

L= ¢vdp (10.1)
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a pari differenza di pressione (dp), comprimere a bassa temperatura richiede meno lavoro di quello
che s ricava dall’ espansione ad alta temperatura per la differenza dei volumi specifici. Si ricordi
inoltre cheil calore entrante nel ciclo Q; vale:

3 3

Q, = ds =¢L,dT (10.2)
2 2

mentre quello uscente Q; e dato da:
4 4

Q,=(Qds =, dT (10.3)
1 1

Ladifferenzatrai due lavori, di espansione e di compressione, costituisce il lavoro utileL che, nel
diagramma (T,s), puo essere rappresentato come |’ area racchiusa dal ciclo.
Il rendimento del ciclo ideale pud quindi essere scritto come:

h:L_U:LT-LC:Ql_QZZ _& (104)

Ql Ql Ql Ql
Tenuto conto dellerelazioni (10.2) e (10.3), e nell’ipotesi di Cp, costante si ha :
Cp >(T4 - Tl) -1- (T4 - Tl)
Cp>(1-3-T2) (Ts'Tz)
Ricordando che le due trasformazioni di compressione ed espansione sono adiabatiche reversibili, e
quindi isentropiche, per cui vae:
g-1 g-1

T, _ap,09 _ap,09 _T

3
T T == (10.6)
T gpl 7] P, g T,
S ottiene:
T T
4 =_3 (10.7)
T, T

1 2
risultato prevedibile, trattandosi di un ciclo simmetrico. Sostituendo quindi quanto appena trovato
nell’ espressione (10.5) si ricava:

gﬂ- 12 =
T, T, g T 6&9 5
h,=1--181 @9 J1-q P2 (10.8)
T, %_ 19 T, P o
T, o
Denominando infine b = p2/p1 rapporto di compressione, I’ espressione del rendimento risultera:
1
hy =1- o (20.9)
b g

Il rendimento del ciclo ideale dipende quindi unicamente dal rapporto di compressione ([3) e dal tipo
di gas (?).

Lafigura 10.5 mostra I’ andamento del rendimento del ciclo a gasideale in funzione del rapporto di
compressione, a variare ddl tipo di gas, ed in particolare per gas mono e biatomici e a molecola
complessa. Come si puo vedere, il rendimento aumenta all’ aumentare di 3, tendendo all’ unita per b
® ¥, mentre sara maggiore per gas monoatomici (? = 1.6) piuttosto che biatomici (? = 1.4) o
triatomici (? = 1.33).

Un’altra grandezza fondamentale che caratterizza il ciclo é il lavoro utile o specifico, dato dala
differenzatrai lavori scambiati dallaturbina e dal compressore:

L, =L - L (10.10)
Tenuto conto dell’ espressione del rendimento testé ricavata, si ottiene:
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e
¢

u,s |dQ1 Ql _>C ( Tz) (1011)
¢ b

Riscrivendo la relazione precedente esplicitando la dipendenza dal rapporto di compressione e dal
rapporto tra la temperatura massima e minima del ciclo, s arriva ala formulazione seguente:

1 | | [}
icli ideali con [
u:d{: 1deale i

o
o

Epfﬁv—ﬁf:’a
=]
-g 0.6 _lgas r:mnualtumluu;} .
E ’
e
K> 0.4
0.2

cplov=1 L
{gas a molecola complassa)

1 2 3 5 10 20 30 50 100
Rapporto di compressione, B

Figura 10.5. Andamento del rendimento del ciclo a gasidealein funzione del rapporto di
compressione per diversi tipi di gas.
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Figura 10.6. Andamento del Lavoro specifico del ciclo a gasidealein funzione del rapporto di
compressione per diverse temperature massime del ciclo.
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Lye=d- — LIRTETs o= (10.12)
¢ T 91gT 5
e b’y

La figura 10.6 riporta I’andamento del lavoro specifico nel caso dell’aria (? = 1.4) in funzione del
rapporto di compressione, fissata la temperatura in ingresso al compressore Ti, e per valori discreti
della temperatura in ingresso in turbina Ts. Ovviamente il lavoro utile € nullo per b = 1; al crescere
db aumenta fino a raggiungere un massimo, per poi diminuire nuovamente fino ad annullarsi
per vaori di b pari a (T3 /Tl)g/ @ condizione in cui il rendimento del ciclo & massimo e pari a
quello di Carnot. Tale andamento s ripete identico a variare della massima temperatura del ciclo,
con il lavoro specifico che cresce in maniera monotona all’ aumentare di Ts. Si nota inoltre come, al
cresceredi Tz il massmo lavoro specifico aumenti, cosi come il valore di b acui s verifica La
condizione di massimo lavoro utile puo essere facilmente ricavata calcolando la derivata del lavoro
utile rispetto a rapporto di compressione, e ponendo uguale a zero il risultato:

L

1b
Svolgendo i calcoli si ottiene che la condizione di massimo lavoro utile corrisponde a
9
P (10.14)
g |
E’ facile dimostrare che, in queste condizioni, le temperature del ciclo T, e T, risultano uguali:
g-1
- ,T T, T
b¢=|2=2=2 ® T,=T,=4T,7, (10.15)
T, T, T,

3 3 9 A 3
CICLI IDEALI 4
A VARI B
4
Z 4
1 1 17
f=s1 _ B=rmax
n=0 Lo n=max

Figura 10.7. Influenza del rapporto di compressione, fissate Tmax € Tmin COStanti.

Il comportamento fin qui evidenziato pud essere chiarito pensando alaforma cheil ciclo assume al
variare del rapporto di compressione, fissatala Ts. Con riferimento alla figura 10.7, ricordando che,
nel caso ideale, I'area ddl ciclo e equivalente al lavoro utile, si pud vedere come, all’ aumentare di 3,
il ciclo inizialmente aumenti la propria area; questa raggiunge un massimo e quindi, ad un’ ulteriore
aumento del rapporto di compressione, tende nuovamente a ridursi.
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Come si & detto, idealmente il lavoro utile & nullo per b =1 e b =(T,/T,)®". S pud infatti

facilmente osservare come, al primo caso corrispondadb ® 0, mentre al secondo corrispondads ®

0. In entrambe le situazioni il ciclo degenera ad una Situazione limite per la quale non vi €
produzione di lavoro utile.

La diversa dipendenza del lavoro specifico e del rendimento del ciclo da 3, rende impossibile
massimizzare entrambi in fase di progetto. Cio e reso evidente dal grafico di figura 10.8, in cui
vengono diagrammati insieme gli andamenti del rendimento e del lavoro utile del ciclo in funzione
del rapporto di compressione, fissate le temperature minima e massima. Come s puo vedere il

rapporto di compressione che massimizza il lavoro specifico non é il medesimo che massimizza il
rendimento. Questi infatti continua a crescere con 3 ed e limitato solamente dalla temperatura
massima Ts.

La zona tratteggiata non risulta praticabile in quanto s supererebbe il massmo vaore della
temperatura T3, valore imposto dai limiti tecnologici per la resistenza meccanica e termica dei

materidi utilizzati. Inoltre, per valori maggiori del rapporto di compressione s violerebbero i
principi della termodinamica, in quanto si avrebbe un ciclo con rendimento maggiore di quello di
Carnot.

Rendimento e lavoro specifico in funzione di Beta
(Tmax=1300 °C)

1.8 A
1.6 A
1.4 A
1.2 A

Tmax

— Lavoro specifico

—— Rendimento

0.8 1
0.6
0.4 1
0.2 7
0 ' . ' 1
1 10 100 b :@g 1000
X i

2, Lu/(CpTp

Figura 10.8. — Lavoro specifico e rendimento al variaredib

L’analis fin qui condotta e valida a rigori solo nel caso di ciclo chiuso ideale, in cui cioé le
macchine sono ideali e la portata risulta costante e di composizione invariata in ogni componente.
E’ possibile estendere con buona approssimazione i risultati appena ottenuti anche al caso di ciclo
aperto idedle, a patto di ritenere trascurabile la portata di combustibile iniettata in camera di
combustione rispetto a quella di aria aspirata dal compressore. Va pero notato come il passaggio da
ciclo chiuso a ciclo aperto, e la sostituzione dello scambiatore di calore ad alta temperatura con la
camera di combustione faccia si che cambi la composizione del fluido evolvente nei divers
componenti (aria nel compressore, prodotti della combustione in turbina), e quindi varino anche i
calori specifici eil g Se s ripete I’analisi precedente nel caso di ciclo aperto ideale, in cui pero s
tiene conto della variazione di portata e composizione nei diversi componenti, il rendimento del
ciclo diminuisce (essendo g minore in fase di espansione rispetto alla compressione), mentre il
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lavoro utile aumenta (essendo Cp maggiore per i prodotti della combustione che per I'aria, ed
essendo la portata in turbina maggiore rispetto a quella evolvente nel compressore).

perdila &
pressione o
3 Pa
linea affattiva o Emn":wrn
esparsiong imposta
dal miscelamanio
con i rafireddante

pardita
i calore w
£ .
perdite " . ’ :
di magaa 9 i rdfita o pressions
Comeganniong T ' iy 3raico compressarg  compuslrs  fusso prncipale
i nongerdropiza . af dag v/
P o 4. | .. i
"l\ ﬁé‘;{. \__Espansicns _ . A

19 i nen Isaniropica | [ T
: v 03 F E= | g= e
| B | S—
acarice L
incombusti l : '
| Fo= amb. y

£ fussl di raffeddamenla
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aspiraziona

Figura 10.9 Cicloagasreale.

10.3. Ciclo agasreale

Il ciclo reale tiene conto del comportamento reale dei diversi componenti costituenti il ciclo agas, e
cioe delle perdite che si verificano al’interno delle turbomacchine, nella camera di combustione e
nei condotti di collegamento. Con riferimerto alla figura 10.9, é possibile identificare le seguenti
perdite:

In Aspirazione: sono perdite di carico generate dai condotti di aspirazione e da filtri
presenti al’ingresso dei compressori. Questi hanno lo scopo di mantenere il piu pulita
possibile I'aria aspirata dal turbogas. Si tiene conto di queste perdite considerando la
pressione di inizio compressione piu bassa rispetto a quella atmosferica, e la trasformazione
che I’ aria subisce nell’ attraversamento dei filtri una laminazione isoental pica.

In fase di compressione: sono dovute agli attriti tra il fluido di lavoro e la macchina
Causano un aumento di temperatura e, conseguentemente, di entropia allo scarico del
compressore. Vengono tenute in considerazione tramite un rendimento di compressione (hy,c
politropico 0 h,g ¢ adiabatico).

In camera di combustione: sempre a causa di attriti s hanno perdite di carico che riducono
leggermente la pressione rispetto al processo isobaro. Altre perdite presenti riguardano le
dispersioni termiche: per quanto la combustione sia rapida, il processo non sara
completamente adiabatico. S deve quindi tener conto di alcune perdite di calore verso
I’ esterno. Sono introdotte quindi, nel tratto 23 una caduta di pressione p = ps/p2 ed un
rendimento di combustione hy,.

In fase di espansione: perdite per attrito si verificano anche nella turbina. Anche in questo
caso se ne tiene conto introducendo il rendimento di espansione (y,; politropico 0 haqy
adiabatico).

Perdite per raffreddamento: la turbina s trova a lavorare a emperature estremamente
elevate, ben maggiori rispetto a quelle che i materiali di cui & costituita sono in grado di

10.9



sopportare. Per questa ragione parte dell’ aria al’ uscita del compressore bypassa |la camera
di combustione e viene direttamente inviata a raffreddare gli stadi iniziali dellaturbina. Tale
aria non partecipa completamente all’ espansione, risultando quindi in parte persa.

Allo scarico: analogamente all’ aspirazione anche allo scarico ci saranno perdite di carico.
Lapressione di scarico sara quindi leggermente superiore rispetto a quella atmosferica.
Perdite meccaniche ed elettriche: s tratta delle perdite negli organi di trasmissione e
nell’ aternatore, di cui s tiene conto attraverso I’ utilizzo di un rendimento meccanico hy, ed
elettrico hel.

Tutte le perdite di carico che avvengono in fase di aspirazione, in camera di combustione ed alo
scarico hanno come effetto quello di penalizzare il rendimento del ciclo. Le perdite di aspirazione
nel tratto 01, dovute ai filtri fanno si che la pressiore di inizio compressione sia inferiore a quella
atmosferica. In genere I’ ordine di grandezza delle ?pos € intorno ai 100-150 mmH:O.

Quelle che s verificano in camera di combustione sono solitamente valutate in termini percentuali
rispetto alla pressione di ingresso: sono da aspettarsi ps/p» pari acirca 0.98-0.99.

Infine le perdite allo scarico possono essere rilevanti se € presente una caldaia a recupero, cioé una
caldaia in cui il calore contenuto nel fumi in uscita dal turbogas viene utilizzato per produrre
vapore Se infatti questa viene utilizzata allo scopo di recuperare il calore dei fumi ci s devono
aspettare ?p4s che raggiungono facilmente i 250-300 mmH:O; contrariamente nel ciclo semplice
gueste difficilmente superano i 100 mmH:O.

Le piu importanti nel penalizzare il rendimento complessivo del ciclo sono pero sicuramente quelle
fluidodinamiche all’interno di compressore e turbina. Nel diagramma riportato in figura 10.9 e
possibile vedere come il ciclo ideale s modifichi qualora compressore e turbina siano considerati
macchine reali e, conseguentemente, dotate di un rendimento inferiore al’unita. | punti 2 e 4
risultano spostati verso destra in seguito all’aumento di temperatura (e di entropia) che s verifica a
causa degli attriti tra fluido e macchina.

Per definire le prestazioni del ciclo agas reale, avendo portate diverse e di differente composizione,
nei divers elementi dell’impianto, non € piu possibile ragionare in termini di lavoro utile ma e
necessario riferirs ala potenza. In questo caso si definisce Potenza utile la differenza tra la potenza
generata dalla turbina e quella assorbita dal compressore. Effettuando un bilancio all’abero del

turbogas, in prima approssimazione si puo dire:

P, =P - P = (ma +m, )LT - mL¢ (10.16)

essendo m, la portata d'aria aspirata dal compressore e m. quella di combustibile iniettata in
cameradi combustione.

Il rendimento del ciclo a gas risultera il rapporto tra |’ effetto utile, e quindi la potenza prodotta
al’abero del turbogas, e quanto si paga per ottenerlo, e quindi la potenza introdotta nel ciclo
attraverso il combustibile:

h = P, 10.17
m_PCI (1017)

essendo PCI il potere calorifico inferiore del combustibile utilizzato.
Si definisce infine Lavoro specifico il rapporto tra potenza utile e portata d aria aspiraa dal

COMpressore:
Pu ma + mC
s = p = - |__|_ - LC (1018)
Introducendo quindi il rapporto arialcombustibile a cosi definito:
m
a=—2% 10.19
— (1019)
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S ricavainfine:

L, =8+19 (10.20)
e ag

10.4. Prestazioni del ciclo a gas reale

L’analisi delle prestazioni del ciclo a gas reale puo essere condotta in maniera del tutto analoga a
quanto fatto nel caso ideale. Un approccio largamente utilizzato per ottenere informazioni semplici
ma di validita generale, € quello di considerare un ciclo a gas per cui dano verificate le seguenti
ipotesi:

fluido di lavoro: gas perfetto a C,, costante

variazione di portata a cavallo della camera di combustione trascurabile (accettabile essendo

Me << Ma)

composizione del fluido di lavoro ovunque identica

assenza di perdite di carico nei condotti e in cameradi combustione

assenza di perdite di calore verso I’ esterno.
Si tratta di un ciclo in cui, rispetto a quello ideale aperto, si sono introdotte le irreversibilita nelle
macchine, turbina e compressore.
In questo caso e possibile dimostrare che sia il rendimento sia il lavoro specifico, e quindi la
potenza utile, sono funzione del rapporto di compressione, delle temperature massima e minima del
ciclo ede rendimenti del compressore e della turbina:

T

h,L, :f(b,T—3,hc,ht) (10.21)
1

In particolare, I’andamento del lavoro utile in funzione del rapporto di compressione presenta un

massimo, come mostrato in figura 10.10, risultando nullo per due diversi valori di [3:

Rendimento e Lavoro Specifico (Reali) in funzione di B (Tmax=1300 °C)
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Figura 10.10 Andamenti del rendimento e del lavoro specifico al variare dib, per diversi valori
dei rendimenti delle macchine, fissate T; e Ts.
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| b=l

L,=0« | @ T,61 (10.22)
ib _§cht-|-_:
1 10

Differenziando rispetto a 3 ed uguagliando a zero € possibile anche in questo caso determinare il
rapporto di compressione corrispondente alla condizione di massimo lavoro specifico:

(10.23)

In termini assoluti il lavoro prodotto da un ciclo reale € sempre minore del lavoro idede e presenta
un massimo in corrispondenza di un diverso valore del rapporto di compressione (aparitadi Ts).
Per rendimenti adiabatici di compressore e turbina particolarmente bassi e per piccoli valori di Ts, il
lavoro utile pud non essere mai positivo, qualsiasi siail rapporto di compressione.

Il rendimento del ciclo reale, anch’esso riportato in figura 10.10, presenta un comportamento
pressoché analogo, mostrando un andamento a massimo in funzione del 3. Il valore di 3 per il quale
il rendimento del ciclo reale € massimo non coincide con quello per il quale lo € il rendimento del
ciclo idede (limitato in redta soltanto dalla T3), € nemmeno con quello che massimizza il lavoro
specifico.

Nei paragrafi che seguono verra analizzato in dettaglio I'effetto che ognuno dei parametri
individuati in precedenza, vale adire

rapporto di compressione
temperatura massmadel ciclo

rendimenti delle macchine
ha sulle prestazioni del ciclo agas.

Effetto dell'aumento di 3

/ L

4v

Figura 10.11 Effetto dell’aumento del rapporto di compressione, fissati i rendimenti delle
macchine, T1 e Ts.
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10.4.1. Influenza del rapporto di compressione

Con riferimento a quanto illustrato in figura 10.11, un aumento del rapporto di compressione, a
parita di tutti gli altri parametri di funzionamento del ciclo, comporta una riduzione del calore
introdotto nel ciclo. Se infatti iniziamente il calore introdotto nel ciclo doveva essere tale da
innalzare la temperatura dal punto 2 a punto 3, I’aumento del rapporto di compressione ha portato
ad un aumento della temperatura dell’ aria in ingresso alla camera di combustione. Per ottenere la
stessa temperatura dei fumi in ingresso ala turbina sara ora necessario introdurre una minore
quantita di combustibile.

Per quanto riguarda il lavoro utile, I'aumento di b comporta un aumento sia del lavoro di
compressione che di quello di espansione. E’ perd evidente che per alti rapporti di compressione, la
linea di espansione tendera ad avvicinarsi sempre pit a quella di compressione, portando ad una
progressiva riduzione del lavoro utile.

Focalizzando |’ attenzione sul rendimento del ciclo, e ragionando ancora a parita di minima e
massima temperatura del ciclo e di rendimenti delle macchine, si nota come, per bassi rapporti di
compressione, s ha si un dto lavoro utile, ma anche un elevato calore entrante nel ciclo, il che
implica bass rendimenti. Al crescere del rapporto di compressione, il calore entrante nel ciclo s
riduce, mentre aumenta la temperatura media di introduzione del calore. Da solo questo
comporterebbe un aumento del rendimento. In contemporanea pero s riduce il lavoro utile, il che
comporta esattamente |’opposto, e cioé una riduzione del rendimento. Ad un certo punto, il
guadagno che s ha in fase di introduzione del calore andra a compensare la riduzione di lavoro
utile, risultandone il massimo rendimento. Per valori maggiori di b il rendimento comincera a
diminuire, in conseguenza della progressiva riduzione del lavoro utile, riduzione che non sara piu
compensata dalla riduzione del calore entrante. Tale comportamento spiega gli andamenti del
lavoro utile e del rendimento del ciclo riportati in figura 10.10.

Effetto dell'aumento di T3
A 3
TMAX
- \/ 4
dqg
2
TMIN
S

Figura 10.12 Effetto dell’aumento di Ts, fissate T1, b ei rendimenti delle macchine.
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10.4.2. Influenza della Temperatura massima

La figura 10.12 mostra come s modifica il ciclo a gas in conseguenza di un aumento della
temperatura in ingresso in turbina, a parita di tutti gli altri parametri di funzionamento del ciclo.
All’aumentare di T3 aumenta il calore da introdurre nel ciclo. Nello stesso tempo aumenta anche il
lavoro utile fornito dalla macchina, aumentando il lavoro fornito dalla turbina e restando invece
inalterato quello assorbito dal compressore. L’ aumento di lavoro utile € proporzionale all’ aumento
di T3, cosi come riportato in figura 10.13, dove sono mostrati gli andamenti del lavoro specifico e
del rendimento del ciclo in funzione della temperatura in ingresso in turbina, fissato il rapporto di
compressione e per valori discreti del rendimento delle macchine.

Da punto di vista del rendimento, anch’esso aumenta a crescere di T3, ma |’ entita di tale aumento
viaviad riduce, come mostrato dalle curve riportate in figura 10.13. Se infatti da un lato cresce il
lavoro utile, cresce di pari passo anche la quantita di calore da introdurre nel ciclo, compensando
almeno in parte I’ effetto benefico precedente.

10.4.3. Influenza dei rendimenti delle macchine

Un miglioramento dei rendimenti di compressore e turbina ha sempre e comunque effetti positivi,
siasul lavoro utile che sul rendimento del ciclo, cosi come evidenziato dalle figure 10.10 e 10.13.
Analizzando la figura 10.13 s nota come, per poter ottenere un effetto utile significativo, e cioe un
lavoro specifico positivo, sia stato necessario realizzare macchine con rendimenti adeguati e
raggiungere temperature massime del ciclo sufficientemente alte. Si osserva infatti come, al
crescere della massima temperatura del ciclo, I'influenza del rendimento delle macchine riduca la
sua importanza. Cio spiega le enormi difficolta che inizialmente la tecnologia delle turbine a gas ha
incontrato per poters affermare. Per poter funzionare con rendimenti accettabili si e dovuto
attendere lo sviluppo di compressori e turbine con elevati rendimenti, nonché di materiali e tecniche
di raffreddamento adeguate a far sopportare elevate temperature neii primi stadi della turbina.
Riassumendo si puo affermare come la strategia vincente per incrementare le prestazioni di un ciclo
agasreae siadatadall’ aumento combinato di 3 e T3, purché questo avvenga in maniera sinergica e
non sia limitato ad un parametro soltanto.

Rendimento e Lavoro Specifico (Reali) in funzione di Tmax (3=20)
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Figura 10.13 Andamenti del rendimento e del lavoro specifico al variaredi T3, per diversi valori
dei rendimenti delle macchine, fissate T; eb.
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10.5. Camera di combustione

Si é detto come nelle turbine a gas lo scambio termico con la sorgente ad alta temperatura sia in
realta rappresentato da una reazione di combustione tra I’ aria compressa ed il combustibile. Questo
pud essere sia gassoso (gas naturale) che liquido (kerosene) e viene iniettato in pressione nella
camera di combustione. Per tener conto dellarealta del processo nella camera di combustione, oltre
alle perdite di carico, devono essere tenute in considerazione anche piccole perdite di massa e di
calore (per radiazione) verso |’ esterno, che possono essere dell’ ordine dell’ 1%.

Ipotizzando che il combustibile sia gas metano (CHj), la reazione di combustione sara:

CH,+20, ® CO, +2H,0 (10.24)
Parlando della combustione nei generatori di vapore (Capitolo 8), si € visto come, in presenza di
una combustione stechiometrica, il rapporto aria combustibile vale 17.2. Si € inoltre visto che, se la
combustione avvenisse in condizioni stechiometriche, la temperatura di fiamma, e quindi dei gas
combusti, risulterebbe pari a circa 2200 °C. | materiali di cui sono fatti gli stadi della turbina non
sarebbero in grado di sopportare temperature cosi elevate. Al massimo, utilizzando leghe e
tecnologie speciali possono sopportare temperature dell’ ordine dei 900°C. Per poter raggiungere T3
piu elevate, i primi stadi della turbina vengono raffreddati utilizzando aria spillata dal compressore.
In questo modo S possono raggiungere temperature in ingresso in turbina dell’ ordine dei 1400°C,
che comunque sono ben a di sotto del valore che s avrebbe in seguito ad una combustione
stechiometrica. Allo scopo di contenere la temperatura dei gas combusti entro i limiti tecnologici,
tutte le turbine a gas bruciano combustibile con un elevato eccesso d’ aria, con a che possono essere
tranquillamente dell’ ordine di 40-50.

Va precisato che una miscela tende ad infiammarsi solo se il suo a € compreso nell’intervallo: 0.8
<a/a < 2. Poiché come s é detto, i valori tipici nelle turbine a gas in genere superano questo
valore, la camera di combustione viene organizzata in maniera da dividere il flusso d aria, cosi
come mostrato in figura 10.14. S identificano diverse zone:

Una zona primariain cui viene fatta confluire solo una frazione della portata d' aria, dove
avviene la combustione con eccessi d’ aria non superiori a limite di infiammabilita

Una zona secondaria che, lambendo la zona primaria, viene utilizzata per far fluire la parte
restante di aria (utilizzata anche per raffreddare le pareti della camera di combustione)

Una zona di diluizione che ha lo scopo di uniformare la temperatura dei prodotti della
combustione, riducendola a valore imposto dai limiti tecnologici.

ZOMA, ZONA JOMNA DI
COMBUSTIBILE  PRIMARLA SECONDARLA DILLIZION =

/

B

: firf;%\m» ;’ T TiRENA
e i R j
SORE O/“’" %
L

DIFFUSORE UGELL! CAMALI DI FORIDI

DELL'ARIA RAFFRED- DILUEZIONE
PRIMARLA DANENTO

Figura 10.14 Schema della camera di combustione.
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Figura 10.15 Andamento del Cp dell’aria e del fumi al variare della Temperatura, per divers
rapporti aria/combustibile.

Con una geometria di questo tipo € possibile, da un lato far avvenire la combustione, dall’atro
controllare le temperature mantenendole sufficientemente basse da non danneggiare i materiali di
cui e composto il combustore.

Imponendo un bilancio energetico al combustore, € possibile legare direttamente I'incremento di
temperatura a rapporto aria-combustibile a, a C, medio del gas combusti ed a potere calorifico
inferiore del combustibile:

m.h, +mh PClI+m_h, =(m, +m_)h, (10.25)
dove hy e il rendimento del combustore, inferiore ad 1 nel caso s verifichino perdite di calore verso
I’ esterno. Trascurando he, il bilancio energetico diventa:

h,PCl+ah, =(a +1)h, (10.26)

Per determinare il corretto valore delle entalpie h, e hs sarebbe a rigori necessario calcolare i
seguenti integrali:

h, = E‘pp(r)dT (10.27)
h, = épp(T,a )aT (10.28)

Trit
Il Cp, come dtre grandezze termodinamiche, € infatti funzione della composizione chimica e della
temperatura della miscela. Le relazioni precedenti possono essere approssimate andando a calcolare
un Cp medio tra la temperatura di riferimento Ty (solitamente assunta pari a 25°C) e la temperatura
allaquale s trovano I’ariao i gas combusti. In tal caso le relazioni (10.27) e (10.28) diventano:
h, = Ep02 (T2 - Tir) (10.29)

hy =Cpopn (Ta - Tir) (10.30)
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Esistono sia tabelle che correlazioni che permettono di determinarne il valore medio per le
temperature e le composizioni di interesse. Sul grafico riportato in figura 10.15 sono tracciate
diverse curve, per I’aria e per i prodotti della combustione da metano, decrescenti all’aumentare
dell’a. Ovviamente, per il calcolo del C, medio dovra essere selezionata la curva corrispondente al
tipo di fluido considerato, e cioé aria per le condizioni 2 in ingresso alla camera di combustione, e la
curva corrispondente al rapporto aria/lcombustibile per i prodotti della combustione.

Un ulteriore aspetto che causa perdite di carico nell’ attraversamento della camera di combustione, &
la presenza di fessure ed elementi di disturbo, detti turbolenziatori, nella camera di combustione.
Tali elementi servono a promuovere il miscelamento tra i diversi fluss (primario, secondario e di
diluzione), alo scopo di ottenere, in ingresso in turbina, un flusso caratterizzato da una
distribuzione di temperatura il piu uniforme possibile. La presenza di zone con picchi di
temperatura sarebbero infatti estremamente pericolose per I’ integrita della turbina stessa. Per evitare
tali condizioni, un modo comunemente utilizzato e appunto quello di aumentare la turbolenza, che
contribuisce ad ottenere un elevato miscelamento trai divers flussi.

Temperature, t
by

=

to

Entropy, s s

Figura 10.16 — Turbogas per applicazioni aeronautiche.

10.6. Il ciclo a gas per applicazioni aeronautiche

Nel caso di applicazione aeronautica, agli elementi gia visti in precedenza, e cioé compressore,
camera di combustione e turbina, se ne aggiungono atri due: un condotto posto a monte del
compressore, che halo scopo di rallentare I’aria in ingresso a compressore, e I’ ugello posto avalle
della turbina, che ha invece lo scopo di accelerare i prodotti della combustione per scaricare in
atmosfera un getto ad alta velocita.

Con riferimento alla figura 10.16, nel caso di utilizzo aeronautico, |'effetto utile non e la
generazione di potenza meccanica al’ albero, ma la creazione di una spinta, data dalla variazione di

10.17



quantita di moto tra cio che entra nel motore (arid), e cio che esce (fumi). In tale caso, la turbina
eroghera la potenza necessaria e sufficiente a trascinare il compressore, funzionando in quellache s
chiama condizione di auto-sostentamento:

P=P ® (m,+m)L =m,L, (10.31)

In queste condizioni, I’espansione in turbina s fermera a livello di pressione imposto dala
condizione di autosostentamento, mentre |’ espansione restante, dal punto 5 a punto 7 in figura
10.16 avviene nell’ ugello, dove il fluido proveniente dalla turbina subisce un’ accelerazione prima di
essere scaricato in atmosfera

Come s € detto la spinta € data dalla variazione di quantita di moto tra ingresso ed uscita della
macchina. Detta V, la velocita di avanzamento del velivolo, pari alla velocita con cui I’ aria entra nel
condotto di aspirazione posto a monte del compressore, la spinta vale:

S=(m, +m_)V,, - mV, (10.32)

essendo la velocita al’uscita dell’ugello Vex derivante dalla conservazione dell’ entalpia totale
nell’ ugello:

V,, =-2(h - ) (10.33)

10.7. Classificazione ed esempi di Turbine a Gas per applicazioni terrestri

L e turbine a gas sono classificate principalmente in base all’ utilizzo per cui sono state progettate. Si
possono distinguere quindi due grandi famiglie:

Heavy-Duty
Aeroderivative

Le turbine Heavy-Duty sono turbine progettate esclusivamente per uso industriale: generazione di
potenza el ettrica 0 meccanica per |’ azionamento di macchine operatrici (pompe 0 compressori).
Sono caratterizzate da:

Livello tecnologico meno spinto dovuto ad una scelta progettuale di semplicita costruttiva
Grandi dimensioni siain termini di peso che di volumetria occupata

Costi relativamente bass di esercizio

Grande robustezza ed affidabilita

Temperatura massima leggermente inferiore allo stato dell’ arte

Rapporto di compressione minore

Queste caratteristiche fanno si che siano macchine molto adatte per il funzionamento continuo
tipico delle applicazioni per la produzione di potenza elettrica e per |’azionamento di macchine
operatrici (pompe e compressori); il loro scarso contenuto tecnologico per0 le penalizza
parzialmente dal punto di vistade rendimenti.

Una turbina Heavy-Duty di grossa taglia hatipicamente T3 dell’ ordine dei 1350 °C, un 3 pari a 15-
20, per una potenza massima che pud arrivare anche a 280 MW. Quando utilizzate per la
produzione di energia elettrica sono generalmente macchine collegate ad un generatore elettrico,
monoalbero e funzionanti ad un numero di giri fisso. Se invece sono utilizzate per generare energia
meccanica (ad es. grandi stazioni di pompaggio), possono essere sia mono che multialbero ed in
grado di funzionare ad un numero di giri della turbina variabile a seconda del carico.

L e turbine aeroderivative sono invece macchine di concezione aeronautica che soro state adattate
all’ utilizzo industriale o navale. Tipicamente sono:
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Tecnologicamente molto evolute

Di piccole dimensioni e di pesi contenuti al massimo

Costose dato il notevole contenuto tecnologico

Necessitano di maggiore manutenzione rispetto alle Heavy-Duty (a paritadi ore di
funzionamento)

Temperature massime di funzionamento e rapporti di compressione elevati, in linea con lo
stato dell’ arte nel campo delle turbine a gas

L’ utilizzo originale di queste turbine nel campo della propulsione aeronautica ha fatto si che laloro
progettazione sia andata nella direzione di renderle il piu compatte e leggere possibile. Vaori tipici
dei principali parametri di funzionamento delle macchine aeroderivative piu moderne sono: Ts di
circa 1400 °C, un 3 compreso tra 25-30 ed una potenza massima complessiva che difficilmente
superai 50 MW. Tale limite sulla potenza massima non € dettato da motivi di carattere tecnico, ma
dalle esigenze propulsive degli aerei che richiedono motori di questataglia.

Nelle turbine aeroderivative I’obbligo di avere alti rapporti potenza — peso ha spinto verso la
massimizzazione contemporanea del lavoro specifico e del rendimento. E’ infatti opportuno
sottolineare come ala necessita di avere motori leggeri, e quindi caratterizzati da elevati lavori
specifici, nel caso delle applicazioni aeronautiche, va accoppiata |’ esigenza di avere alti rendimenti,
e quindi bass consumi di combustibile. Nel caso ad esempio degli aerei da trasporto, cio s traduce
in una quantita minore di carburante da caricare a bordo del velivolo, che quindi potra trasportare
un maggior numero di passeggeri o di carico pagante.

La differenza principale quindi tra macchine heavy-duty e aeroderivative sta nel fatto che queste
ultime, massimizzando sia il lavoro specifico sia il rendimento, sono caratterizzate da massime
temperature del ciclo e rapporti di compressione maggiori, mentre la temperatura di uscita dei fumi
dalla turbina risulta inferiore. Cio fa si che, in applicazioni in ciclo combinato, dove i fumi cadi
vengono utilizzati in una caldaia a recupero per produrre vapore, siano preferibili le macchine
heavy-duty, essendo caratterizzate da temperature di uscita dei fumi maggiori. La Tabella 10.1
riassume le prestazioni delle due tipologie di turbine a gas per applicazioni terrestri.

La figura 10.17 riporta un esempio di macchina aeroderivativa, la LM6000 della General Electrics.
S tratta di una turbina a gas bi-albero della potenza nominae di 43 MW, caratterizzata da un
rapporto di compressione pari a 29.1, dtenuto con un compressore a 18 stadi, di cui 6 di bassa
pressione e 12 di alta pressione. Trattandosi di macchina bi-albero, il compressore di alta pressione
e calettato sullo stesso albero della turbina di ata pressione, composta da due soli stadi. | restanti 5
stadi della turbina di bassa pressione sono invece calettati sullo stesso albero del compressore di
bassa pressione. |l rendimento di questa macchinasi aggiraintorno al 42.1%.

La figura 10.18 riporta infine un esempio di macchina heavy-duty, la W501G della Siemens. Si
tratta di una turbina a gas della potenza nominale di 253 MW, caratterizzata da un rapporto di
compressione pari a 19 e da un rendimento del 39%.

Heavy-Duty | Aeroderivative
Tmax [°C] | 1100-1350 | 1200-1450
R 12-22 20-35
Tex [°C] | 500-600 400-450
? 30-37 35-42
Pe [MW] 3-280 3-50

Tabella 10.1 — Prestazioni Heavy-Duty / Aeroderivative
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Figura 10.18 Esempio di turbina a gas heavy-duty: SIEMENS W501G.

10.8. Rigenerazione, Inter-refrigerazione e ri-combustione

Nel presente paragrafo vengono analizzate le soluzioni percorribili per migliorare le prestazioni del
ciclo terminodinamico. Il punto dove € conveniente intervenire € quello degli scambi di calore e di
lavoro ai quali corrisponde un rilevante degrado dell’ energia (dovuto alle perdite per irreversibilitd).
Rispetto al ciclo a gas semplice, le possibili varianti sono:
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Rigenerazione: tramite il trasferimento di calore al’interno del ciclo stesso (ottenuto
facendo scambiare calore tra i fumi caldi in uscita dalla turbina e I’ aria piu fredda in uscita
dal compressore)

Interrefrigerazione:  effettuando la compressione in due fasi, con interposto un
raffreddamento dell’ aria

Ri-combustione: effettuata dopo un primo tratto di espansione, per riportare la temperatura
dei gasa valori massmi primadi entrare nella seconda fase di espansione

10.8.1. Rigenerazione

Nella rigenerazione parte del calore necessario a scaldare I’ aria viene fornito tramite lo scambio in
controcorrente con i fumi caldi provenienti dalla turbina. Come mostrato nello schema di figura
10.19, I'aria all’ uscita del compressore entra in uno scambiatore in controcorrente dove riceve
calore dai fumi caldi provenienti dallo scarico della turbina. L’aria subisce quindi un aumento di
temperatura, idealmente a pressione costante (figura 10.20), ed entra quindi in camera di
combustione piu calda. Ne segue che, a parita di massima temperatura del ciclo, la quantita di
combustibile da introdurre sara sicuramente inferiore, a tutto vantaggio del rendimento del ciclo,
essendo inalterata la potenza erogata dall’ impianto.

Qrig
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.l W
2 5
| — -
l/\L.E-Lt b

Figura 10.19 Lay-out di unaturbina a gas rigenerativa

Ciclo Rigenerativo (Ideale)

/

S

Figura 10.20 Ciclo a gasideale rigenerativo
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La rigenerazione € alora possibile finché la emperatura di uscita dei gas combusti T4 risulta
superiore aquelladell’ ariain uscita dal compressore T». Tanto maggiore € la differenzatraT, e Ty,
tanto maggiore sara il calore Qg che e possibile recuperare effettuando il preriscaldo dell’ aria.

Per far avvenire la rigenerazione € allora necessario introdurre uno scambiatore di calore aria-fumi
posizionato tra |'uscita del compressore e I'entrata in camera di combustione. | gas combusti
all’ uscita della turbina entrano in uno scambiatore in controcorrente rispetto all’ aria. Questo tipo di
scambiatore € necessariamente di grandi dimensioni: infatti i coefficienti di scambio termico gas
gas estremamente bassi (dell’ordine di grandezza degli 1-10 W/m2K) richiedono superfici di
scambio molto ampie. Maggiori sono le superfici di scambio maggiori sono anche le perdite di
carico che s generano, sia da lato aria che da lato fumi. Tali perdite di carico incidono
negativamente sulla potenza erogata dalla turbina, e quindi riducono I’ aumento del rendimento.
Analizziamo il ciclo a gasideale rigenerativo riportato in figura 10.20, in relazione a ciclo semplice
idedle. Il calore Q; introdotto nel ciclo s riduce, cosi come il calore rilasciato nell’ambiente Q. |1
lavoro utile invece resta immutato, in quanto i lavori di turbina e compressore sono uguali nei due
cas.

Il caore Qric (scambiato tra fumi ed arid) in pratica riduce il caore Q; introdotto dala
combustione, comportando un risparmio nel consumo di combustibile ed un aumento del
rendimento del ciclo.

Consideriamo un caso ideale, cioe in cui, oltre alle assunzioni classiche di macchine idedli, s
assume che il processo di scambio termico nello scambiatore rigenerativo Sia ideale; in pratica s
assume che non s verifichino perdite di calore verso I’ esterno e che la cessione di calore avvenga
sotto ? T infinitesimi. Quest’ultima assunzione equivale a considerare lo scambiatore dotato di
superfici di scambio termico infinite. Si assume inoltre che gli scambi termici avvengano a
pressione costante, e quindi non s verifichino perdite di carico nell’ attraversamento degli
scambiatori. Il rendimento del ciclo a gas ideale rigenerativo puo essere facilmente ricavato nel
modo seguente:

g-1

hge =1- & =1- EP(TG - Ty =1- T-T =1- Lu (10.34)

Ql Cp (Ta - T5) T3 - T4 T3 gg_lg

1_ b 9 g

dacui infine s ricava:

T &
Npe =1- b ¢ (10.35)

3

Lafigura 10.21 riporta I’ andamento del rendimento del ciclo a gas ideale semplice e rigenerativo in
funzione del rapporto di compressione. Si vede come, per B ® 1, hrc ® hcamot. Quando viene
raggiunta quella che era la condizione di massmo lavoro utile (relazioni (10.14) e (10.15)), il
rendimento diventa uguale a quello del ciclo semplice hric = hig). Tae condizione s verifica

quando:

g
o, 0D

b= gT—“:a (10.36)

che corrispondeva alla condizione T4 = T». Si vede come al crescere del rapporto di compressione il
calore recuperabile tramite rigenerazione decresce, riducendo quindi il suo effetto benefico sul
rendimento complessivo del ciclo. Questo e forseil limite principale di questa soluzione: essa infatti
risulta vantaggiosa solo per bassi rapporti di compressione. Per i [3 tipici delle turbine a gas piu
evolute la rigenerazione da un contributo irrilevante o, addirittura, non é realizzabile a causa della
bassa temperatura con cui vengono scaricati i fumi (es. turbine aeroderivative).

In figura 10.21 é riportato il confronto, sempre nel caso ideale, tra due cicli rigenerativi aventi
diversa temperatura massima del ciclo. S nota come I’ aumento dellaTs comporti un incremento del
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rendimento nel suo complesso. Inoltre, spostando il punto di massimo lavoro utile a rapporti di
compressione maggiori, fa si che aumenti I'intervallo di rapporti di compressione per cui la

rigenerazione risulta vantaggiosa.

Rendimento

o
o

Ciclo

Cicle rigenerativo

(T3=1300°C)

riganeralivo |
(Ts=00"C) ; |
s i _ |
i Ciclo semplice
| T T
I I j
L I | Cicli ideali con fluido 1~
I , ideale (y= 14} |
| !
2 3 5 Iﬂ 20
Rapporto di compressione,

30

Figura 10.21 Rendimento del ciclo a gasideale rigenerativo

Ciclo Rigenerativo (Reale)

Figura 10.22 Ciclo a gasreale rigenerativo

Passando a caso reale (figura 10.22), oltre ale perdite gia analizzate nel caso del ciclo semplice,
necessario introdurre le perdite di carico che i fluidi, aria e fumi, incontrano nell’ attraversare lo
scambiatore, e soprattutto quelle legate allo scambio termico. Va infatti sottolineato come, nella
realta, il calore non venga scambiato sotto differenze di temperatura infinitesime, portando quindi
ad unariduzione del calore effettivamente recuperato.
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Figura 10.23 Rendimento del ciclo a gasrigenerativo reale.

L’entita della rigenerazione reale dipende quindi dalle superfici presenti nello scambiatore aria-
fumi. Infatti dato Q = USDTy, dove U e il coefficiente globale di scambio termico, S la superficie
di scambio termico e DTy la differenza di temperatura media logaritmica, se DT, ® 0 alora
S® ¥; a superfici finite corrispondono ?T di scambio finiti. Nello scambiatore reale la
temperatura di uscita dell’aria (Ts) risulta piu bassa della temperatura di entrata dei fumi (Ty),
mentre la temperatura di uscita dei fumi (Tg) risultera piu ata di quella di entrata dell’ aria (T2).
Questo fa si che anche il calore recuperabile con la rigenerazione sia inferiore a quello ideale. La
penalizzazione si fa sentire sul rendimento del ciclo.

In particolare e possibile definire un’ efficacia di scambio termico:

e = ( RIG )reale — man,a (Ts - Tz) » T5 B Tz
( RIG )ideale mep,f (T4 - Te') T4 - Tz

(10.37)

che atro non & se non il rapporto tra I'incremento di temperatura realmente subito dall’aria
nell’ attraversamento dello scambiatore, e il massimo incremento che sarebbe idealmente possibile
se non ci fossero perdite di calore verso I'esterno e lo scambiatore avesse superfici di scambio
termico infinite.

La figura 10.23 riporta infine gli andamenti di ?rc a per diversi valori della temperatura massima
del ciclo. Come é possibile vedere i rendimenti si riducono considerevolmente rispetto a caso
ideale e in maniera sempre maggiore con il ridursi della massima temperatura del ciclo. Un effetto
analogo lo ha I’ efficienza dello scambiatore.

Questo scarso effetto aull’ efficienza complessiva del ciclo, aggiunto a costo e al’ingombro degli
scambiatori aria-fumi, fa si che la soluzione rigenerativa non venga impiegata in nessuna macchina
di taglia medio - grande. La rigenerazione rimane interessante solamente per quelle macchine, di
piccola e piccolissima taglia, per le quali i rendimenti sono estremamente bassi. Infatti per piccoli
rapporti di compressione e con temperature massime di funzionamento limitate il miglioramento
ottenibile con un recupero del calore dei Umi pud migliorare I'efficienza del ciclo in maniera
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significativa. Non e un caso che tutte le turbine di piccolissima taglia (dette microturbine), che
iniziano ad essere studiate e commercializzate solo di recente, facciano uso della rigenerazione; in
gererde perd s tratta di macchine che non superano mai i 300-500 kW di potenza.

3

CICLO CHIUSO IDEALE
INTERREFRIGERATO

Figura 10.24 Ciclo a gasideale inter-refrigerato.

10.8.2. Inter-refrigerazione

L’interrefrigerazione (intercooling) ha I’ obiettivo di ridurre la potenza assorbita dal compressore,
ferma restando quella erogata dalla turbina. Come mostrato dal lay-out di impianto riportato in
figura 10.24, I’ aria, dopo una prima compressione, viene inviata in uno scambiatore dove subisce un
raffreddamento, idealmente a pressione costante, per poi essere mandata in un secondo gruppo di
compressione.

Si ricorda che, a diminuire della temperatura il volume specifico dell’ aria diminuisce, cosi come il

lavoro assorbito dal compressore, essendo esprimibile come L, = (vdp. Tale riduzione e ben

evidenziata in figura 10.24, dove s pu0 vedere come, grazie alla divergenza delle isobare,
(h,. - h)) <(h, - h,). Tae riduzione del lavoro di compressione non € pero gratuita; essa infatti e
ottenuta grazie all’aumento del calore entrante nel ciclo Q;. La temperatura dell’ aria in ingresso al
combustore € infatti pit bassa ed & quindi necessario introdurre nel ciclo, a parita di massima
temperatura, una maggiore quantita di combustibile.

Il ciclo interrefrigerato puo essere anche visto come I’unione di due cicli a gas. quello semplice
(12*34) (ciclo B in figura 10.24), ed un ciclo aggiuntivo (ciclo A in figura 10.24) caratterizzato da
un minor rapporto di compressione (1'2'2*2). 1l primo ciclo evolve tra p;1 e ps, il secondo tra p; e
ps. Il loro rendimerto di conseguenza vale, trattandosi di cicli ideali:

1
h,=1- e =1 po (10.38)
P o
g .
g— —_—
h,=1 g2 =1.py! (10.39)
P, g
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Ciclo Interrefrigerato

Figura 10.25 Ciclo a gasreale inter-refrigerato.

Ciclo Interrefrigerato (Reale)

Figura 10.26 Ciclo a gasrealeinter-refrigerato - particolare.

Essendo ba < bg, ne risulta che ha < hg. Il rendimento complessivo del ciclo e dato dalla media
pesata sul calore entrante dei due rendimerti:

h — hBQl,B +hAQ1,A
Ql,B +Q1,A

E’' aloraevidente cheil risultato sara sempre inferiore rispetto al caso ideale non interrefrigerato.

Malgrado sembri che I'interrefrigerazione non convenga per il caso ideale, per il caso rede la
questione pud essere diversa. Se s osserva il ciclo reade interrefrigerato rappresentato sul
diagramma (T, s) di figura 10.25, si vede come il ciclo aggiuntivo A puo essere ritenuto equivalente
a ciclo ideale C, riportato nel particolare di figura 10.26, che evolve a partire da un’isobara
inferiore (9478), ed e quindi caratterizzato da un 3 maggiore. Il rendimento di tale ciclo aggiuntivo,
che dipende solo ed esclusivamente dal rapporto di compressione trattandosi di un ciclo ideale, sara
alora maggiore rispetto a caso ideale inizide. Se il rendimento del ciclo di partenza B e limitato,
puo essere che il rendimento del ciclo C lo superi, anche se il ciclo C é caratterizzato da un rapporto

(10.40)
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di compressione minore. In questa evenienza il rendimento finale complessivo del ciclo
interrefrigerato risultera maggiore del rendimento del ciclo di partenza.

L’interrefrigerazione trova largo utilizzo nel campo della propulsione navale: I’ acqua marina infatti
e un’ efficace sorgente di calore a bassa temperatura ed in grado di scambiare calore in maniera
molto efficace. L’aria che evolve nel compressore pud essere raffreddata in scambiatori acqua-gas
che, grazie a coefficienti di scambio termico sufficientemente dti, sono molto efficienti e
relativamente compatti.

CICLO CHIUSO o
IDEALE CON 34 Qn2

RISCALDAMENTO L
INTERMEDIO

Figura 10.27 Ciclo a gasideale con ri-combustione.

10.8.3. Ricombustione

Scopo della ricombustione € quello di incrementare il lavoro fornito dalla turbina, aumentando il

lavoro ideale. La figura 10.27 riporta lo schema impiantistico cosi come il ciclo ideale diagrammato
nel piano (T,s). Dopo un primo tratto di espansione in turbina (1° stadio), i gas combusti vengono
sottoposti ad una ricombustione, grazie ala quale vengono portati ala temperatura Ty, tipicamente
simile alatemperatura Ts. Successivamente i fumi vengono fatti espandere in una seconda turbina,
che lavora tra il livello di pressione intermedio a cui € stata arrestata la prima espansione, € la
pressione atmosferica. La ricombustione € possibile grazie al fatto che le turbine a gas funzionano
con elevati eccessi d'aria; i fumi allo scarico della turbina presentano ancora un ato contenuto di
0ssigeno che puo essere utilizzato come comburente.

E possibile effettuare un'anaisi termodinamica pressoché uguale a quella fatta per
I"interrefrigerazione: nel ciclo ideale il lavoro utile aumentera perché aumenta |’ area racchiusa dal

ciclo, mentre il rendimento del ciclo tendera a diminuire. Nel caso reale la situazione € analoga per
quanto riguarda il lavoro prodotto (tende ad aumentare); piu difficile € invece vautare a priori

I” effetto sul rendimento.

La ricombustione nelle turbine a gas trova applicazione nel cicli combinati, cioé in cui il calore
contenuto nei fumi in uscita dal turbogas viene utilizzato per produrre vapore in una caldaia, in
quanto la temperatura T, di uscita del fumi risulta piu elevata, consentendo di effettuare un ciclo a
vapore di migliori caratteristiche e rendimento. Inoltre I’ estrema semplicita del post-combustore fa
si cheil costo aggiuntivo di installazione sia molto contenuto.

Anaogo ala ricombustione € il concetto di post-combustione, tipico dei propulsori aeronautici,
dove trova impiego nei caccia militari. La post-combustione consiste nel porre la seconda camera di
combustione a valle della turbina, realizzando un aumento della temperatura dei fumi prima che
questi entrino nell’ugello di scarico. Tale soluzione, aumentando |’entalpia dei fumi in ingresso
al’ugello, e quindi la velocita del getto allo scarico in atmosfera, permette di incrementare la spinta
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del motore di un ordine di grandezza. Cio consente a velivolo di raggiungere prestazioni
sensibilmente superiori per divers minuti che risultano molto utili durante un combattimento.

10.8.4. Ciclo di Erikson

Le varianti del ciclo semplice viste nel paragrafi precedenti (rigenerazione, inter-refrigerazione e
ricombustione) possono essere messe insieme per costituire un ciclo a gas che approssimail ciclo di
Erikson (figura 10.28). Si ricorda cheil ciclo di Erikson € un ciclo composto da due trasformazioni
isoterme collegate da due isobare. Nel Capitolo 8 (paragrafo 8.7) s é visto come il rendimento del
ciclo di Erikson sia pari a rendimento di un ciclo di Carnot che evolve tra le stesse temperature
minime e massime. E’ allora evidente il vantaggio che deriverebbe dalla possibilita di realizzare un
tale ciclo.

Nel ciclo ideale rappresentato in figura 10.28 s vede come il ciclo di Erikson possa essere
approssimato redlizzardo una seria di compressioni interrefrigerate, che approssmano una
compressione a temperatura costante in cui il fluido di lavoro cede il calore Q. all’ esterno. Segue
quindi uno scambiatore di calore rigenerativo, in cui il fluido, ancora aria, i scalda a pressione
costante ricevendo il calore Qgric ceduto dai fumi caldi a termine dell’ espansione. Quest’ ultima
avwiene in una serie di turbine intercalate da camere di combustione, che approssmano
un’ espansione isoterma, in cui viene introdotto il calore Qs dall’ esterno. | fumi in uscita dall’ ultimo
corpo di turbina entrano infine nello scambiatore rigenerativo in controcorrente rispetto all’aria, a
cui cedono il caore Qrg prima di essere scaricati in aimosfera. Per semplicita, nello schema di
figura 10.28 sono rappresentate solo due interrefrigerazioni e due camere di combustione.
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Figura 10.28 Ciclo Ericson ideale.
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