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Introduzione.

In questo elaborato si cerchera di illustrare una procedura di dimensionamento di una
girante centripeta a vapore a partire da pochi parametri iniziali.

Ci, che ha stupito di pi % durante il l avor
stess tipo in letteratura e, percio, la mancanza di una fonte di esperienza a cui attingere

per giustificare alcune scelte necessarie per il raggiungimento del risultato finale.

Se da wun <certo punt o di vi sta questo
libnesperienza del progettista, dal |l 6al tro
| 6i ngegnere vuole essere nella sua vita

risolvere i problemi che gli vengono posti senza avere il timore di provare soluzioni
innovative.

Si € comungue cercato di seguire una procedura valida per le giranti a gas ben consci che
gueste lavorano a regimi di temperature e pressioni ben piu alte del caso analizzato.

Nel successivo lavoro di ottimizzazione si andra a rianalizzare ogtiadatta cosi da

riuscire a capire le peculiarita di questo tipo di macchine.






Capitolo 1: Le Turbomacchin e.

Una turbina  una turbomacchina motrice |
| 6ental pi a di un flui danmad a trasformarl a |
La tipologia piu semplice di turbingrigural) pr evede un compl esso cft
formato da una parte fissa detta HAdi stributorebo, e da un
Agiranteo. 1 fl ui do i n ieoparie motorica mettendolas c e s

in rotazione e, quindi, cedendo energia meccanica al rotore.

1) Rotore
2) Distributore

Figural: Spaccato di turbina centripeta.

Nello studio delle turbine sono di fondamentale importanza alcuni concetti propri della
meccanica dei fluidi, dell a termodi namica
continuita (o principio di conservazione della masgg)rimo e second principio della
termodinamica, il principio della quantita di moto e il principio del momento della
guantita di moto.

Inoltre &€ bene chiarirehe, nel trattare il moto di un fluido entro i condotti di una turbina,

S utilizzern | 6i pot esi di corrente monodi
considerazione tutte e sole le variazioni delle geamd termdluidodinamiche nella

direzione lungo la quale la corrente procede.



1.1 Equazione di continuita.

Con riferimento ad un generico tubo di flusso definito entro un campo flgigarg 2),
| 6equazi one di continuit”™ staibflussanstioehec h e, [
interessa il predetto tubo di flusso deve essere pari alla variazione temporale della massa

G contenuta nel medesimo volume, ossia:
Q , ,
—.Q a a
Q0

essendo i pedici 1 e 2 riferiti alle sezioni di ingresso e uscita del tubo di flusso.

A:

Figura2: tubo di flusso.

Poi ch®, in base alla teoria monodi mensi onal
delle grandezze fisiche per ogni sezione, la portata di massa entrante nel wkime

calcolata come:

essendav la componente della velocita del fluido normale alla sezione 1, la cui area &
appuntad .

I n assenza di accumul i o dispersioni di ma s
il regime di moto sia permanente, la precedente equazione prescriva pbdata di

massa che entra nel volume sia uguale a quella che esce:
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Q , ,
—.q Tt A a
Qo

1.2 Primo principio della termodinamica

Per un sistema termodinamico interagente ¢
termodi nami ca, O principio di conservazion
lavoro con il cambiamento di stato del sistema stesso. Utilizzando s&cela®nvenzione

sui segni (il calor® & positivo se assorbito dal sistema, negativo se ceduto; il [&v®ro

positivo se fatto dal sistema, negativo se fatto sul sistema), tale principio & cosi
esprimibile nel modo seguente per una generica trasfoom@zermodinamica tra gli

statile 2:
YO ¥} 0

essendO la corrispondente variazione di energia interna del sistema.

Come noto, il primo principio della termodinamica ha validitd tutto generale,
indipendentemente dalla natura detlasformazione termodinamica, sia essa reversibile o

i rreversibile. Loenergi a i nterna totale
termodinamico, ossia una funzione di stato, il cui valore dipende appunto dal bilancio tra

calore e lavoro, che sono visti pgr come grandezze di scambio e non di stato.

C prassi trattare in modo separato | e comp
da quelle | egate al moto del sistema, o0sSsSi
LAY (I) LA P |
O vQ v— v Qaq
C
essend® | a massa compl essiva del si st ema, COSI

puo scrivere:
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Nell o studio delle turbine — pi% utile far
primo principio, in cu siano evidenziate le grandezze proprie dei sistemi con deflusso
permanente. Si consideri a tale scopo ancora una volta un volume di controllo interessato

al passaggio di un flu@in moto permanenteFigura 3), delimitato a monte da una

superficie 1, attraverso la quale entra una massa infinitéQidadalle pareti a contatto

con il fluido e dalla superficie 2, posta a valle, da dove la pofiataviene scaricata

nel |l 6ambi ent e esterno. Si consi derioda c he i n
sezione 1 Si a di venut a 16 e che | a Sezi one
| 6applicazione dell 6equazione del pri mo prin

Q)Q)QO(TQQ(Q(QQ

11 dL’
dm
— 2
2!
-dm
da =
Figura3: sistema con deflusso.
ovvero, per | 6unit”™ di massa Iinfinitesima f|
U U Qa «a Q Q
q
essenda i | |l avoro total e s cambommddel lavoroautiléeel siste
(ossi a guell o che effettivamente vi ene for

meccanico) e del lavoro delle forze di pressione, concomitante allo spostamento delle

sezioni di ingresso e uscita:

0 0 AU /O

Indd i ni ti va, i ntroducendo 1@ Qgnwenldemmza di s

principio per il sistema analizzato si scrive nel modo seguente in forma differenziale:

12
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Q0 D o= 00 00 a

Nelle turbine pero il contributo associato ad wasazione di quota geodetica del fluido

nell 6attraversamento del Q¢ m.timliges anche ped e | t
turbine operanti con fluidi a temperatura
scambi di calore sono di tragebile entita’ Q 0 ).

Perci , S i pu, dire che nella stragrande m

studio delle turbine e la seguente:

la quale diventa:
Oee Q Q
per un qualsiasi processo finito tra dueigetmodinamici.

1.3 Il secondo principio della termodinamica

Il secondo principio della termodinamica possiede numerosi enyraiagésempio una

del l e formulazioni pi % citate asserisce ch
lcuir endi mento sia par. al 100 %0 .

Per quanto maggiormente interessa allo studio delle turbine si € soliti far riferimento, piu

che al secondo principio vero e proprio, ad un suo corollario e piu precisamente alla
disuguaglianza di Clausius, la quale stabilisbe, per un sistema che evolva secondo un

ciclo nel gual e vi siano scambi ter mici C O

<o
pe=|

13



essendo | uguaglianza valida solo nel caso
reversibili.

Con riferimento al calore ceduto ocaisito dal sistema in una trasformazione reversibile

a contatto con | 6ambi ent"¥ e mossibie inmodurreaunad e mp e r a

funzione di stato chiamata fAentropiao:

(0¥
~

Nella pratica, ogni trasformazione termodinamiba avviene in natura, ed in particolare

in una turbina, non pud considerarsi reversibile a causa della presenza di inevitabili
fenomeni di ssipati vi | egat. i all édattrito tra
della pressione nei condotti, attasmissione di calore interna al fluido dovuta a gradienti

finiti di temperatura, etc.

Percio ogni trasformazione reale in una turbina, pur essendo adiabadicgyorta un

aumento di entropia del fluido.

1.4 Quantita di moto e momento della quantita di moto

Quando non sia possibile valutare direttamen
delimita mediante | 6anali si puntuale dell e
pareti solide, si ricorre ai principi della quantita di moto Endemento della quantita di

moto. Questi consentono di calcolare le forze e i momenti agenti in base alla sola
conoscenza delle velocita fluide su una sezione immediatamente a monte e su una sezione

immediatamente a valle del condotto stesso.

14



Figurad: Interazione tra fluido e condotto

La forza che un fluido in moto permanente esercita,satheio, sul condotto diigura4
e uguale alla variazione nel tempo della quantita di moto che attraversa la superficie del

condotto, ossia:
0 a0 O

doved indica la portata di massa nel condotto.

Le velocita del fluido si intendono uniformemente distribuite sulla sezione 1
immediatamente a monte e, rispettivamente, sulla sezione 2 immediatamente a valle del
condotto. IN'Osono incluse tutte le forze esterne.

Per calcolare il momento con il quale il fluido sollecita il condotto bastera sostituire le
velocitaccon il prodotto delle componerd tangenti alle circonferenze di raggio e

rispettivamente , per i ragagi cor r i s pootadendit i nel | 6e

Le pressioni agenti sulle sezioni estreme del condotto non hanno componenti che possano
contribuire alla coppidyY inoltre nella formula appena ricavata si presuppone ancora che

il fluido sia in moto permanenteahe i prodotti & siano ripartiti in modo uniforme sulle
superficio eo .

In definitiva quindi la differenza tra la quantita di moto, o il momento della quantita di

mot o, entrante e quella uscente mi&aziaohda
del condotto sul fluido & data dalla differenza tra la quantita di moto, o il momento della

guantita di moto, uscente e quella entrante.

15



1.5 Equazione di Eulero.

L6bespressione del | avoro specifi anomedte | rotor
“Ye lavelocitadirotazione,i | tutto rapportato all 6unit”™ di
Y3, . .
U = O0Ww 0w
a

essend® 1 ila velocita periferica, o velocita di trascinamento.

Lébequazione appena s cr i tltlevororsecpnda EButkem net a | 6e
costituisce il cardine della teoria delle turbomacchine.

Ove si abbandoni | 6i pot esii monodi mensional e,
grandezze fluide (come nella realt’l dei f a
principio di variazione del momento della quantita di moto pud essere comunque scritto

con riferimento al generico tubo di flusso elementare di portata infinité@maome:

QYW IO 1w

Compaiono quindi le componenti di velocitangenziale proprie del fluido in
corrispondenza delle sezioni di ingres€@qQ) e di uscita ‘@0 ) del tubo di flusso

elementare.

