









LEZIONE 2

Il calcolo della prevalenza interna ad una pompa: l’equazione di Eulero
Per il calcolo della prevalenza interna[footnoteRef:1], ovvero per il calcolo dell’energia per unità di tempo (potenza) e per unità di massa, che la palettatura (la girante) cede all’acqua che l’attraversa, si assume che il moto del fluido, all’interno della pompa, sia stazionario e monodimensionale. [1:  Nella precedente lezione è stata definita la prevalenza di una pompa che deve intendersi come prevalenza esterna. In questa lezione vediamo come la prevalenza si formi all’interno della pompa (prevalenza interna) e che relazione ci sia fra la prevalenza interna e la prevalenza. Per inciso, la parola “prevalenza” senza alcun aggettivo verrà sempre utilizzata per indicare la prevalenza esterna.] 

Moto stazionario significa che siamo in condizioni di regime, ovvero che la velocità della girante è costante e la velocità dell’acqua in un qualsiasi punto (all’interno della stessa girante) non varia nel tempo. 
Moto monodimensionale significa che la velocità dell’acqua è solo funzione della distanza r dall’asse di rotazione della girante. Per visualizzare questo concetto si faccia riferimento alla figura 1. In essa si vede un “condotto” compreso fra due pale (evidenziate in rosa). All’interno di questo condotto è tracciata la traiettoria di una particella liquida che si muove dall’imbocco nella girante alla sua periferia. 
[image: ]
Figura 1. Rappresentazione dei triangoli di velocità all’ingresso e all’uscita della girante di una pompa centrifuga. La linea tratto e punto rappresenta una generica traiettoria di una particella liquida.

La velocità della particella liquida (relativa alla girante) è tangente in ogni punto della sua traiettoria e proiettata verso l’esterno. Di queste traiettorie ne possono essere tracciate infinite all’interno del condotto fino ad arrivare a quelle che coincidono con il profilo interno (a sinistra) ed esterno (a destra) delle due pale che delimitano il condotto mobile. Fissata una distanza r dall’asse di rotazione, l’entità della velocità su tutte le infinite traiettorie è la stessa e caratterizzabile da un insieme di vettori tutti uguali ciascuno tangente alla relativa traiettoria. Questo vuol dire che all’interno del condotto, a parità di r, la velocità (in modulo) è la stessa in ogni punto (moto monodimensionale).  
Torniamo a guardare la figura 1. In essa vediamo i triangoli di velocità relativi alla particella liquida nella sezione di ingresso del condotto mobile (velocità contrassegnate dal pedice 1) e nella sezione di uscita (velocità contrassegnate dal pedice 2). Il significato dei simboli è il seguente:
c: velocità assoluta registrata dall’osservatore fisso (posizionato a terra);
w: velocità relativa registrata dall’osservatore mobile (posizionato sulla girante e quindi trascinato dalla sua rotazione); è tangente alla traiettoria considerata e quando questa coincide con la pala, è tangente alla pala;
u: velocità di trascinamento o tangenziale.
La velocità assoluta c (che è un vettore) si ottiene come somma vettoriale (con la regola del parallelogramma) dei due vettori rappresentativi la velocità relativa w e la velocità tangenziale u.  
Nella figura 1 sono ben distinguibili il triangolo delle velocità in ingresso e il triangolo delle velocità in uscita. Oltre alle tre componenti di velocità prima evidenziate, è possibile riconoscere anche le seguenti due componenti nei due triangoli in ingresso e uscita: cm, ovvero la componente meridiana della velocità assoluta (la cui retta di azione passa per il centro di rotazione della girante) e cu ovvero la componente tangenziale della velocità assoluta (perpendicolare alla componente meridiana). Infine, nei triangoli sono evidenziati gli angoli  e . L’angolo  è quello compreso fra la velocità assoluta e la velocità tangenziale mentre l’angolo  è quello compreso fra la velocità relativa e la retta di azione della velocità tangenziale. 
Volendo passare adesso al calcolo della prevalenza interna, occorre ricordare che essa, come già detto in precedenza,  è una “potenza per unità di massa” e quindi “lavoro nell’unità di tempo per unità di massa”. Il lavoro è d’altronde “forza per spostamento”. Mettiamo allora in evidenza le forze in gioco. Dall’idraulica ricordiamo la seguente equazione vettoriale relativa al teorema della quantità di moto da applicarsi a un volume di controllo:

	
dove G rappresenta la risultante della forza peso dell’acqua contenuta all’interno del volume di controllo,  la risultate delle forze esterne applicata alla superficie che delimita il volume di controllo, M1 e M2 il vettore quantità di moto entrante e uscente. Questa equazione è valida per un sistema non rotante. Nel nostro caso, il volume di controllo deve essere visto come l’insieme delle condotte comprese fra le diverse pale (le condotte mobili della girante) e tale volume è di fatto rotante attorno all’asse delle girante. Anziché considerare le forze prima richiamate occorre considerare il loro momento rispetto al centro di rotazione. Poiché la forza peso dell’acqua contenuta dal volume di controllo considerato (ovvero presente nei condotti mobili della girante) ha una retta di azione che passa per il centro di rotazione della girante, il suo momento è nullo. Pertanto possiamo scrivere:

[bookmark: ZEqnNum626914]	



dove Mi [Nm] rappresenta il momento della risultante delle forze esterne che agiscono sul volume di controllo (ovvero la risultante delle forze esercitate dalla palettatura sull’acqua presente nei condotti mobili);  [Nm] rappresenta il flusso del momento della quantità di moto uscente;  [Nm] rappresenta il flusso del momento della quantità di moto entrante; la portata in massa che attraversa l’insieme delle condotte mobili che formano la girante[footnoteRef:2]; r1 e r2 sono il raggio in ingresso e in uscita (vedi figura 1)  Per inciso nell’eq.  compaiono solo cu1 e cu2, ovvero le componenti tangenziali delle velocità assolute in ingresso e in uscita, in quanto le componenti meridiane cm1 e cm2 passano, per costruzione, per il centro di rotazione e quindi non hanno momento rispetto a esso.  [2:  Si ricordi che si è assunto che il moto sia stazionario e pertanto la portata massica che entra nella girante nel generico istante uguaglia la portata massica in uscita, da cui al di fuori delle parantesi nell’eq. .] 

Il lavoro compiuto nell’unità di tempo dalla coppia Mi trasmessa dalla palettatura al liquido è dato da:

[bookmark: ZEqnNum423471]  [J/s = W]	
dove   rappresenta la velocità di rotazione  ovvero lo spostamento (angolare) nell’unità di tempo[footnoteRef:3]. Sostituendo l’eq.  nell’eq.  si ottiene: [3:   = 2n [rad/s] con n [numero giri/s]. ] 


[bookmark: ZEqnNum569862]  [J/s = W]	
Ricordando che la velocità tangenziale di una particella liquida distante r dal centro di rotazione è:

	
l’eq.  può essere riscritta nel seguente modo:

[bookmark: ZEqnNum443329]   [J/s = W]	
L’eq.  è anche detta equazione di Eulero. 

Il rapporto fra Pi [J/s] e [kg/s] rappresenta il lavoro massico [J/kg] ovvero la potenza trasferita all’unità di massa e si indica con li:

   [J/kg]	
[bookmark: _GoBack]Nella prima lezione abbiamo visto che la prevalenza (esterna) h di una pompa (intesa come differenza fra il carico hu di energia alla flangia di uscita e il carico he di energia alla flangia di ingresso) viene espressa con dimensioni pari a una lunghezza  (tipicamente in metri). Quale è allora la relazione fra h e li?
Dividiamo li per g, accelerazione di gravità [m/s2] e otteniamo:

[bookmark: ZEqnNum560873]  [m]	
Infatti, se combiniamo le unità di misura, abbiamo che li è [J/kg = (Nm)/kg = ((kgm/s2)m)/kg = m2/s2], mentre g è [m/s2]. Da cui segue l’unità di misura riportata nell’eq. .

In sintesi, si può allora dire che l’eq.  rappresenta la prevalenza interna hi. Il rapporto fra la prevalenza (esterna) h  e la prevalenza interna hi è minore di uno, ovvero . Questo dipende dal fatto che all’interno della pompa una parte di potenza ceduta dalle pale all’acqua viene dispersa per urti e attriti, come risulterà evidente più avanti quando introdurremo il concetto di rendimento. 
Si osservi adesso che l’eq. può essere massimizzata azzerando cu1 (u1 non può essere azzerata in quanto dipende da , ovvero dalla velocità angolare di rotazione). Il progetto della turbopompa viene quindi sempre realizzato in modo tale da rendere nulla la componente tangenziale della velocità assoluta di ingresso cu1 (chiamata anche componente di pre-rotazione, in quanto si tratta di una rotazione generata dalla parte fissa, la cassa, della macchina). 
L’eq. quando cu1 = 0 risulta:

[bookmark: ZEqnNum172726]	
Nel seguito faremo riferimento a quest’ultima espressione per esprimere la prevalenza interna di una pompa.

Pompa centrifuga
I triangoli di velocità sono quelli mostrati in figura 1. Le velocità periferiche (tangenziali) in corrispondenza dei raggi r1 (ingresso) e r2 (uscita) sono:

	
Imponendo la continuità fra la portata massica in uscita e quella in entrata, si può scrivere:

[bookmark: ZEqnNum936715]	
dove ρ rappresenta la densità [kg/m3] dell’acqua[footnoteRef:4] e cm1 e cm2 sono le componenti meridiane della velocità assoluta in ingresso e in uscita, a loro volta ortogonali alla superficie di ingresso (di larghezza b1) e in uscita (di larghezza b2) (vedi figura 2). [4:  Il simbolo ρ non ha pedice in quanto stiamo trattando una macchina idraulica dove quindi la densità del fluido non muta durante il processo di trasferimento dell’energia (vedi lezione 1).] 

L’eq.  se riferita alla portata volumetrica Q diventa:

	
[image: ]
Figura 2. Schema di una pompa centrifuga per il calcolo della portata e velocità periferiche

E’ importante notare che una volta fissata la portata Q e noti , r1, r2, b1 e b2, i triangoli in ingresso e in uscita sono perfettamente noti e quindi è noto il lavoro massico li (ovvero la prevalenza interna hi).
Nelle condizioni di lavoro massico massimo (ovvero di prevalenza interna massima, eq. ) la componente di velocità cu1 è nulla in quanto 1 =90°; di conseguenza ccm1. In sintesi:

	
All’uscita la componente tangenziale della velocità cu2 è esprimibile nel seguente modo (vedi figura 3):

[bookmark: ZEqnNum837132]	
dove wu2 rappresenta la proiezione di w2 (velocità relativa in uscita) sulla tangente alla circonferenza e pertanto è esprimibile come:

[bookmark: ZEqnNum680249]	
Il lavoro massico nel punto di progetto diventa quindi, nel caso di turbopompa centrifuga:

[bookmark: ZEqnNum565221]	
Da quest’ultima equazione si nota che il lavoro massico li (ovvero la prevalenza interna hi=li/g) può essere massimizzato aumentando l’angolo di uscita 2 (a parità di  e r2).
[image: ]
Figura 3 Triangolo di velocità alla punta della pala di una pompa centrifuga

La figura 4 mostra dei profili di pala con tre diversi angoli di uscita, spesso indicati con pale all’indietro (2 < 90°), pale in avanti (2 > 90°), pale radiali (2 = 90°).
[image: ]
Figura 4.  Effetto dell’inclinazione della pala sulla componente cu della velocità assoluta.

E’ evidente dalla figura 4 che il valore  di 2 maggiore lo si ha nel caso di pale in avanti. In questo caso è anche massimo il valore di cu2 e il valore della velocità assoluta in uscita c2.  In sostanza si dovrebbe dedurre che nel caso di turbopompe centrifughe al fine di massimizzare il lavoro massico li (o equivalentemente, la prevalenza interna hi), a parità di , r1 e r2 (e quindi di u1 e u2), si dovrebbe optare per il sistema di pale in avanti, e ciò sembrerebbe in contraddizione con la figura 1 di questa lezione e le figure 7 e 8 della lezione 1, dove invece il sistema di pale mostrato è all’indietro.  In effetti, a una elevata velocità assoluta in uscita, corrisponde una elevata energia cinetica, che, a sua volta, deve essere convertita in energia di pressione all’interno della voluta, con perdite di attrito elevate, tanto più elevate quanto più elevata è l’energia cinetica. Vengono quindi preferite giranti con pale rivolte all’indietro con 2 compreso fra 15° e 50° perché con esse si limitano le perdite di energia all’interno della pompa. 

Pompa assiale
La maggior differenza tra una pompa assiale e una pompa centrifuga (esaminata nella precedente sezione) risiede nel fatto che in questo caso non vi sono variazioni della velocità periferica u tra ingresso e uscita in quanto il raggio r rimane lo stesso sia all’ingresso sia all’uscita (figura 5). 
[image: ]
Figura 5. Girante a flusso assiale e triangoli di velocità

Ne segue:

[bookmark: ZEqnNum469914]	
Anche l’area della sezione di passaggio è la stessa (in ingresso e in uscita). Poiché la portata Q in ingresso e in uscita è la stessa (condizioni di stazionarietà), ne segue:

[bookmark: ZEqnNum930563] 	

dove  è l’area della sezione di passaggio e re e ri sono i raggi della pala rispettivamente all’estremità e all’interno vicino al mozzo.  Da cui segue:

[bookmark: ZEqnNum760147]	
In sostanza le eqq.  e  ci dicono che fissata la portata è noto cm. Guardando inoltre la figura 5 si osserva che 1 = 90° (l’acqua entra nella girante in modo ortogonale al suo piano di rotazione) e quindi:

	
essendo c1 la velocità assoluta in ingresso. Inoltre, essendo il triangolo in ingresso un triangolo rettangolo, si ha:

	
Poiché cm1 è noto dall’equazione di continuità (fissata che sia la portata Q) e u è noto dall’equazione , ne segue che:

[bookmark: ZEqnNum202799]	
L’eq.  fornisce quindi l’angolo di attacco (o di ingresso) della palettatura al variare di r (si tenga presente che cm1 e  in questo momento si devono ritenere fissati per quanto detto in precedenza). La figura 6 mostra la diminuzione dell’angolo 1 all’aumentare della velocità periferica (tangenziale)  passando dal mozzo alla punta delle pale. In sostanza il progettista, con riferimento ad una assegnata portata Q, re e ri, e n (numero di giri al secondo della girante) avrà cura di conformare l’angolo di ingresso delle pale secondo la  in modo che l’acqua si possa “poggiare” direttamente su di esse senza urtarvi.
[image: ]
Figura 6. Diminuzione dell’angolo 1 all’aumentare della velocità periferica (tangenziale) passando dal mozzo alla punta della pala.

L’angolo in uscita 2 viene invece tenuto sotto controllo appoggiandosi all’equazione che esprime la prevalenza interna hi. Tenendo conto che in una pompa assiale 1=90° (vedi figura 5) ne segue che la prevalenza interna può essere sempre espressa tramite l’eq. , ovvero tramite l’eq. . Facendo riferimento a quest’ultima, le velocità u2 e cm2 sono adesso rappresentate rispettivamente dalla velocità periferica (tangenziale) u e dalla velocità di flusso cm (che per quanto detto in precedenza hanno lo stesso valore sia in ingresso sia in uscita) e quindi si può scrivere:

[bookmark: ZEqnNum911306]	
Si osservi che la velocità periferica u è funzione del raggio r mentre cm è costante per assegnata portata. Al fine di avere hi costante lungo lo sviluppo della pala (passando dal mozzo fino ad arrivare alla punta) si procede nel seguente modo:
1. Si fissa l’angolo 2 in corrispondenza del raggio medio rm=(re+ri)/2;
2. Noti u=rm e cm (dall’eq. , dopo aver fissato la portata Q), si calcola hi tramite la ;
3. A questo punto si impone hi costante al variare di r e si esplicita 2 dalla , ovvero:

[bookmark: ZEqnNum694322]	
4. Tramite la , con cm, hi e  fissati si calcola 2 al variare di r.
In sintesi le eqq. e  consentono di definire rispettivamente l’angolo di ingresso e l’angolo di uscita fissata la portata e le caratteristiche della girante (velocità di rotazione e dimensioni). Il risultato è il tipico andamento svergolato mostrato nella figura 7. 
E’ importante adesso capire cosa succede in una girante di una pompa assiale progettata attorno a un certo valore di portata, quando la portata, ad esempio diminuisce.
[image: ]
Figura 7. Pala svergolata di una pompa assiale

La figura 8 evidenzia in nero i triangoli di velocità in ingresso e in uscita e in rosso gli analoghi triangoli corrispondente ad una portata Q1 minore della portata di progetto Q. 
[image: ]
Figura 8. (a sinistra) Diminuzione di 1 e 2 al diminuire della portata rispetto a quella di progetto. (a destra) Nuova assetto dei triangoli di velocità al variare dell’angolo di calettamento della pala (pale in nero).

Come si vede l’angolo di ingresso 1 diminuisce ed è tale per cui l’acqua urta la pala dando luogo a 
perdite di attrito. Anche l’angolo di uscita 2 cambia e questo ha una conseguenza sulle pale dell’eventuale diffusore a valle della girante[footnoteRef:5]. Infatti anche in quest’ultimo caso l’acqua andrà a urtare sulle pale del diffusore la cui angolazione sarà stata definita in relazione alla portata di progetto. Al fine di attenuare questi effetti, che in ogni caso ci dicono che in una pompa assiale, non appena ci si discosta dalla portata di progetto, le perdite per attrito e urti si fanno sempre più marcate, è possibile adottare pale ad assetto variabile, ovvero pale che mutano la loro inclinazione al variare della portata (vedi figura 8, pale colorate in nero).  [5:  Nella lezione 1 abbiamo fatto vedere che a valle di una girante di una pompa assiale vi è sempre un diffusore che ha la funzione di raddrizzare la velocità in uscita in modo da abbattere l’effetto di moto elicoidale impresso dalla girante all’acqua. ] 


Testo di riferimento
G. Cornetti, Macchine Idrauliche, vol.1, edizioni il Capitello, Torino, 1991
A. Bianchi, U. Sanfilippo, Pompe e Impianti di sollevamento, Hoepli, 2001
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ESEMPIO 7.1 - LAVORO IN UNA TURBINA CENTRIPETA

Una turbina idraulica ruota alla velocitd n = 5 giri/s (300
giri/min). L’acqua entra nella girante, in corrispondenza del

La potenza P, esplicata dal fluido sulle pale della girante &, per la
7-11 applicata a una turbina, data da:

raggio r, = 0,5 m, con una componente tangenziale del- e e
la velocita assoluta c,, = 16 m/s ed esce dalla girante, in 5T LU e
corrispondenza di un raggio r, = 0,3 m, con una compo- La portata massica m si determina con le equazioni 5-8 e 5-5:
nente tangenziale della velocita assoluta ¢, = 0,5 m/s. 3 " 2 ,

La portata in volume dell’acqua che attraversa la tur- m = gAw» = @V = 1000 kg/m" x 3,5 m*/s = 3500 kg/s
bina é V = 3,5 m’s. P
Determinare il lavoro per unita di massa I, prodotto dal- i
l'acqua sulla palettatura della girante, la coppia M., e la = 3500 kg/s x 246,5 J/kg = 862.750 W = 862,75 kW <«
potenza P, corrispondenti.

= m(w 0, —t,0,) = mi, =

SOLUZIONE
Il lavoro per unita di massa & dato dalla 7-127:

li = ”’10111 = MZOLIZ‘

COMMENTI

Il'lavoro per unita di massa / e corrispondentemente la potenza P.
diventano massimi qualora la componente tangenziale della veloci-
ta assoluta all’'uscita c,, sia nulla; il termine «,c,, infatti, che, nel-
I'espressione del lavoro, deve essere sottratto, scompare. Per
¢, = 0, avremmo (7-13"):

Le velocita periferiche «; e «, sono date da (equazioni 7-2 € 7-10):
w=27n =2 X 7 X 5 giri/s = 31,42 rad/s

w, = wry = 31,42 rad/s x 05 m = 15,7 m/s 157 m 18 ol 0
4y = wr, = 31,42 radls x 0.3 m = 9.4 m/s b= won= w0 = 15,7 mis x 16 m/s — 9,4 m/s x 0,0 m/s =
= 2512 Jlkg— 0 = 2512 Jikg

L= wo,— wo, =157m/s x 16 m/s— 9,4 m/s x 0,5 mis =
' = 246,5 m*/s’= 246,5 J/kg < P, = m/, = 3500 kg/s x 251,2 J/kg = 879,2 KW

7.6 I triangoli di velocita sono quelli tracciati nella Figura 7.9-b relativamente a una pom-
: pa centrifuga. Analoga trattazione pud essere fatta per una turbina: in quest’ultimo
Tur_bo_macchme caso, come si e gia detto, il moto del flusso solitamente & centripeto (& diretto cioé

radiali verso il centro).
Le velocita periferiche in corrispondenza dei raggi r, (ingresso) e r, (uscita) sono da-

te da (equazione 7-10):

Nell’ipotesi di pale infinitamente sottili’®, la portata in massa m &, per I’equazione
di continuita 5-8, data dal prodotto delle superfici cilindriche di area 27r,b, (all’in-
gresso) e 27r,b, (all’uscita) per le rispettive velocita normali a queste superfici ¢,
e ¢y, (Figura 7.10):

m = Q. 27rbCny = 0:2TrbyCiny 7-18

Figura 7.10 - Schema di una
pompa centrifuga per il
calcolo delle portate e delle
velocita periferiche

78 I due termini della 7-18, che esprimono la portata in ingresso e in uscita, andrebbero moltiplicati
per un fattore di ingombro £ (= 0,95) per tener conto della diminuzione di sezione dovuta allo spessore
delle pale.
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8.11

Pompe
centrifughe

Figura 8.20-a - Influenza
dell’angeio di uscita della
pala 3, sul triangolo delle
velocita all’uscita di una
pompa centrifuga.

Il lavoro massimo fatto dalla girante di una pompa centrifuga sull’unita di massa
di fluido & dato dall’equazione 8-9:

L = w0y (8-9)

e quindi, per una data velocita periferica dell’estremita della pala «,, dipende inte-
ramente dalla componente tangenziale della velocita assoluta c¢,,. Quest’ultima &
a sua volta funzione, per la 8-14, dell’angolo di uscita della pala $3,. In conclusione
il lavoro / sviluppato dalla pompa dipende dall’angolo £,.

La Figura 8.20-a mostra dei profili di pala con tre diversi angoli di uscita, spesso
indicati con pale rivolte all’indietro (8, < 90°), pale rivolte in avanti (3, > 90°), op-
pure pale radiali (3, = 90°).

=

o5 iy

m2
Tangente alla B2
2
circonferenza 71 BN/ %2
esterna della
girante
In avanti Radiale All’indietro
Cu2

La figura riporta anche i triangoli delle velocita all’uscita per i tre diversi tipi di pale.
Questi diagrammi sono stati tracciati, per tutti i tre tipi di pale, mantenendo invariate
la velocita periferica «, e la velocita di flusso ¢, (e quindi a pari valori della veloci-
ta di rotazione e del diametro per la 8-13 e della portata per la 8-15). Si vede che,
al crescere di 3,, aumenta la velocita assoluta all’uscita ¢, (e quindi la sua compo-
nente tangenziale ¢,). Di conseguenza il lavoro sviluppato dalla girante, che é fun-
zione di 3,, sarebbe maggiore per pale rivolte in avanti. Ma, a un’elevata velocita
assoluta all’uscita, corrisponde un’alta energia cinetica, che, a sua volta, deve es-
sere convertita in energia di pressione nel diffusore della pompa, con perdite per
attrito piuttosto elevate, a causa dell’alta velocita del fluido, e soprattutto difficili da
controllare. Vengono cosi preferite giranti aventi bassi valori dell’angolo 3, (compre-
si tra 15° e 50°) e quindi con pale rivolte all’indietro®'. In corrispondenza di questi
valori di §,, I'angolo «, risulta compreso tra 10° e 40° (Figura 8.12).

A) 6,

By

Figura 8.20-b - Formazione di
2one vorticose stagnanti in
prossimita dell’uscita del
condotto nella girante di una
turbomacchina operatrice.

o Considerevoli perdite di energia, dovute alla separazione della corrente, sono associate alla dece-
lerazione del moto del fluido che si verifica nelle turbomacchine operatrici (Paragrafo 6.5). Lo strato limi-
te infatti, che € presente, a causa della viscosita del fluido, lungo le pareti dei condotti della girante, viene
aiutato a scendere a valle, vincendo una pressione crescente, dal grosso della corrente che si muove
nel condotto; purtroppo, sul dorso convesso della pala, in prossimita dell’uscita del condotto, lo strato
limite si accumula, arrivando a formare delle zone vorticose stagnanti (Figura 8.20-b).

Nei condotti rotanti della turbomacchina operatrice, I'accumulo dello strato limite viene ridimensionato
dalla forza centrifuga che, agendo con maggiore intensita sullo strato limite e con minore intensita sul
grosso della corrente, riesce a proiettarlo verso I'esterno e quindi a rimuoverlo; nei condotti fissi invece
non esiste alcuna difesa naturale, anche se parziale, all’accumulo dello strato limite che determina la
separazione della corrente. Occorre percio intervenire, in sede di progetto, disegnando pale con bassi
valori di 8, in cui la decelerazione della corrente venga accompagnata da condotti di piccola curvatura
e di sezione lievemente crescente, in grado di ridurre al minimo la deviazione dell’acqua nella girante
e permettere infine bassi valori della velocita assoluta di uscita c,, con perdite contenute nel diffusore.
A bassi valori di 8, corrispondono, per la 8-14, alti valori della velocita periferica «,, con una maggiore
perdita, per attrito, sul disco della girante e un aumento del costo della pompa, poiché, a una prefissata
velocita di rotazione n, il diametro della girante risulta maggiore (8-13). Ma tali controindicazioni sono
tollerate, perché permettono la riduzione delle perdite e quindi I'aumento del rendimento.
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scita, si calcola con I'equazione di continuita 7-19, dal momento b) Dividendo per I'accelerazione di gravitd g il lavoro /, (7-14), si
che ¢ assegnata la portata in volume - ottiene il carico 4, in metri di colonna d'acqua:

D
= wr, = 2mn — 5 /a2
“ : 2 fi=os Mf— = 1,57 m di colonna d'acqua
g 9,81 m/s

=2 X 7 X 12 girils 01%

V = 2xnb,0h —
bk s o P c) Noti i valori arrotondati di «, = 4,5 m/s ¢ ¢ = 0,5 m/s (dalla
w2, Db, risposta alla prima domanda), nonché dell‘angolo g, = 25° (dal-

PRt I'enunciato), si ricavano graficamente i valori delle altre velocita del
triangolo di uscita tenendo presente che (Figura 7.11):

0,0035 ms = 0,515 m/s — La velocita relativa «, &, per ipotesi, tangente alla pala e quindi
T X 0,12m x 0,018 m g forma un angolo 6, con la direzione periferica individuata da «,;
riportando quindi un segmento pari a o = 0,5 m/s dalla di-
b= @ (4~ o cot B) = rezione periferica, si determina la fine del vettore w, € si otten-
gono i valori di @, = 12 m/s e della sua componente
= 4 ( b i) ~ tangenziale «, = 1,1 m/s.
fan 8, — La componente tangenziale della velocita assoluta 0, i ricava
0,515 m/s ) come differenza tra «, e w, ed ¢ c,, = 3,4 m/s.

— O =

Cmp =

tan 25° — La velocita assoluta ¢, & il segmento che congiunge Iestremi-
ta della pala con Ia fine del vettore che rappresenta la velocita
= 15,44 m’Is’ = 15,44 J/kg periferica «, e vale ¢, = 3,5 m/s.

= 4,52 m/s (4,52 m/s —

1.7 La maggiore differenza tra una macchina a flusso assiale (Figura 7. 12) e la macchi-
Turbomacchine na a flusso radiale esaminata precedentemente & data dal fatto che non vi sono va-

i riazioni della velocita periferica  tra ingresso e uscita in quanto il raggio r rimane
assiali o stesso sia allingresso che all'uscita e quindi

7-22

— -

Flusso

Figura 7.12 - Girante a flusso - Anche I'area della sezione di passaggio rimane la stessa sia in ingresso che in usci-
assiale e triangoli di velocita. . coc) per un fluido incomprimibile di massa volumica g la velocita di flusso rimane
inalterata (¢, = ¢, = ¢,) e la portata in massa r & data da

m = genm(ri-rf) 7-23
mentre la portata in volume ¥ &
V= omri-rd) 7-24

dove 7(r2- r?) & I'area della sezione di passaggio con r, e r, raggi della pala rispet-
tivamente all'estremita e all’interno vicino al mozzo.

Il valore di c,, si ricava tenendo presente che, nel triangolo delle velocita all'ingres-
so (Figura 7.12), la velocita assoluta & diretta solamente nella direzione del flusso
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(non ha cioé componente tangenziale per I'ipotesi fatta al Paragrafo 7.5 di «;, =
90°); ne segue che ¢, & uguale a ¢, e, essendo il triangolo di ingresso un triangolo

rettangolo, si ha

Il lavoro massimo per unitd di massa, il lavoro cioé in condizioni di progetto /, ha
un’espressione analoga a quella per le macchine a flusso radiale, con la sola diffe-
renza che, al posto delle velocita all’'uscita «, e ¢,, compaiono la velocita periferi-
ca w e la velocita di flusso ¢, che, per quanto detto, hanno lo stesso valore
all'ingresso e in uscita:

L’equazione 7-26 si applica a un determinato raggio r della pala; ma questo varia
lungo la pala passando da un valore minimo (il raggio interno ; in corrispondenza
del mozzo) a un valore massimo (il raggio r, all'estremita della pala), come illustra
la Figura 7.12. Ne segue che, passando dal mozzo alla punta della pala, varia la

Figura 7.13-a - Diminuzione
dell’angolo 3, all’aumentare
della velocita periferica
passando dal mozzo alla
punta della pala.

i « Mozzo [

> « Medio
L « Punta

N

| 6 velocita periferica « = wr e, rimanendo ¢, comunque assiale (o = 90°), varia I'an-
- & | golo g, (Figura 7.13-a). Parallelamente viene fatto variare anche I'angolo di uscita
B e la pala assume il caratteristico andamento svergolato (Figura 7.13-b) con an-
goli 8 in prossimita del mozzo maggiori di quelli che si trovano vicino all’estremita

della pala.

