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La mer est tout! Elle couvre les sept dixiemes du globe terrestre. Son souffle est pur et sain.
C'est l'immense désert ou I'homme n'est jamais seul, car il sent frémir la vie a ses cotés.
La mer n'est que le véhicule d'une surnaturelle et prodigieuse existence;
elle n'est que mouvement et amour.

Jules Verne, Vingt mille lieues sous les mers, 1870.



Alla mia famiglia e a coloro che
mi hanno accompagnato
in questo viaggio.
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Introduzione

L'interesse verso le fonti di energia rinnovabili ¢ cresciuto notevolmene a seguito della presa
di coscienza delle problematiche legate a un sistema di approvvigionamento energetico
basato sui combustibili fossili. Alla luce di cio una delle priorita della ricerca scientifica deve
essere lo sviluppo delle tecnologie necessarie a una riconversione energetica. L'energia
marina ¢ ancora oggi tra quelle meno sfruttate e probabilmente con maggior margine di
sviluppo.

Il lavoro presentato in questa tesi si inserisce in un panorama di ricerca su questo tema, in
particolare sullo studio dei sistemi a colonna d'acqua oscillante (OWC), portato avanti in
collaborazione da diversi centri di ricerca europei tra cui il Laboratorio di Ingegneria
Marittima Coast Lab, presso il Dipartimento di Ingegneria Civile e Ambientale
dell'Universita degli Studi di Firenze. Tra le caratteristiche che rendono questo tipo di
tecnologia particolarmente promettente si ha la relativa semplicita del sistema, il numero
contenuto di componenti in movimento e la possibilita di integrazione in strutture come dighe
foranee o piattaforme off-shore. La principale differenziazione tra i vari sistemi a colonna
d'acqua oscillante puod essere ricondotta al tipo di turbina impiegata. Seguendo gli ultimi
sviluppi nella ricerca e per sulla scia dei lavori precedentemente svolti in collaborazione con
il Dipartimento di Ingegneria Industriale, si ¢ deciso di occuparsi dei sistemi che impiegano
turbine a impulso. Questo lavoro si propone quindi di sviluppare degli strumenti che aiutino
nella ricerca e progettazione di questo tipo di sistemi.

In molti dei modelli proposti in letteratura per questo tipo di applicazione le turbine sono
state considerate come sistemi lineari molto semplificati. Nei casi in cui vengano invece
studiate in modo piu approfondito spesso la definizione delle geometrie e dei parametri
ottimali viene fatta per tentativi attraverso campagne di studio su modelli sperimentali o
CFD.

Gli strumenti che ci si propone di realizzare si basano sulle correlazioni sperimentali per le
turbomacchine di uso comune in altre applicazioni. Oltre a fornire risultati immediati,
l'utilizzo di queste correlazioni fornisce direttamente un'analisi qualitativa, oltre che
quantitativa, delle perdite. La suddivisione di quest'ultime per causa o tipologia risulta spesso
complicata nell'analisi CFD e sperimentale. Rispetto a quelli ottenibili con questi metodi, i
risultati che ci si prefigge di trovare saranno piu approssimativi, motivo per cui si ritiene che

un tale sistema possa essere particolarmente adatto per l'analisi preliminare e per la prima



definizione dei parametri di lavoro delllOWC. Un'altro vantaggio dell'approccio scelto
rispetto ad altri ¢ che permette di realizzare un'analisi dell'intero sistema, considerando quindi
le interazioni reciproche tra turbina e cassone, incorrendo in un aumento delle risorse
computazionali e di tempo necessarie minimo.

Nel primo capitolo viene presentata una panoramica delle varie tipologie di energia marina,
dei sistemi di estrazione dell'energia del moto ondoso e delle turbina adatte all'applicazione in
sistemi a colonna d'acqua oscillante.

Successivamente si riporta l'apparato teorico necessario alla modellazione del sistema in
oggetto, presentando e facendo un'analisi critica delle varie correlazioni € modelli considerati.
Nel terzo capitolo viene descritta la realizzazione degli strumenti di simulazione in ambiente
Matlab e Simulink. Si ¢ riportato anche un confronto tra due diversi modelli realizzati e uno
tra alcuni risultati ottenuti da questi strumenti e una campagna di simulazioni CFD
appositamente condotta.

Negli ultimi due capitoli si mostra le possibilita di utilizzo degli strumenti realizzati,
riportando 1 risultati di campagne di simulazioni con essi condotte. Questi risultati sono
analizzati sia per spiegare i comportamenti e le criticitd dei simulatori sviluppati, sia per

proporre metodologie di studio preliminare per questo tipo di sistemi.



1 Le energie rinnovabili e il problema energetico

Il problema dell'approvvigionamento energetico ¢ senza dubbio uno dei temi piu importanti e
complicati in questo momento storico. I miglioramenti nei campi dell'efficienza energetica e
dell'accumulo dell'energia sono senza dubbio determinanti, ma non sembra possibile
raggiungere gli obbiettivi di riduzione delle emissioni prefissati soltanto con una migliore
gestione del fabbisogno energetico [1].

Piu del 20% della popolazione mondiale non ha ancora accesso all'energia elettrica [2]
mentre la crescita demografica non accenna a fermarsi. Un ulteriore aumento della domanda
energetica ