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CAPITOLO 9°

I COMPRESSORI DI GAS
Il compressore centrifugo
a) Generalità

Il compressore centrifugo ha una configurazione d’insieme simile a quella delle pompe centrifughe. Esso è costituito cioè da una girante palettata (Fig. 17(a)), alimentata assialmente con scarico tendenzialmente radiale. L’elevata velocità di uscita dalla girante richiede che la vena fluida sia rallentata in un opportuno condotto (diffusore) con recupero di energia di pressione. Con i triangoli di Fig. 17(a) il lavoro euleriano è pari a 
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) è disponibile come energia cinetica allo scarico della girante da utilizzare per la compressione nel diffusore. Il compressore centrifugo è pertanto una macchina naturalmente a reazione (grado di reazione definito come rapporto fra salto entalpico a cavallo della girante e salto entalpico totale). Prescindendo dagli effetti di comprimibilità la fluidodinamica del compressore e della pompa centrifuga è del tutto analoga. Anche per i compressori le palette allo scarico possono essere configurate radialmente, in avanti, all’indietro. Con riferimento alla Fig. 17(c) si è  già detto che un triangolo con scarico radiale ha grado di reazione di poco inferiore al 50%. Mantenendo costante la u2 e considerando un triangolo con una w2 all’indietro, la riduzione della v2 si riflette, linearmente, in una riduzione del lavoro euleriano e, quadraticamente, nella riduzione dell’energia cinetica di scarico. Diminuisce pertanto l’importanza relativa della compressione nella girante e, con essa, il grado di reazione. Considerazioni opposte valgono per i triangoli con w2 in avanti.

La capacità intrinseca di un compressore di scambiare lavoro e quella di elaborare portata sono tradotte in due tipi di coefficienti adimensionali (di pressione e di portata) così definiti:
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b) Ottimazione della velocità angolare

Stabilito che, per ragioni energetiche, la velocità periferica necessaria per la compressione di un gas con una certa tipologia di triangoli è fissata, la scelta del numero di giri determina le dimensioni fisiche della girante e quindi la portata che la stessa è in grado di elaborare. Usualmente nel progetto di una turbomacchina l’individuazione del numero di giri è lo strumento principale di ottimazione e viene determinato a mezzo di opportuni diagrammi come, ad esempio, quello di Fig. 18. In esso sulle ascisse è riportato il parametro 
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 e sulle ordinate, in due assi distinti, il lavoro isentropico e il rapporto di compressione. Entrambe le scale sono logaritmiche. Nel diagramma sono tracciate rette oblique a numero di giri caratteristico costante. Convenzionalmente la portata di riferimento è quella all’aspirazione. Una data tipologia di compressore, ad esempio quello centrifugo, è caratterizzata da un certo intervallo di valori accettabili per nc e quindi da una banda all’interno della quale si collocano i punti rappresentativi di macchine di buon rendimento. Tale banda, se nel caso idraulico può ritenersi teoricamente indefinita verso l’alto, nel caso dei compressori viene limitata a causa di effetti della comprimibilità. Si definirà pertanto una regione di ottimo corrispondente a lavori e rapporti di compressione moderati (ad es. fino a 2) all’interno della quale gli effetti della comprimibilità sono modesti. L’aumento dei lavori e, conseguentemente, delle velocità periferiche può condurre ad un certo punto al superamento della velocità del suono da parte del gas (solitamente la velocità più elevata a cui corrispondono i numeri di Mach massimi è la v2). Quando questo accade le regole della fluidodinamica vengono profondamente alterate e la tipologia di compressore radicalmente mutata (compressore supersonico). Volendo evitare questo tipo di problematiche, è necessario limitare superiormente la banda indefinita degli nc con l’indicazione di una zona limite dei compressori subsonici.

Il rapporto di compressione che segna il confine di questa regione è 3(3.5, così giustificato: in  una situazione al limite del supersonico la velocità assoluta di alimentazione del diffusore sarà sonica e, in ipotesi ideali, utilizzata integralmente per la compressione, produrrà un rapporto di compressione pari a quello critico (v. capitolo seguente). Con riferimento a un grado di reazione di 0.5 il rapporto di compressione della girante risulterà analogo. Il prodotto dei due, corretto per la presenza delle perdite fornirà un numero prossimo a quello sopra indicato.

L’uso corrente del diagramma in oggetto prevede la scelta di un punto rappresentativo nella regione di ottimo sulla retta che dà il lavoro isentropico di compressione. Da esso si ricava il valore dell’ascissa e quindi del numero di giri di ottimo. 

Fra la zona di ottimo e la zona limite dei regimi subsonici si situa una regione di possibile progetto all’interno della quale però gli elevati effetti di comprimibilità obbligano ad un andamento delle aree di passaggio che tenga dietro alla riduzione dei volumi specifici. Giranti con canali così conformati avranno una buona prestazione fluidodinamica solo in presenza di una diminuzione di volume specifico simile a quella per cui sono stati progettati. Ne consegue una certa rigidità d’impiego per questo tipo di compressori. Per progettare correttamente l’andamento delle aree di passaggio è necessario conoscere nel dettaglio la “storia” della compressione, quale ad esempio può essere illustrata nel piano h-s. Con riferimento alla Fig. 19(a) l’energia cinetica d’ingresso viene creata espandendo il fluido da P0 a P1. Il salto entalpico isentropico fra le stesse pressioni è maggiore dell’energia cinetica in quanto il rendimento di espansione è minore dell’unità. Segue la compressione nella girante da 1 a 2 (1-2’ in ipotesi isoentropiche). L’entalpia del punto 2 è nota dalla relazione:
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mentre la pressione P2 si calcola individuando dapprima il punto 2’ a mezzo della relazione:
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ed applicando quindi la legge dell’isentropica:
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Nel diffusore l’energia cinetica 
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 viene in larga misura utilizzata per comprimere la vena fluida (da 2 a 3) mantenendo un residuo di velocità v3 che garantisce il trasferimento del gas. Se nel punto 3 si ipotizza di utilizzare l’energia cinetica disponibile in una compressione isentropica si ottiene il punto 03 detto “di ristagno”  cui corrispondono grandezze termodinamiche definite “di ristagno” o “totali”. Analogamente al punto 2 (condizioni statiche) è associato il punto 02 di ristagno (condizioni totali). Dato che le trasformazioni 3-03 o 2-02 sono reversibili è sempre possibile passare dalla situazione di quiete rappresentata dai punti 03 e 02 a quella effettiva, caratterizzata da condizioni 3 o 2 associate alle relative energie cinetiche e viceversa. Le condizioni di ristagno rappresentano lo stato del serbatoio ideale da cui si può immaginare che derivi il flusso. Sperimentalmente l’arresto reversibile della vena fluida in un tubo di Pitot genera condizioni di ristagno. L’utilità delle grandezze di ristagno sta nel semplificare il quadro termo-fluidodinamico riconducendolo a condizioni statiche individuate dai puri parametri termodinamici.

Il compressore assiale

Un’altra tipologia di compressore, quello assiale, utilizza per l’elaborazione della vena fluida una serie di palettature, alternativamente mobili e fisse, il cui profilo aerodinamico induce un graduale aumento di pressione nei canali. La Fig. 19(b) fornisce una vista schematica della macchina da cui si intuisce che le aree di passaggio a disposizione del fluido sono grandi rispetto alla sezione maestra (numero di giri caratteristico elevato) e che, naturalmente, è possibile organizzare in poco spazio un gran numero di stadi. Sezionando con il cilindro c-c la mezzeria delle palette si ottengono sezioni conformate a profilo aerodinamico come rappresentato ad esempio in Fig. 19(c). Le deflessioni impresse alla vena fluida sono congrue con l’andamento della linea media del profilo e sono compiutamente rappresentate a mezzo dei triangoli di velocità di ingresso e di uscita.

Sempre con riferimento alla Fig. 19(c) osserveremo che i triangoli sono simmetrici (velocità assolute speculari a quelle relative, grado di reazione del 50%) che le deflessioni sono molto contenute e, conseguentemente, il lavoro euleriano è modesto (vt piccolo) e il lavoro di compressione limitato (alquanto inferiore rispetto a quello dei compressori centrifughi). Deflessioni più marcate indurrebbero compressioni più intense e gradienti di pressione più elevati col pericolo di distacchi di vena e di perdite fluidodinamiche severe. 

Altri possibili triangoli delle velocità sono rappresentati in Fig. 19(d) (grado di reazione 100%) ed (e) (grado di reazione 0). La storia della compressione nel piano h-s per un grado di reazione del 50% è rappresentata nella Fig. 19(f). Se per una data velocità periferica i lavori di compressione sono tendenzialmente modesti, l’aumento della u sino a valori eventualmente molto elevati li fa aumentare considerevolmente. Tuttavia il superamento anche solo a livello locale della velocità del suono indotto da velocità periferiche eccessive crea problemi di natura fluidodinamica che non sempre si è disposti ad accettare. 

Il fenomeno del pompaggio

In analogia con quanto visto per le pompe, anche nel caso dei compressori il punto di funzionamento del sistema macchina-circuito è individuato dall’intersezione della caratteristica esterna con quella del compressore (punto T in Fig. 20(a)). Al fine di saggiare la stabilità del punto di funzionamento è però opportuno non fare riferimento alla effettiva caratteristica esterna, ma ad una caratteristica virtuale tracciata orizzontalmente. Infatti la presenza nel sistema di volumi di una certa ampiezza a disposizione del fluido (cassa, condotti …) fa si che in essi, a seguito di piccoli aumenti di pressione, si possa accumulare fluido. E’ cioè presente una capacità, sia pure non intenzionale, che, per semplicità, schematizzeremo come un accumulo perfetto (infinito). La caratteristica di tale capacità virtuale è una retta orizzontale tracciata a qualunque livello di pressione si desideri. Ragionando come si è fatto per le pompe tutte le intersezioni a sinistra del massimo M sono instabili. L’intero tratto L-M è inutilizzabile: in esso il compressore funziona irregolarmente, in maniera pulsante, senza fornire le pressioni previste. A tale fenomeno si dà il nome di “pompaggio”. La caratteristica della macchina risulta utilizzabile solo al di sopra di una portata minima (limite del pompaggio). Per ragioni di similitudine il limite del pompaggio sarà presente in tutte le caratteristiche che si ottengono al variare dei giri (Fig. 20(b)). Si dà il caso che la regione utile di funzionamento contigua alla linea del pompaggio sia quella a rendimento migliore. E’ quindi prassi corrente far funzionare i compressori in regioni non lontano da questa zona. 
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