Lo svergolamento della pala puo essere realizzato secondo diversi criteri; di regola
si impone che il lavoro per unita di massa / abbia un valore costante uguale a quel-
lo massimo lungo tutta la pala: si determina dapprima la velocita periferica « al va-
riare del raggio r, poi si ricava 3, con la relazione 7-25 e $, con I'equazione 7-26,
in cui /4 viene mantenuto costante (si veda I'Esempio 7.3).

N
AN
v -

i
i
i
J

Figura 7.13-b - Pala rotorica
svergolata di una
turbomacchina.

=

ESEMPIO PROFILO DELLA PALA IN UNA POMPA ASSIALE

Determinare:
a) il lavoro massico I, trasmesso, in condizioni di proget-

Una pompa a flusso assiale opera ad una velocita di rota-
Zzione pari an = 8,333 giri/s (500 giri/min). Il raggio all’e-

stremita della pala e r, = 0,36 m, il raggio interno in
corrispondenza del mozzo é r, = 0,2 m. In corrisponden-
za di un raggio medio r = 0,28 m vengono assegnati gli
angoli 8, = 12° e 8, =15°.

to, dalle pale della girante;

b) la portata in volume V elaborata dalla pompa;

¢) gli angoli B, in ingresso e 3, all’uscita in corrisponden-
za del mozzo e dell’estremita della pala.
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(non ha cioé componente tangenziale per I'ipotesi fatta al Paragrafo 7.5 di «;, =
90°); ne segue che ¢, & uguale a ¢, e, essendo il triangolo di ingresso un triangolo

rettangolo, si ha

Il lavoro massimo per unitd di massa, il lavoro cioé in condizioni di progetto /, ha
un’espressione analoga a quella per le macchine a flusso radiale, con la sola diffe-
renza che, al posto delle velocita all’uscita «, e ¢,, compaiono la velocita periferi-
ca w e la velocita di flusso ¢, che, per quanto detto, hanno lo stesso valore
all'ingresso e in uscita:

k= wos = wlocncotB)

L’equazione 7-26 si applica a un determinato raggio r della pala; ma questo varia
lungo la pala passando da un valore minimo (il raggio interno r in corrispondenza
del mozzo) a un valore massimo (il raggio r, all'estremita della pala), come illustra
la Figura 7.12. Ne segue che, passando dal mozzo alla punta della pala, varia la

7-25

7-26

Figura 7.13-a - Diminuzione
dell’angolo 3, all’aumentare
della velocita periferica
passando dal mozzo alla
punta della pala.

T
| « Medio 5

« Mozzo [

J—

« Punta

velocita periferica «# = wr e, rimanendo ¢, comunque assiale (o; = 90°), varia I'an-
golo g, (Figura 7.13-a). Parallelamente viene fatto variare anche I'angolo di uscita
B e la pala assume il caratteristico andamento svergolato (Figura 7.13-b) con an-
goli 8 in prossimita del mozzo maggiori di quelli che si trovano vicino all’estremita
della pala.

Lo svergolamento della pala puo essere realizzato secondo diversi criteri; di regola
si impone che il lavoro per unita di massa / abbia un valore costante uguale a quel-
lo massimo lungo tutta la pala: si determina dapprima la velocita periferica « al va-
riare del raggio r, poi si ricava 3, con la relazione 7-25 e $, con I'equazione 7-26,
in cui /4 viene mantenuto costante (si veda I'Esempio 7.3).

Figura 7.13-b - Pala rotorica
svergolata di una
turbomacchina.

ESEMPIO PROFI DELLA PALA IN UNA POMPA ASSIALE

Una pompa a flusso assiale opera ad una velocita di rota-
Zzione pari an = 8,333 giri/s (500 giri/min). Il raggio all’e-
stremita della pala é r, = 0,36 m, il raggio interno in
corrispondenza del mozzo é r, = 0,2 m. In corrisponden-
za di un raggio medio r = 0,28 m vengono assegnati gli
angoli B, = 12° e B, = 15°,

Determinare:

a) il lavoro massico I, trasmesso, in condizioni di proget-
to, dalle pale della girante;

b) la portata in volume V elaborata dalla pompa;

¢) gli angoli B, in ingresso e 3, all’uscita in corrisponden-
za del mozzo e dell’estremita della pala.
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Lo svantaggio delle pompe assiali consiste nel fatto che queste sviluppano una pre-
valenza piuttosto bassa (circa 20 m per stadio) e presentano una curva caratteristi-
ca di rendimento fortemente discendente e quindi possono essere utilizzate
economicamente soltanto per valori di portata corrispondenti o molto prossimi al punto
di progetto (Figura 8.24). Oltre a cio esiste, a sinistra del valore massimo del rendi-
mento, tutta una regione di instabilita (curva della prevalenza £, riportata a tratti nel-
la Figura 8.24), caratterizzata da oscillazioni della colonna fluida, dove la pompa non
riesce a trovare un punto operativo adeguato®'*.

Le pompe assiali presentano poi una limitata capacita di aspirazione; cio & fonte di

18,15

notevoli limitazioni per alcune applicazioni®".

Alla bassa prevalenza raggiungibile con un solo stadio della pompa assiale si rime-
dia disponendo, nel caso in cui occorrano prevalenze elevate, piu stadi in serie: si
riuniscono pili elementi del tipo di quello descritto in Figura 8.23, assegnando a ogni
diffusore anche il compito di agire da raddrizzatore per lo stadio seguente.

Di solito le pale della girante sono fissate rigidamente al mozzo (pale a passo fisso),
e allora la pompa assiale prende il nome di pompa a elica. In queste condizioni, al
diminuire della portata rispetto al valoge di progetto (corrispondente cioe al massimo
di rendimento), I'angolo B, tra la velocita relativa «, e la velocita periferica « dimi-
nuisce, e cosi pure diminuisce I’angolo o, che la velocita assoluta o, forma con le
pale fisse all’ingresso del diffusore (Figura 8.25-a): i nuovi valori di 8'; e di a’, sono
tali per cui «, non & pill tangente al profilo all’ingresso, mentre ¢’, non ¢ piu diret-
to secondo il profilo che hanno in ingresso le pale fisse del diffusore. Nascono cosi
delle perdite dovute all’eccessiva deviazione della corrente all'ingresso della giran-
te e del diffusore, perdite che si traducono nella diminuzione del rendimento, tanto
piu sensibile quanto pit ci si allontana dal suo valore massimo.

sullo sviluppo
pompa a elica. La riduzione
della portata é espressa
riduzione della velocita

assoluta In ingresso da ¢, a
¢'y; contemporan

triangoli delle

al variare dell’angolo g1z - . " 5 ) N N =

ento della pala in E il fenomeno del pompaggio che verra descritto a proposito dei compressori in quanto, mentre
lan. Per in una pompa per liquidi & solo fonte di rumore, in un compressore di gas pud causare gravi problemi.

Anche le pompe centrifughe con le giranti a pale rivolte in avanti presentano una curva della prevalenza

£ analoga, anche se non cosi vistosa, a quella della pompa assiale; & anche per questo motivo che ven-

gono preferite pompe radiali oppure pompe con pale rivolte all’indietro.

8.15

Le pompe assiali possono ciog incorrere nella cavitazione (¢ un fenomeno che verra trattato nel
Capitolo 10) molto piu facilmente delle altre pompe.





image1.jpeg
7.9-a - Flusso
nsionale attraverso la
di una pompa

ga.

7.9-b - Triangoli deile
all’ingresso e

a in una pompa

ga.

7.9-c - Operazione
della differenza di
vettori.

siano di numero infinito e infinitamente sottili (anche se nel disegno di Figura 7.9-a
sono state indicate con un certo spessore al fine di poterle evidenziare) in modo tale
che la mezzeria del canale (indicata a tratti e a punti nella Figura 7.9-a), coincida
con la traiettoria della velocita del fluido relativamente alla parete mobile (& la veloci-
ta che nel seguito indicheremo come velocita relativa «). La corrente di fluido lungo
il canale viene cioé assimilata al moto delle particelle del fluido lungo la mezzeria
del canale; avremo cosi un valore della velocita relativa del fluido «; nella sezione
di ingresso e un altro valore della velocita relativa del fluido «, nella sezione di usci-
ta, ma non pit di un valore della velocita nella sezione di ingresso e cosi pure nella
sezione di uscita.

b)

| valori assunti dalla velocita del fluido, all'ingresso e all’'uscita della girante, sono
essenziali per determinare le forze che agiscono sui condotti mobili, delimitati dalle
pale della girante. Distinguiamo, all’interno della turbomacchina, la regione 1, se-
zione di ingresso nel condotto mobile, e la regione 2, sezione di uscita dal condotto.
Il moto del fluido avviene in parte nelle regioni a monte € a valle della girante, con-
traddistinte dalle pareti fisse rappresentate dalla cassa della turbomacchina, e in parte
all'interno dei condotti mobili della girante; percio il movimento del fluido rilevato da
un osservatore solidale con la girante, che si muova cioé con la velocita « della gi-
rante, si presenta in modo diverso dal movimento percepito dall’osservatore fisso,
situato nell’ambiente in quiete.

Definiamo come velocita assoluta ¢ la velocita del fluido registrata dall’osservatore
fisso, mentre definiamo come velocita relativa «la velocita del fluido registrata dal-
I'osservatore mobile, trascinato in rotazione dalla ruota con la velocita di trascina-
mento o velocita periferica «. La velocita assoluta ¢ della particella di fluido si ottiene
componendo la velocita relativa « della particella con la velocita «, con cui questa
viene trascinata in rotazione dalla girante. Per far cid occorre tener presente che
la velocita & un vettore, definito cioé non solo come modulo o intensita, che & il parti-
colare valore numerico assunto dal vettore, ma anche come direzione e verso. Il vet-
tore velocita assoluta ¢ & dato cosi dalla somma del vettore velocita relativa « piu
il vettore velocita di trascinamento «:

c=w+u 7-3
Le velocita sono state rappresentate con dei simboli in grassetto per ricordare che

sono dei vettori e che la somma indicata dall’equazione 7-3 & un’operazione vettoriale.
Graficamente tale somma si ottiene con la regola del parallelogramma: nella Figura
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