! mo ment o compl essivo all 6al ber o del rot

infinitesimo sulle sezioni di ingresso eudicita del rotore:

essend@d | a componente del | aQdcesicahd€d®®@6 On.®a mal e al
notare che se il prodotio & costante sulle arde e & , come accade nei deflussi a
Agrtice | iberoo, | 6equazi one appena scritta
per calcolare la coppidY Cio accade pure qualora si sostituisca agli integrali
unbopportuna media Iintegrale sulla portata

seguente:

16
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conlaqualesiglr i va | 6espressione del moment o:
Y&qa i 1w

e | 6espressione del |l avoro specifico:
0 1 1o 1

In definitiva, le espressioni del momento della quantita di moto daglefo specifico

derivate sotto | O0ipotesi di defl usso monod
I flusso possieda unéarbitraria distribuz
uscita del rotor e, a p eonsideri lacntedia, integrale dglle e st 6 L

componati tangenziali delle velocita.

1.6 Triangoli di velocita

1 mot o di una ©particella fluida all éinte
turbomacchina puo essere trattato rispetto a due sistemi dinefaio: uno assoluto, ossia

solidale rispetto agli organi fissi della macchina, e uno relativo, o rotante, solidale con il
rotore dotato della propria velocita angolare. Le velocita del fluido osservate nel sistema

di riferimento assoluto sono dette appuassolute, e indicate con il vettog@ mentre

quelle osservate nel sistemaanote sono dette relative e denotate con il vetiore

La relazione che lega le precedenti velocita € quella consueta per i moti relativi:
® 0 o
essend® 1 i lavelocita di trascinamento.
La traduzione grafica della relazione appena scritta € usualmenteadeti t r i angol o

vel ocit”"0 e ne mé&gumbpmerslesariobnadi ingresso e usciteedmp i 0

17



un rotorecentrifuga Con riferimento a tale triangolo e possibile definire anche gli angoli

della velocita assoluta e relativa rispetto alla direzione tangenziale.

\L'mee di corrente del

flusso relativo

Sezione 1

Direzione

Flusso assoluto Sezione 2

Figura5: Esempio di triangoli delle velocita in entrata e in uscita da una girante di compressore centrifugo.

1.7 Equazioni del lavoro specifico.

Le espressioni del lavoro specifico ricavate per un condotto fisso utilizzando il primo

principio dellatermodinamica e il principio di variazione del momento della quantita di

moto, possono essere combinate in modo da renderle applicabili dal punto di vista

del |l 6osservatore mobil e. Si ottiene cos?3 un
(assoluta e rativa).

Uguagliando le espressioni del lavoro dedotte in base al primo principio della

termodinamica e in base alla formulazione di Eulero si ottiene:

Q

n y y ”, (I)
L 0w 0w Q T

&)
G

da cui, in base a molteplici considerazioni geometriche

~

60 006 0 ADET

e che, in base al teorema di Carnot sui triangoli:

18
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N
C-
(@}
£,
o™~

si ottiene
0 o} y 0 0
Q Q (@)
C q
La grandezzgzOa ppena i ntrodotta viene definita cor
o, pi % comumnémenbe, edr o | suo utilizzo si |

nello studio del flusso nei condotti mobili.

Come stabilisce | a relazione appena scritt
mobili, in modo del tutto analogo a quanto accadep | 6 ent al pia totale
Non e del tutto superfluo ricordare che tale espressione & sempre vera, indipendentemente

dall a natura reversibile o irreversibile d
I
| 6esterno (trasformazione adiabatica).

(@)

lasdei condotti rotanti, yrchéessa avvenga senza apprezzabili scambi di calore con

Combinando tra loro le equazioni del lavoro e della rotalpia scritte in questo paragrafo, ed
eliminando | a differenza tspressiohecalteenativaadelpi e s
| avoro specifico, detta fiespressione del I
guale appunto il lavoro & espresso in funzione delle energie cinetiche assoluta, relativa e

di trascinamento @poesesdutee addlo ufsicuitdao deaelll &i

In una turbina quindi lo scambio di energia tra fluido e girante deriva da una
decel erazione della corrente assolut a, da
correrte relativa.

Di norma le macchine operatrici sono a flusso centrifugo e le macchine motrici a flusso
centripeto poiché in tali casi si sfrutta il contributo del campo di forze di trascinamento

sullo scambio di energia.

19



1.8 Le turbine radiali

Per particolari applicazioni, quali ad esempio i piccoli turbomotori o i gruppi di
sovralimentazione di motori a ciclo Diesel oppure Otto, la turbina radiale a flusso
centripeto puo essere competitiva, per rendimento ed economia di costruzione, con la
turbinaassiale; a questo proposito si deve notare che il salto entalpico sfruttabile da uno
stadio centripeto puo risultare doppio di quello sfruttabile (a parita di velocita periferica)
da uno stadio assiale grazie al contributo fatto dal fluido nel campozéi éentrifughe.

La cosa € interessante soprattutto per i piccoli turbomotori di elevate prestazioni, che
mettono a disposizione della turbina salti entalpici tali da richiedere, per il loro
sfruttamento, o due stadi assiali oppure uno stadio centripetmngdrende come la
seconda soluzione sia preferibile in quanto piu semplice ed economica.

Come si puo osservare dalagura 6, | 6architettura di una tur
simile a quella di un compressore centrifugo; ovviamente in una turbina, essendo
centripeta la direzione del flusso, il palettamento fisso viene a precedere la girante e
funziona da ugello o distributoranziché da diffusore. Nelle turbine dei gruppi di
sovralimentazione di piccola taglia il distributore pud essere privo di pale, ed il flusso
essere accelerato in parte in una chiocciola ed in parte nel distributore stesso, costituito
solo da un canale tadale aventi pareti parallele o lievemente convergenti nella

direzione del flusso.

\
\ 7,
N
s =
X
{—(__T\, IH-AS

Figura6: Vista di girante e distributore di una turbina centripeta.
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La girante & generalmente (per motivi di resistenza meccanica) del &go &poe priva

del controdisco) e | e pale all 6i mbat@wdt 0 s 0N
girante (detto fexducero nella Il etteratur
generalmente seguita da un condotto lievemente divergkmieionante da diffusore
Ssubsionico, nel gual e pu, essere recuperat
girante.

Il n una macchina monostadio (soprattutto ad
cinetica di scarico dalla girante pubos ul t are anche dell 6ordine
entalpico isoentropico disponibile; in assenza di diffusore tale energia cinetica
costituirebbe una perdita energetica allo scarico tanto elevata da deprimere in modo

insostenibile il rendimento fluidodinaoo della turbina.

u, %

Figura7: Esempio di triangoli di velocita di una turbina centripeta.

Nella Figura7 sono disegnatfitriangoli delle velocita tipici di questo genere di macchine

mentre inFigura8 sono tracciatsul pianoQ i | 6 a n d aelle trasfaymazioni subite

dal fluido operante dall 6ingresso all o s
generalmente si impone che la velocitd giaccia su un piano meridiano, e perciod
imbocchi il diffusore con direzione assiale. Questa scedfida anche per le turbine

idrauliche a reazione, €& dettata dal fatto che e impossibile, in un diffusore assiale,
recuperare i n pressione | 6energi a cineti
tangenziale della velocita; si € pero osservato sperimemialme che | 6esi ster
piccola componente tangenziale migliora il rendimento di diffusione o consente, dove tale
componente abbia il verso della velocita di trascinamento, di limitare, alle condizioni di
progetto, la velocitd , e quindi anche di estdere, a valori piu alti del coefficiente di

portata, il campo di funzionamento della turbina.

21



h |
I
o 2
)AR ’
2
2 e L
\ '\R
ﬁ' Fi\/@lt - d
2
U
2 ¢ 2
d To
hy 22 3°7 1
% RJL —_— u \ | \25-2 g
2| Ry— /2 ¢ |
R"I'_":?ﬁ/'&"t 5t ! |
F‘" 2t
5

Figura8: schema delle trasformazioni termodinamiche subite in una turbina centripeta.

La direzione r adi arigressodeeund seeltapgudsieuniversaleiedl € al | ¢
giustificata da motivi di resistenza meccanica; infatti esse sono sollecitate dalla forza
centrifuga allo stesso modo di quelle dei compressori radiali, ma sono soggette ad un

regime termico molto piu severo, ittiase e tollerabile che le palette di questi possano

Al avorareo anche con moderat. mo ment i flett
non lo &€ (a meno del caso particolare degli espansori criogenici) per le turbine.

Come per tutte le altre turb@cchine, lo studio delle turbine radiali puo essere basato su

un modello di flusso monodimensionale, nel quale si prendono in considerazione le
trasformazioni subite dal fluido che percor |
chelostato fisicoé a vel ocit”™ del fluido (oltre quel!l
distributore e della girante siano uniformi, é indifferente definire la posizione del filetto

Amedi oo di cui si ~ detto su tali saeeioni; ¢
(e quindi il Adi ametro medi o0) nella sezione

delle velocita di scarico.
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1.9, 6 ACAI PET AAI 1T A OOOAET A OAAEAIT A | EC
La turbina LjungstromKigura9) € una macchina radiale, a flusso centrifugo, dotata di

due giranti controrotanti con uguale velocita angolare, costituita da un certo numero di
schiere di pale disposte su cilindri coassiadi.giranti trascinano due alternatori collegati

i n parallelo, i n modo da garantire elettr

alberi.

Figura9: Esempio di turbind_jungstrom.

Essendo la macchina a flusso perfettamente radiale, le pale non devono essere svergolate,
come accade nelle macchine assiali, e cio ne semplifica la costruzione; lo stesso tipo di
flusso poi (pressoch® a dfal de iapacomsdnte el e 0)
di ottenere ottimi rendimenti fluidodinamici dei palettamenti.

La particolare architettura della turbina, che & alimentata attraverso dei fori praticati sui
dischi delle giranti, affacciati a due collettori esterni, non ne consente udaziege per
parzializzazione, ma solo per strozzamento, e cid € uno svantaggio della Ljungstrom
rispetto alla turbina assiale mista e, come si vedra al paragrafo successivo, alla radiale

centripeta Siemens.

23



Inoltre, a parita di velocita periferica, parregbossibile sfruttare, con una Ljungstrém, un

assegnato salto entalpico con un numero di palettamenti pari alla meta di quelli necessari

con una turbina a salti di pressione e ad un quarto di quelli necessari con una turbina a
reazione. Inrealtdinunarttbi na Ljungstr°m solo | 6ultimo st
della velocita periferica, mentre gli altri ruotano a velocita linearmente decrescenti col

raggio; diversamente nelle macchine assiali una intera serie di stadi puo avere un raggio

medio additttura costante e quindi uguale lavoro per stadio.

Infine la Ljungstrom appare strutturalmente meno adatta delle altre macchine a sopportare

grandi sollecitazioni centrifughe (proporzionali al quadrato della velocita periferica), per

il fatto che le palesono disposte in direzione assiale e quindi sollecitate a momento

flettente.

1.10, 8 AOGAI PET AAI T A OOOAET A OAAEAIT A 3EA]
Le turbine a flusso radiale possono essere ovviamente costruite anche del tipo
Aunirotativoo, e ci ofissisldalalla caccassaed unaesergdi di st r
pal ettamenti mobili solidali ad un disco col
Normalmente (ed ¢ il caso della turbina Siemens) i palettamenti sono divisi in due serie: i
palettamenti di testa sono a flusso centripetantmnee quelli di coda sono a flusso

centrifugo.

Una scelta come questa € ampiamente giustifatata possibilita che offre di disporre al

primo stadio una turbina centripeta ad azione parzializzabile, con i noti benefici in
regolazione.

Come d 6 a lultainwitivd alla luce delle considerazioni fatte per la Ljungstrom,

nel primo gruppo (centripeto) | 6altezza dell
Se i palettamenti sono simili e di uguale ingombro radiale, dovendo decrescere la
componente adiale delle velocita in modo lineare con il decrescere del raggio,

| 6andament o ¢“dog |decresceoquiamiaticamnente lungo il percorso, dando

l uogo a wvariazioni sensi bili del |l 6altezza d
quello irterno é elevato, anche con le limitate diminuzioni della densita del vapore che si

hanno alle alte pressioni. IRigura 10 &€ schematizzata una turbina Siemens del tipo

descritto.
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» 2

Figural0: Esempio di turbina Siemens.

Analogamente a quanto accade per le turbine birotative, a valle geanti dei
palettamenti radiali il vapore puo essere inviato in una serie di palettamenti assiali.

A volte gli stadi di testa delle grandi macchine a piu corpi sono costituiti da palettamenti
radiali centripetie centrifughi, con i primi stadi ad azeparzializzabili.

| palettamenti a reazione sono del tipo di quelli usati nelle macchine assiali, con grado di

reazione generalmente uguale a 0,5.

1.11) 1 AEAGCOAIT A AE -1T11EAO PAO EI OAD

I 1 Adi agr anbmao dfidiMogrieemma opntaal @idaeaugr a mma

grafico che rappresenta la relazione tra entagjpecificae entropiaspecificadi una

sostanza.
C particolarmente usato I | (Figuradd,rchenmea di
rappresenta | 6entalpia e | 6entropia in ful

della temperatura.
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Mollier-h, s Diagram

for Water Steam
5000 f '

1 m3/kg
2 m3/kg
.0 m3/kg

p=

01 m3/kg

0.02 m3/kg

*% p=100 bar
2.0 m3/kg

™ p=1bar
10.0 m3/kg

~-320.0 m3/kg

™ p=0.1 bar

100.0 m3/kg

600 bar

1000 bar

4000

p;

3000

T=623

x =100%

2000 T=647.3K

p=221.2bar

X =80%

Enthalpy h in kd/kg

1000

0 5 10
Entropy s in kJ/(kg x K)

Figurall: Diagramma di Mollier pefacqua.

Nel piano’Q i é tracciata la curva limite che lo divide in due parti: nella parte inferiore
S trovano gl i stat.i di equilibrio nei qgual
nella parte superiore invece si trovano gli stati di elguilii 0 n e gual i i vVap

elemento presente.
Il titolo rappresenta la frazione di vapore rispetto alla massa totale, la curva limite

coincide ovviamente con la curéa p (ovvero la curva del vapore saturo).
Al di sotto della curva limite sono taiate le curve:

1 A pressiones temperaturaostante (in blu);

1 A volume specifico costante (in rosso);

1 Atitolo costante (in nero).

Al di sopra della curva limite invece sono tracciate le curve:
1 A pressione costante (in blu);
1 A temperatura costante (in rgsa

1 A volume specifico costante (in rosso).
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La conoscenza dei valori di due qualunque delle variabili termodinamiche di un sistema
permette di individuarne il punto rappresentativo nel diagramma e, pertanto, di leggere i
valori di tutte le altre variabiliAl di sotto della curva limite pero questo non vale per la
coppia pressione temperatura in quanto il passaggio di stato liquido vapore avviene a
pressione e temperatura costanti; in tal caso, quindi, serve una coppia di valori dove
almeno uno non sia lagssione o la temperatura del sistema.

Per le curve a pressione e temperatura costanti presenti nella parte inferiore del
diagramma di Mollier € indicato solamente il valore della pressione; in corrispondenza
alla curva | i mit e,leggerlvhldriaiélld temperdtunatdelle curveap o s s
temperatura costante che si dipartono dalle curve a pressione costantpestareo,
possibile conoscere la temperatura di saturazione corrispondente ad ogni pressione di

saturazione.
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Capitolo 2: Metodo di progettazione per turbina
monostadio centripeta

In questo capitolo si andra ad illustrare quali sono state le scelte progettuali adottate
durante la stesura di un algoritmo per arrivare al disegno di una girante di turbina
centripeta.

Nellaletteratura non si sono trovati riferimenti specifici a lavori nel campo delle turbine a
vapore di questo tipo, ma ne sono presenti in abbondanza per quanto riguarda il campo
delle turbine a gas; per questo motivo, almeno in prima battuta, si € deceguilede

linee guida per la progettazione di uno stadio di turbina centripeta a gas tenendo ben

presente che, nel caso analizzato, il fluido operativo ha alcune proprieta molto diverse.

2.1 Lo studio di Rohlik.

Rohlik studio le performance di turbinedrali centripete in maniera analitica per
determinare la geometria ottimale per varie applicazioni, ognuna caratterizzata da uno
specifico indice caratteristic

Sono state calcolate 5 tipologie dirgige per varie combinazioni @dingolo di uscita dal
distributore, rapporti tra diametro medio di uscita e diametro di entrata, e rapporti tra
altezza della paletta e diametro in entrata alla girante.

Le perdite considerate sono: perdite nel distributore, perdite nel rotore, perdite dovute al
cosi ddpet tbedruanncie®i ocoo | asciato tra | a gi
macchina in modo da evitare perdite per attrifgrdite per trafilamento del gas nelle

tenute e perdite di energia cinetica allo scarico.

| risultati ottenuti sono le efficienze pena varieta di macchine il cui indice caratteristico

"Qvaria darip pho t

Il rapporto di pressioni tra monte e valle della turbina non ha avuto riscontri interessanti

sulla definizionedei parametri della geometria ottimale, eccezion fattalpérazh t e z

pal ar e. Ci |, -~ dovuto al fatto che | 6alte.
conseguenza alla pressione locale) del fluido che attraversa la turbina.

Le curve e i grafici prodotti nel lavoro di Rohlik sono calcolati per il raggiungimento
delamassi ma efficienza per 0 g ne permnettbno ure  d e | |

dimensionamento di massima abbastanza immediato per ogni possibile applicazione.
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Le turbine radiali centripete sono adatte a molteplici usi in campo aeronautico,
aerospaziale, altri ambiti in cui sono necessarie fonti di potenza abbastanza compatte.
Turbine di questo tipo possiedono caratteristiche quali alto rendimento, facilita di
produzione e affidabilita in esercizio che sono molto ricercate e apprezzate.
Un parametro, usat | ar gament e i n studi di qguesto t
car at t &il guslé racchiudlen sé vari parametri operativi come ad esempio la
velocita di rotazionela portata volumetrica é salto entalpico isoentropico. Queste
guantita, nella mggior parte dei casi, sono specificate da condizioni esterrdalla
pompa, o dal compressore o dal generatore a cui la turbina € collegata. Il valore
del Il 6indice caratteri stesulagebnoetriaadelladuebinar ndi ndi c
bassi valor di tale parametro sono associate aree di passaggio relativamente piccole
mentre ad alti val or i sono associate aree
caratteristico pu, dare undidea dell defficie
Esaminando a fondo questo iorante parametro si nota che pud essere espresso
matematicamente attraverso vari rapporti tra velocita o rapporti geometrici; la
combinazione di questi rapporti porta alla definizione di un gran numero di turbine
diverse per forma, velocita e rapportipdessione.
Le perdite sopra elencate sono analizzate s
tutte le configurazioni geometriche.
Inoltre il grado di reazione della turbina € mantenuto costante, mentre la velocita assoluta
nella sezione di uscita@@mpletamente assiale (non ha percio componenti tangenziali le
quali comporterebbero una perdita di energia cinetica impossibile da recuperare anche in
un di ffusore posto all duscita della turbina)
Le variabili indipendenti considerate da Rohlik sono:

1 Angolo| della velocita assoluta in entrata alla girante;

T 11 rapporto tra | 6altezza dell a paletta

della sezione di uscita;
1 Il rapporto tra il diametro medio della sezione di uscita e il diametro della sezione
di ingresso alla girante.

| risultati di questa trattazione n@atrano c
massima efficienza viene raggiunta per una particolare combinazione di caratteristiche

geometriche e rapporti di velocita.
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2.2 Progettazione di turbine radiali.

Sono reperibili n e | | ari dtuditebriei teadenti m atabitirela ni ¢ a
geometria e | par ametri di flusso Aottt i mi
rendimenti) di una turbina radiale di un egsatoindice caratteristicaQ tali studi di
ottimizzazione sono basati su un modello di flusso monodimensionale e sul calcolo delle
perdite energetiche con correlazioni ottenute da prove sperimentali di macchine reali.
Le i ndicazioni ffogenndreal 9 ®nodai nesadcordo co
Aspecifiched (come ad esempi o i val or i dei
caratteristico) devono considerarsi puramente indicative a causa delle semplificazioni che
sono state adottate nel calo.
Rohlik ha calcolato le perdite e i rendimenti di un gran numero di turbine radiali,
appartenent.i a 7 famigl i ¢ dciagressb heargirante at e ¢
costante, nelle condizioni di progetto.
Per ogni angolo di ingresso (e qdinper ogni famiglia) variando i rappor® j O,
DjO,Hjo el da nfg odl uscita si disegnano macchine aventi diverso indice
caratteristico; di ognmacchina delle varie famiglie Rohlik ha calcolato il rendimento
interno, tenendo conto delle segtigerdite energetiche:

1 Perdite fluidodinamiche nel distributore;

1 Perdite fluidodinamiche nella girante;

T Perdite per fAgioco di testao della gira

1 Perdita per ventilazione della faccia posteriore (non palettata) del disco della

girante;

1 Perdita per engra cinetica di scarico.

In Figura 12 vengono mostrate e quantificate le perdite appena elencate in funzione

del |l 6indic® caratteristico

'ho 90 . FfaSs a¢dzNb2YLFOKAYySay | 3AWARS (2 RSaAadys as
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Figural2: Grafico dell'efficienza che mette in evidenza lergée in funzione dell'indice caratteristico k.

| criteri generali di disegno delle varie macchine appartenenti alle lianzignsiderag

sono i seguernti
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Lédangol of didiametsoanedid e stato sempre scelto in modo da dar
luogo ad w Tt(§carico assiale);

La velocitav al diametro medidO € stata fissata pari al doppio di quella di
ingressad , in modo da avere sempre un sufficiente grado di reazione; le perdite
energetiche di una girante risultano inferiori, in base alla comuneesperse il
grado di reazione é elevato.

Per evitare curvature troppo grandi delle linee di flusso della girante in prossimita
della carcassa, si & assunto €hesia al massimo ugualerdy J0 .

Si & imposto che il diametr® sia superiore o uguale Tt J0 per limitare

| 6ef fetto di un eccessivo ingombro
perdite che si verificano in prossimita del mozzo.

Si  assunto che | e pal e IsdiaainoJcamaé i a
not o, in queste condi zioni | 6i mbocco

perdite fiper urtoo.

del

n

e

€



Léandament o dedi talirfanmleidmerline dcaratterizzate da un certo

angolg ) in funzione drQe riportato inFigural3.

o o S S L
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g| flow angle, /¢ & s |~ Curve of maximum __|
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g sl | B X
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| I |

0 2

Specific spee

6 8 1.0
4, Ng, radi(m3/2(kg3sec32)(s3/%

1.2 1.4

Figural3: Perfomance calcolate per ogni famiglia di turbine.

Per uno stesso valore @e per un assegnato valore/dil 6 archi tettura del

pud ancora variare, ed in corrispondenza di cid0 si possono ottenere diversi valori del

rendimento, compresi, per ogni famiglia &d

tratteggiata rappresentatakigural3.

Quanto si

sopr a

detto

pu, essere

funzione dei parametri cinematici e geometrici, secondo la formulazioR®tdik; in

DET OMEMDI i nterno  «

compr €

analogia con la prassi corrente nel campo delle turbine idrauliche, Rohlik introd@de in

rapporto tra la velocita e

| a

1O

Aspouting velocityo.

G
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Con questa definizione e con le limitazioni poste in precedenza si puoraragauna
formul azi one del Qchd metaiircevidesza praptioti paramedri libed o

con cui il progettista deve lavorare:

o i O 0 10 °Q &)
& o 0 0 0
(e}

Questodequazi one md s, unoatessohlare di'Gpw £3sagenotenudo U n
con diverse coppie di valori dei rapporti geometficj O e @j O ; da tali coppie di

valori, oltre che dd , dipendono, come puo essere dimostrato, la geometria della
turbina, il rapport@ j @ , ilrendimento- e qui nd®Q | 6i ndi ce

Il lavoro di Rohlik, volto ad ottenere il rendimento massimo da ogni famiglia di turbine
analizzata e testata, ha permesso di ottenere svariati grafici i quali, a partire da alcuni
parametri di progetto, consentono di ottenere indicazreziose per la configurazione

della girante.
Nel grafico inFigural4~ possi bil e, per | delanelocidoinst i mar e
entrah all a girante in fufMzione dell 6indice car

90
&
o
1 I~
g
< (=
o
s 0 \'\.\
g ™~
3 i
:«L°§ s \\\
5 50 A
20 40 60 80 100 120 140 160 180
Specific speed, N, rpm/Ift3/4)(sec“2)
I | I I I | |
2 A4 .6 8 1.0 1.2 1.4

Specific speed, Nq, rad/Im3’2)Ikg3/4)(sec3/2)(J3/4)

Figural4: variazione dell'angolo di ingresso della velocita assoluta corrispondente alla massima efficienza in
funzione dell'indice caratteristico.

