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CAPITOLO 12°

TURBINE A VAPORE

Rendimenti

Il rendimento adiabatico di una turbina usualmente non fa distinzione fra condizioni statiche e condizioni totali del fluido di lavoro. In alcuni casi è invece opportuno entrare nel merito del funzionamento dello stadio. Con riferimento alla Fig. 31(a) si consideri l’espansione isoentropica da condizioni totali OO all’isobara p2 (punto 2’) e quella reale da OO a 2 con un residuo di energia cinetica v22/2 che consente la definizione di uno stato totale 02. Il lavoro effettivo (euleriano) è dato dalla differenza delle entalpie totali:
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Se l’energia cinetica di scarico v22/2 viene dissipata isobaricamente la pressione finale del processo di espansione è la p2 e quindi il salto entalpico isoentropico è dato da hOO - h2’: esso fa riferimento a condizioni totali di inizio espansione e a condizioni statiche di scarico. Viene pertanto definito un rendimento “totale a statico” sulla base della seguente formula:
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In alternativa si può ipotizzare il recupero dell’energia cinetica di scarico a mezzo di un diffusore ideale che innalzerebbe la pressione dal livello p2 al livello p02. Con riferimento a tale seconda isobara il salto entalpico isoentropico risulterebbe in questo caso pari a hOO - h2*. Data la limitata divergenza delle isobare il segmento h2* - h2’ può essere confuso con il segmento hO2 - h2 (che eguaglia l’energia cinetica di scarico) con la conseguenza che il salto entalpico isoentropico risulta pari alla differenza hOO – (h2’ + v22/2). Esso fa riferimento a condizioni totali sia all’alimentazione che allo scarico consentendo la definizione di un rendimento “totale a totale”:
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Il rendimento “totale a statico” è significativo negli stadi singoli o negli ultimi stadi di turbina in assenza di un diffusore in quanto, in tal caso, l’energia cinetica di scarico è effettivamente perduta. Per gli stadi intermedi o in presenza di un diffusore, dato il recupero quantomeno parziale dell’energia cinetica di scarico è significativo il rendimento “totale a totale”.

Stadio assiale ideale ad azione

Nel seguito ci occuperemo dell’efficienza fluidodinamica dell’interazione fluido – macchina a prescindere dalla presenza di attriti (stadio ideale). La sola perdita presa in considerazione è quella per energia cinetica di scarico. Consideriamo dapprima uno stadio ad azione in cui, cioè, tutto il salto entalpico disponibile è trasformato in energia cinetica nel distributore fisso (ugelli).

Con riferimento alla Fig. 31(b), si supponga simmetrica la palettatura mobile angolo1 = 180° - 2). Le due velocità relative, uguali in modulo, sono speculari una rispetto all’altra. 

Il lavoro euleriano risulta:
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si ha quindi:
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osservando che l’energia disponibile coincide con l’energia cinetica di alimentazione si ha infine:
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in cui kP viene denominato coefficiente di velocità periferica.

La (118) si traduce graficamente nella curva simmetrica di Fig. 31(c), con un ottimo in corrispondenza di kP = cos1/2, che vale cos21 (velocità di scarico assiale). Sempre per la stessa ascissa il lavoro euleriano, sulla base della (117), è pari a 2·u22. Per quanto concerne la validità dei risultati ottenuti si osservi che mentre l’ascissa che ottimizza il rendimento ha un valore analogo a quello del caso reale, il rendimento massimo non solo è largamente ottimistico ma non fornisce neppure un andamento realistico, quanto meno per i bassi valori di1. Accade infatti nella pratica che per valori di 1 minori di 11(12° il rendimento, al diminuire di1, decresca invece di aumentare come previsto dalla nostra analisi. Ciò è in buona parte dovuto al fatto che piccoli valori di 1 comportano grandi deflessioni nella girante, cui sono associate rilevanti perdite. Rinunciando alla simmetria della palettatura e aumentando l’angolo 2 è possibile ridurre la velocità di scarico e, con essa, la perdita di energia cinetica, migliorando il rendimento Fig. 31(d). La riduzione della velocità assoluta di scarico, per compensazione, comporta la necessità di un aumento dell’area utile di passaggio e quindi dell’altezza della paletta in uscita rispetto all’altezza in entrata.

Stadi assiali ideali a reazione

In uno stadio a reazione una parte del salto entalpico disponibile viene utilizzato per accelerare la vena fluida nel moto relativo all’interno dei canali mobili. Il grado di reazione viene definito come rapporto fra il salto entalpico nella girante e il salto entalpico totale:
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Si osservi che, trattandosi di una macchina assiale, la conservazione dell’energia ha forma analoga nei canali fissi e mobili e asserisce che il salto entalpico eguaglia l’incremento di energia cinetica rispettivamente nel moto assoluto o relativo. Un triangolo a reazione, pertanto, sarà caratterizzato da una w2 maggiore, in modulo, della w1 come illustrato nella Fig. 32(a) (triangolo ottimizzato).

La configurazione a reazione comporta, in linea di principio, un certo vantaggio di rendimento. Per rendersene conto si consideri il triangolo di Fig. 32(b) che riporta unicamente le due velocità assolute d’ingresso e d’uscita per turbine ottimizzate (scarico assiale). Tale triangolo potrebbe appartenere, indifferentemente, ad uno stadio ad azione o a reazione. In esso, fissato 1, la perdita dell’energia cinetica di scarico risulta una frazione fissa dell’energia cinetica in ingresso. Quest’ultima nello stadio ad azione rappresenta l’intero salto entalpico, nello stadio a reazione una frazione di esso. Ne consegue che il peso della perdita per energia cinetica di scarico, l’unica considerata in questa trattazione, è proporzionalmente meno importante negli stadi a reazione (ad esempio, con un grado di reazione di 0.5 l’energia cinetica di alimentazione della girante è pari, approssimativamente, alla metà del salto entalpico e l’energia cinetica di scarico, ad essa proporzionale, ha un peso dimezzato rispetto a quello di uno stadio ad azione).

Tali concetti sono tradotti dalla seguente formula che fornisce il rendimento di uno stadio a reazione ottimizzato in funzione del grado di reazione :
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che può essere così interpretata: la parte ad azione del triangolo (1-) contribuisce con il rendimento ottimo dello stadio ad azione mentre la parte a reazione  contribuisce con un rendimento unitario.

Una configurazione tipica, largamente utilizzata, di stadio a reazione è costituita da palettature fisse e mobili con profili speculari l’uno rispetto all’altro e quindi simmetrici come illustrato nelle Fig. 32(c) (triangolo ottimizzato) e (d). In questo caso il processo di espansione che avviene nel rotore è del tutto analogo a quello che ha luogo nello statore (creazione della stessa energia cinetica con angoli delle velocità simmetrici) e risulta: w2 = v1; w1 = v2. 

Il grado di reazione è sostanzialmente pari al cinquanta per cento. Con riferimento al triangolo ottimizzato, il lavoro euleriano è dato da u22 (= u·v1·cos). Mentre il triangolo non ottimizzato, a fronte di un rendimento inferiore ha un lavoro più elevato a causa della maggiore variazione di componente tangenziale di velocità nel moto assoluto. 

La curva che fornisce il rendimento in funzione del rapporto u/v1 è riportata in Fig. 32(e) e presenta un ottimo in corrispondenza dell’ascissa cos1.

Sono abbastanza diffusi anche triangoli delle velocità con gradi di reazione elevati (anche nettamente maggiori del 50%): in questo caso un tipico triangolo ha la configurazione di Fig. 32(f). L’alto grado di reazione si deduce dalla preponderante variazione di energia cinetica nel canale mobile rispetto a quello fisso. Degna di nota, inoltre, è la piccola deflessione della vana fluida nel rotore.

Stadi ideali a salti di velocità

Consideriamo il triangolo ad azione di Fig. 31(b) e modifichiamolo supponendo cha la velocità periferica sia nettamente inferiore a quella rappresentata. Otterremo un triangolo del tipo di quello riportato in Fig. 33(a) in cui la velocità assoluta di scarico ha una significativa componente tangenziale di verso contrapposto a quello della u. Tale componente potrebbe essere ancora utilizzata purché la si riconduca al verso corretto, nello stesso senso della u. Ciò è possibile a mezzo di un’apposita palettatura denominata raddrizzatore. A questo punto la velocità assoluta può essere utilizzata in un secondo stadio mobile come illustrato in Fig. 33(b). La macchina che ne risulta prende il nome di turbina a salti di velocità (o turbina Curtis se, come nel caso in esame, gli stadi mobili sono due).

In uno stadio ad azione semplice ottimizzato la componente tangenziale della v1 viene annullata sottraendole due volte la u; nella turbina a salti di velocità, secondo lo schema in figura, la u viene sottratta quattro volte al fine di ricondurre la velocità assoluta alla direzione assiale. Pertanto il coefficiente ottimo di velocità periferica risulta dimezzato rispetto allo stadio ad azione semplice (cos1/4 in luogo di cos1/2). Considerando triangoli ottimizzati a pari 1 il rapporto fra velocità di scarico e velocità di alimentazione è lo stesso per lo stadio ad azione semplice e per la Curtis, quindi la perdita di energia cinetica di stadio incide allo stesso modo sull’energia cinetica di alimentazione nei due tipi di stadio: ne consegue che il rendimento ottimo è identico. Il coefficiente di velocità periferica dimezzato comporta per la Curtis, a pari u, una velocità di alimentazione doppia e quindi un’energia cinetica quadrupla. Dato l’ugual rendimento anche i lavori totali sono pertanto quadrupli. Mediamente, quindi, ciascuno dei due stadi della Curtis compie un lavoro doppio rispetto allo stadio ad azione semplice. I due stadi però compiono lavori molto diversi in quanto la parte preponderante dell’effetto utile è fornita dal 1° stadio.

Analisi delle perdite

a) Il fenomeno del recupero

Le perdite fluidodinamiche rimangono dentro il vapore come aumento di entalpia rispetto al caso isoentropico. Con riferimento alla Fig. 33(c), ipotizzando un’espansione a più stadi, le perdite nel primo stadio portano il vapore nelle condizioni 1 in luogo di 1’. La successiva espansione a partire da 1 (1 – 3) mette a disposizione un salto entalpico isoentropico maggiore di quello che si potrebbe sfruttare partendo da 1’ (1’ – 2). Ciò è dovuto alla divergenza delle isobare o, in termini più fisici, alla dilatazione dei volumi specifici dovuta all’aumento di temperatura. Il maggior salto entalpico isoentropico si traduce in un maggior lavoro utile che costituisce un recupero, sia pure parziale, della perdita originaria. Stabilita la linea effettiva di espansione 0 – 4 la somma dei salti entalpici isoentropici a disposizione degli stadi è maggiore del salto isoentropico originario (0 – 2). Il rapporto, superiore a uno, fra queste due quantità è denominato “fattore di recupero”.

b) Perdite nei canali

Si è detto come le perdite per attrito siano concentrate in una limitatissima regione del campo di moto chiamata strato limite. Nell’ipotesi monodimensionale non si può tener conto della disuniformità del flusso in ciascuna sezione causata dall’effetto di strato limite. Si preferisce pertanto ipotizzare come risultato delle perdite un rallentamento uniforme della vena fluida su tutta la sezione in luogo del rallentamento, molto più sensibile, in prossimità delle pareti. Vengono così definiti dei coefficienti di perdita rispettivamente per i canali fissi e mobili, come rapporti fra la velocità effettiva e quella ideale.


[image: image10.wmf]i

2

2

i

1

1

w

w

   

;

v

v

=

y

=

j

 (121)

Tali coefficienti dipendono da molti fattori: numero di Reynolds, numero di Mach, finitura delle superfici, presenza di gradienti di pressione… Tuttavia si ritiene che l’effetto preponderante sui due coefficienti sia da attribuirsi alla deflessione che la vene fluida subisce nel canale fisso o mobile. Il grafico di Fig. 34(a) fornisce l’andamento dei coefficienti in funzione della deflessione.

La schematizzazione monodimensionale, se non è aderente alla realtà fisica del fenomeno, consente però di costruire bilanci energetici realistici per lo stadio. Inoltre, come si può intuire e come si vedrà meglio nel seguito, le palettature di piccola altezza hanno perdite per trafilamento proporzionalmente maggiori. Se, empiricamente, si attribuisce ai due coefficienti il compito di rendere possibile un calcolo fedele dei lavori, si possono indicare per le palettature basse coefficienti alquanto minori di quelli delle palettature alte in modo da conglobare nelle perdite di canale anche quelle di trafilamento: ciò spiega la doppia curva in figura.

c) Perdite per tra filamenti

Per ragioni costruttive e, più ancora, per evitare conseguenze negative causate dalle dilatazioni termiche differenziali di cassa e rotore, sia le palettature mobili che quelle fisse presentano sempre giochi alle loro estremità nei confronti, rispettivamente, della cassa e del rotore (Fig. 34(b)).

Una frazione della portata, invece di essere elaborata correttamente dai profili aerodinamici delle pale, si trafilerà attraverso i giochi senza fornire lavoro utile. Si può tener conto di queste perdite per via empirica a mezzo di un rendimento volumetrico cui si può dare l’espressione:
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Sono disponibili anche altri metodi per un’analisi più accurata del fenomeno. In ogni caso, dato che i giochi non possono scendere al di sotto di certi valori, le palettature di piccola altezza risulteranno fortemente penalizzate.

d) Perdite per azione frenante del liquido

Quando una turbina si trova ad operare in condizioni di vapore umido le traiettorie della frazione liquida, che non accelera per virtù propria ma viene trascinata dal vapore, sono radicalmente diverse da quelle della fase gassosa. Come si vede dal triangolo di Fig. 34(c), se si suppone che le goccioline di liquido abbiano una velocità di efflusso dagli ugelli con direzione uguale a quella del vapore ma modulo ridotto, la loro velocità relativa wL inciderà sulla paletta dalla parte del dorso, con un evidente effetto frenante. Ciò costituisce una specifica perdita, di cui peraltro si è parlato nel capitolo dei cicli a vapore.

La parzializzazione

Le turbine ad azione, come si è già detto altrove, possono essere parzializzate nel senso che la chiusura di parte degli ugelli di alimentazione, data la traiettoria del vapore guidata esclusivamente dall’inerzia, consente la riduzione della portata senza importanti disturbi fluidodinamici. Questo principio viene utilizzato ampiamente negli interventi di regolazione, ma può servire anche in sede di progetto per un migliore proporzionamento delle palettature.

Negli stadi di alta pressione accade sovente che la modesta portata volumetrica impedisca di avere palette di altezza adeguata. Infatti, a giri costanti (tipicamente 3000 giri/min), onde ottenere una velocità periferica sufficiente, i diametri devono essere relativamente grandi. Una paletta di altezza accettabile (pari ad esempio al 2(3% del diametro) determina un’area di passaggio eccessiva rispetto alle esigenze della piccola portata volumetrica disponibile. La chiusura di una frazione  dell’arco di ammissione, concentrando la portata sul restante arco (1 – ), induce un aumento dell’altezza della paletta per un fattore 1/(1 – ), come risulta dalla formula:
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Vengono così limitate le severe perdite per trafilamento tipiche delle palette troppo basse. Tuttavia la parzializzazione determina una perdita aggiuntiva che in parte vanifica il migliorato rendimento volumetrico. Il vapore contenuto nei canali inattivi della girante (affacciati cioè sull’arco cieco) viene centrifugato e scaricato verso l’estremità delle pale, richiamando di conseguenza altro vapore. Si innescano così dei moti vorticosi dissipativi. Se le palette scorressero in una corsia a tenuta i canali non potrebbero essere attraversati da una portata significativa. Nella realtà il canale è aperto su tre delle sei superfici da cui è definito e pertanto il ricambio del vapore non trova ostacoli. Il prodotto del lavoro assorbito dal vapore per la portata fornisce la potenza dissipata. A questo fenomeno si dà il nome di “effetto ventilante”.

Curve reali di rendimento

L’utilizzo dei coefficienti di perdita consente la definizione di triangoli delle velocità effettivi da cui dedurre lavori e rendimenti reali. Per le tipologie di macchine di cui ci siamo occupati, le curve effettive di rendimento hanno l’andamento riportato in Fig. 35(a). Anche nel caso reale lo stadio ad reazione mantiene, in linea di principio, un certo vantaggio di rendimento su quello ad azione a causa non solo della minor incidenza delle perdite per energia cinetica di scarico, ma anche della ridotta deflessione nel canale mobile che migliora il coefficiente riduttivo di velocità. 

Per quanto riguarda la turbina Curtis, contrariamente a quanto accade nel caso ideale, il rendimento ottimo è alquanto inferiore a quello dello stadio ad azione semplice. Per rendersi conto del motivo di ciò si osservi che per un salto entalpico prefissato una turbina Curtis potrebbe essere sostituita da quattro stadi ad azione semplici, ciascuno dei quali elaborante un quarto del salto entalpico. Pertanto l’energia cinetica massima nella Curtis risulta quattro volte maggiore di quella degli stadi ad azione e le perdite, in qualche modo proporzionali a tale energia, risultano particolarmente elevate. Allo stesso risultato si perviene con l’osservazione che, nella Curtis, l’intero salto entalpico trasformato in energia cinetica viene elaborato da quattro successive palettature che cumulano le loro perdite, laddove nello stadio ad azione le palettature sono soltanto due.

La caratterizzazione della Curtis come una turbina che abbina lavori elevati a rendimenti relativamente modesti suggerisce il suo uso all’inizio dell’espansione quando, da un lato, i diametri degli stadi e le velocità periferiche sono basse e dall’altro il fenomeno del recupero si potrà esplicare per una parte preponderante dell’espansione. Ciò è particolarmente vero per le macchine di piccola potenzialità a 3000 giri/min che hanno diametri piccoli e soffrono di una marcata insufficienza di velocità periferica. Al contrario le grandi macchine delle centrali termoelettriche, data la notevole portata di fluido che elaborano, hanno diametri sufficienti anche in alta pressione e non richiedono l’uso della Curtis che, peraltro, sarebbe penalizzante dal punto di vista del rendimento.

La regolazione delle turbine a vapore

La potenza immessa nella rete deve eguagliare le richieste complessive delle utenze. Al variare di queste il parco di centrali attive modifica il proprio assetto generativo per ristabilire l’equilibrio. E’ necessario allora poter regolare la potenza delle centrali in un campo abbastanza ampio.

Con riferimento all’usuale espressione della potenza:
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per ottenere la variazione di P non è opportuno agire sul salto entalpico utile in quanto esso è legato ad un ciclo termodinamico ottimizzato che, nei limiti del possibile, deve essere mantenuto inalterato. Si agirà pertanto sulla portata massica che può essere ridotta, a partire dal valore nominale, secondo due modalità: la parzializzazione o la laminazione.

a) Regolazione per parzializzazione
Si applica al primo stadio, ad azione, della turbina. Si divide la corona degli ugelli fissi in settori indipendenti, ad esempio quattro, ciascuno alimentato da un condotto di vapore vivo intercettabile a mezzo di una valvola. La chiusura di una o più valvole riduce, a seconda delle necessità, la portata di vapore a pressione di alimentazione inalterata e quindi senza modificare il ciclo termodinamico. Il rendimento interno della turbina subisce invece un modesto calo a seguito della riduzione della portata. Si faccia riferimento alla Fig. 35(b) che rappresenta una turbina in cui il primo stadio è parzializzabile. Si è visto in precedenza che la portata di un ugello può ritenersi proporzionale alla pressione di alimentazione e viceversa. Nella prima corona di ugelli la portata viene ridotta a mezzo della parzializzazione, a pressione di alimentazione costante; nella seconda corona, non parzializzata, la portata ridotta genera una pressione proporzionalmente ridotta a monte della palettatura (sezione 2). Essendo il primo stadio ad azione la pressione in 1 eguaglierà quella in 2 e risulterà ugualmente decurtata. Il rapporto di espansione p0/p1 pertanto cresce al diminuire della portata e con esso la velocità di alimentazione dello stadio. Di conseguenza, data la costanza della u, il coefficiente di velocità periferica varierà spostandosi dal valore di ottimo. In definitiva per il primo stadio si avrà un certo calo di rendimento. A causa della riduzione di p2 inoltre il complesso degli stadi successivi al primo si trova a dover gestire un rapporto di espansione ridotto. In ragione dell’elevato numero di stadi, però, una piccola diminuzione del rapporto di espansione di ciascuno, cumulandosi, produce la necessaria variazione del rapporto totale. Poiché gli stadi sono dotati di una certa elasticità di funzionamento le piccole variazioni di cui si è detto non generano significative perdite di rendimento.


Complessivamente la regolazione per parzializzazione può ritenersi caratterizzata da un alto livello di efficienza.

b) Regolazione per laminazione
Data la proporzionalità fra pressione di alimentazione e portata una semplice valvola di laminazione posta a monte della turbina è sufficiente per controllare la potenza. Il rapporto di espansione utilizzato nella valvola non è più disponibile per la turbina che si trova a lavorare con un salto entalpico ridotto. Il fenomeno del recupero a valle della laminazione limita le perdite. Inoltre una riduzione anche importante della pressione nella valvola (ad es. da 180 a 90 bar) che provoca un calo sensibile di portata (del 50%) comporta la perdita di un rapporto di espansione modesto (2 nel caso in esame). Il rendimento interno della turbina, in corrispondenza di un rapporto totale di espansione ridotto, per i motivi già esposti al punto precedente, rimane all’incirca inalterato. Complessivamente la regolazione per laminazione è caratterizzata da una discreta efficienza.

Una terza tecnica di regolazione prevede la generazione di vapore a pressione ridotta facendo affidamento su una pompa dotata di una grande flessibilità (ad es. a giri variabili). In questo caso il ciclo termodinamico risentirà negativamente dell’abbassamento di pressione ma sarà evitata la perdita per laminazione nella valvola. L’efficienza di quest’ultimo metodo di regolazione è intermedia fra quelle dei sistemi prima considerati.

Sollecitazioni meccaniche nelle palette

a) Sollecitazioni dovute alle forze centrifughe
Non di rado le sollecitazioni indotte dalle forze centrifughe rappresentano il contributo più importante al carico totale sulle palette. Esse possono essere calcolate nel seguente modo. Con riferimento alla Fig. 36(a) si consideri una paletta mobile a sezione costante di altezza h, estesa dalla base b all’apice a. La forza centrifuga elementare per il volumetto di altezza dr e quella complessiva valgono rispettivamente:
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Dividendo la forza complessiva per S si può ottenere la sollecitazione alla base della paletta (che è quella massima):
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facendo poi comparire il diametro medio, l’altezza di pala e la velocità periferica si otterrà:
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 (123)
Nelle formule riportate sono significative: 

1) la proporzionalità della sollecitazione alla densità del materiale. I materiali leggeri sono privilegiati. Il parametro di merito per un’applicazione del tipo di quella in esame è il rapporto amm/ piuttosto che la sola amm;

2) la dipendenza della sollecitazione dal quadrato della velocità periferica, mentre la velocità angolare è ininfluente;

3) la proporzionalità della sollecitazione al rapporto altezza di pala / diametro. Le pale alte in termini relativi, sono maggiormente sollecitate, come del resto era intuitivo attendersi. 

Un metodo ampiamente diffuso per ridurre la sollecitazione dovuta alle forze centrifughe consiste nel ridurre le dimensioni della sezione della pala dalla base all’apice, mantenendo il profilo in similitudine (rastrematura). Così facendo, senza alterare la fluidodinamica della pala, si rimuove del materiale soprattutto verso l’apice dove esso causa il massimo carico centrifugo (pale a rastrematura conica).

b) Sollecitazioni dovute all’azione aerodinamica
Scomporremo tale sollecitazione in una componente tangenziale e in una componente assiale. 

La prima si calcola agevolmente osservando che la potenza utile dello stadio è pari al prodotto della forza tangenziale totale per la velocità periferica:


[image: image18.wmf]u

F

h

m

P

tot

u

.

×

=

D

×

=


dividendo la forza totale per il numero delle pale si avrà la forza sulla singola pala.

La componente assiale è significativa soprattutto nella macchina a reazione in cui è presente un salto di pressione fra le due facce della girante. Con riferimento alla Fig. 36(b) si applichi il teorema della quantità di moto alla corrente fluida che attraversa il canale. Per far ciò si tracci una superficie chiusa di controllo e si scriva che la variazione di quantità di moto nell’unità di tempo in direzione assiale eguaglia la componente assiale della risultante delle forze esterne. Se il triangolo delle velocità prevede una componente assiale costante (come rappresentato in figura a titolo di esempio) la variazione di quantità di moto in questa direzione è nulla. Ne consegue che le componenti assiali delle forze esterne si fanno equilibrio:
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Il primo membro della relazione, cambiato di segno, rappresenta il carico assiale sulla paletta (contributo del dorso più contributo del ventre), il secondo dipende unicamente dall’azione delle pressioni sulle superfici 1 e 2. Si ha cioè:
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dove t rappresenta il passo delle palette. La relazione chiarisce come il salto di pressione a cavallo della girante si scarichi direttamente sulle pale.

Stabilito il tipo di triangolo (ad es. col 50% di grado di reazione) e la velocità periferica, è fissato il lavoro euleriano e con esso, quanto meno approssimativamente, il rapporto di espansione dello stadio sia totale sia della sola girante. Ne consegue che il salto di pressione p1 – p2 è proporzionale alla pressione massima (ad esempio con un  della girante di 2 per p1 pari a 100 bar si ha un salto di pressione di 50 bar, per p1 pari a 10 bar si ha un salto di 5). Pertanto palettature alte, in alta pressione, generano le situazioni di massima sollecitazione dovuta al carico aerodinamico.

Stadi di bassa pressione

L’ottimazione termodinamica dei cicli conduce a rapporti totali di espansione di molte migliaia (ad es. 3 – 4000) cui corrispondono rapporti delle portate volumetriche quasi altrettanto grandi (ad es. 800 – 1500). Per potenze e quindi portate massicce elevate la portata volumetrica scaricata al condensatore è estremamente grande e richiede palette quanto più alte possibile. Una tipica configurazione limite dello stadio finale prevede palette di un metro di altezza montate su dischi di due metri di diametro. 

Un problema che nasce quando il rapporto h/Dm è elevato (1/3 nel nostro esempio) è la grande differenza di velocità periferica e quindi la grande differenza potenziale di scambio di lavoro dalla base all’apice delle pale. D’altro canto l’estrazione di lavoro deve essere uniforme in quanto tutti i filetti fluidi hanno lo stesso potenziale termodinamico. Si fa così affidamento su un grado di reazione ampiamente crescente dalla base all’apice per compensare la diversa capacità intrinseca di lavoro delle diverse sezioni. Ipotizzando uno scarico assiale, al fine di ottimizzare il rendimento in assenza di un diffusore di recupero dell’energia cinetica di scarico, l’espressione del lavoro ha la forma:
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e la sua costanza comporta che il prodotto r·v1·cos1 sia costante (distribuzione a vortice libero). Alla base della pala dove la velocità periferica è minima si può scegliere un triangolo ad azione che comporta il massimo lavoro (che verrà poi mantenuto costante). In mezzeria, a seconda dell’altezza relativa della pala, è richiesto un grado di reazione più o meno elevato (ad es. il 50%, come nella Fig. 37(a)). All’apice è necessario ricorrere ad un grado di reazione ancora più elevato, con deflessioni minime nel canale mobile. La variazione di profili che, qualitativamente, comporta una sorta di “torsione” della pala viene chiamata svergolatura. Gli ultimi stadi delle turbine a vapore hanno palette fortemente svergolate e rastremate.

Pur utilizzando diametri elevati e palette molto alte la capacità della corona di scarico di far passare portata è limitata e conseguentemente limitata risulterà la potenza ottenibile da una turbina con uno scarico singolo. Ipotizzando in mezzeria un triangolo con il 50% di reazione come in figura si ha infatti per la portata volumetrica:
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Per rendere massima la portata bisognerà rendere massime le variabili a fattore nell’ultimo membro della relazione. Per il rapporto h/D si è indicato quale valore limite 1/3. Valori ancora più elevati comporterebbero problemi fluidodinamici (squilibri ancora maggiori per la capacità intrinseca di lavoro) e meccanici (sollecitazioni alla base ancora più severe).

Si è visto come le sollecitazioni dovute alle forze centrifughe crescano con um2. Si capisce pertanto come esista un valore limite, determinabile con il calcolo, al di là del quale le sollecitazioni risultano eccessive. Tale valore si può indicare approssimativamente in 450 m/s. Fissata la u limite, a giri costanti, è fissato di conseguenza anche il diametro medio limite.

Al fine di aumentare ancora la portata si potrebbero scegliere per 1 dei valori molto elevati; la crescita con 1 dell’energia cinetica di scarico a pari lavoro euleriano, però, suggerisce di non superare un “range” di valori ritenuti limite (ad es. 25(30°).

A questo punto fissato il numero di giri (ad es. 3000 al minuto) si possono introdurre nella formula i valori numerici al posto delle variabili col risultato che la portata limite così ottenuta è di circa 2000 m3/s. Ad essa corrisponde una portata massica funzione del volume specifico al condensatore che determina la potenza limite per una turbina a scarico singolo (120(150 MW nei climi mediterranei). Per potenze superiori è necessario ricorrere a scarichi multipli (2, 4, 6…). Una condensazione a temperatura particolarmente bassa come quella che è possibile nei climi freddi, aumentando i volumi specifici del vapore, riduce la potenza limite.

Stabilita la configurazione dell’ultimo stadio per 3000 giri/min, in linea di principio si potrebbero aumentare in similitudine le dimensioni dello scarico riducendo proporzionalmente i giri (in modo da conservare um e con essa tutte le velocità). Ad esempio a 1500 giri/min si avrebbero altezze di pala e diametri doppi, aree di passaggio e portate quadruple (come si può anche dedurre dalla formula). I bassi giri, cioè, si adattano alle grandi portate e alle grandi potenze (come ad esempio nel settore nucleare).


Si osservi infine che le elevatissime velocità periferiche all’apice delle pale (fino ad oltre 600 m/s) rendono in pratica inevitabile il superamento della velocità del suono nel moto relativo quanto meno nella parte esterna della pala (velocità del suono a bassa temperatura di circa 450 m/s).

Configurazione delle turbine a vapore

La turbina a vapore è una macchina fluidodinamicamente complessa in quanto il ciclo termodinamico ottimizzato comporta una espansione di estrema ampiezza. A rendere difficile l’organizzazione dell’insieme degli stadi contribuiscono le seguenti caratteristiche dell’espansione:

· l’enorme variazione di portata volumetrica dalla pressione di alimentazione a quella di condensazione;

· l’elevatissimo rapporto di espansione;

· il grande salto entalpico;

· le piccole portate volumetriche in alta pressione per le macchine di modesta potenzialità e le grandi portate in bassa pressione per le macchine di grande potenzialità.

L’aumento di portata volumetrica è il fattore singolo di più difficile gestione. Siccome per ragioni economiche l’alternatore è unico e tutti gli stadi sono caratterizzati dalla stessa velocità di rotazione (in Europa 3000 giri/min) risulta impossibile l’ottimazione fluidodinamica contemporanea dell’alta, media e bassa pressione. Ipotizziamo gruppi di stadi in media pressione di proporzionamento ottimale: si avranno allora in alta pressione palette tendenzialmente troppo basse e in bassa pressione palette troppo alte.

L’impossibilità di adottare un progetto ovunque ottimo si può dedurre anche dall’espressione del numero di giri caratteristico che, a giri costanti, subisce necessariamente un’amplissima escursione da valori largamente al di sotto dell’ottimo in alta pressione a valori eccessivi in bassa pressione. L’eventuale possibilità di ripartire l’espansione su più alberi a giri diversi consentirebbe in linea di principio l’ottimazione punto per punto della macchina. 

Lungo lo sviluppo della turbina si tiene dietro all’aumento di portata volumetrica con un aumento dei diametri (che comporta velocità periferiche in bassa pressione maggiori che in alta), con un netto aumento dell’altezza di pala e con l’incremento dell’angolo di alimentazione. Per potenze superiori ai 150 MW inoltre la suddivisione della portata in più flussi di bassa pressione allevia lo squilibrio fra le portate di inizio e fine espansione. Le turbine di media potenza (20(30 MW) hanno solitamente una velocità di rotazione standard (3000 giri/min) ma, a causa dei ridotti diametri dovute alle modeste portate volumetriche, manifestano velocità periferiche inferiori a quelle tecnicamente ammissibili. Per potenze ancora minori (2(5 MW) è giocoforza per ragioni di ottimazione fluidodinamica scegliere una velocità di rotazione elevata che viene ricondotta ad una velocità sincrona a mezzo di un riduttore meccanico. Le macchine di piccola e media potenzialità sono solitamente contenute in un involucro unico, mentre nelle macchine di grande potenza i gruppi di stadi di alta, media e bassa pressione sono racchiusi in involucri separati (cilindri) attraversati dall’albero (singolo) che aziona l’alternatore.
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