In questo caso, perno, e definito come irFigurals.

34



Wy ul i1

g

Figural5: convenzione degli angoli negli studi di Rohlik

Con il grafico in Figura 16 invece & possibile stimare il valore del rappodtg @

sempre in funzione del | &(imohasageafico hrappdrtd er i st

6jo - definitdjeomspékedaide
74
.70 - .
J
>
o 66 ]
g .62 l S
X .58 \\
\
54 \
.50
0 2 4 6 8 10 120 14 160 180
Specific speed, N, rpm/(ﬂ3/4)(sec1/2)
L I | | [ I | |
0 2 4 6 8 1.0 172 1.4

Specific speed, N, radl(m3’2)(kg3’4)(sec3’ & 314

Figural6: Variazione del rapporto tra la velocita periferica all'imbocco del canale palare e la "spouting velocity" in
funzione dell'indice caratteristico

Un ulteriore risultato rilevante e quello ottenuto nel grafic&igural?: il rapporto tra il

diametro esterno della sezione di uscita e il diamét®i ngesso dell a gira
rapportoO jO) . come si pu, notare ¢6 un |limite
puo essere superato e cio e dato dal fatto che il fluido non pud compiere deflessioni cosi

accentuate con rendimenti accettabili.
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Figural7: Andamento del rapporto tra il diametro esterno della sezione di uscita della girante e il diaméiro
ingresso in funzione dell'indice caratteristico.

Infine, in Figura 18 sono mostrate le sezioni di 3 giranti di turbine centripete

caratterizzate da un diverso valoréQli

Stator-exit
flow angle,

a,
b 15 60

81

(a) Specifi? speed, 30 r% (b) Specific speed, 70 rpm (c) Specific speed, 150 rpm

per foot”/® per second per foot3/4 per second!/ per foot3/4 per secondl/2
(0.23 rad(m3/2)(kg>4) (0.54 rad/(m3/2)(kg3/4) (1.16 rad/(m>3/2)(kg>/4)
(sec3/2)(13/4)); blade-jet (sec3/2)(J3/4)); blade-jet (sec3/2)(J3/4)); blade-jet
speed ratio, 0.68. speed ratio, 0.70. speed ratio, 0.62.

Figural8: Seziomdi turbina centripeta con efficienza massimia funzione dell'indice caratteristico.
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Capitolo 3: Progettazione del condotto e della pala.

In questo capitolo si vanno ad illustrare quali sono state le scelte progettuali adottate e che

conseguenze hanno avuto sul dimensionamento della girantpetntr

Tal i scelte, nell a maggi or parte dei cas
conoscenza profonda dell e probl emati che n
sostituita dall dédintraprendenza e dalla ric:i

3.1 | dati forniti dal committente.

Il committente ha fornito solo pochi dati da cui partire lpeprogettazione e questi sono

la portata di massa, la pressione e la temperatura.

¢ m QY
n ¢moi
Y ¢ phg Y
L6i mmi ssione diretta di una portata massic

una turbina avrebbe p estreémamente picdoladaneddo sieree d i
| 6al tezza dell a paletta fosse datedfindhélat esso
girante non strisci contro la cassa stessa.

Ci , ha portato quindi a decidere di far ©pr

di laminazione, il quale consente, oltre che a far calare la pressione, e quindi la densita,

a n c h e namhaimeén® Hel vapore dal punto di saturazione.

3.2 Scelta dei parametri di progetto.

Come punto di partenza si € deciso di scegliere alcuni parametri in modo da limitare
| 6i ngombro totale della turbina etremtan sol |

ovvero nella sezione di entrata del rotore (sezione 1).
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A tal proposito quindi si sono definiti il diametro e la velocita periferica nella sezione di
ingresso alla girante cosi da limitare gli sforzi centrifughi che riguardano soprattutto

guesta szione Figural9).

Figural9: Schema di turbina radiale centripeta con in evidenza i diametri di ingresso e di uscitgiafiate.

O Tip vh

0O ovuji

Da cui si ricava immediatamente la velocita di rotazione della girante.

T T Qg O

Inoltre, in linea con il lavoro di Rohlik, si e scelta una certa tipologia di turbina centripeta
prendendo | &ticokihimode dagater edggiurgerd, almeno in via teorica, il
rendimento massimo possibil&igura 20). Per questo i valori diQsono stati scelti

all 6interno di un range che dovrebbe garant.

mv Q Tty
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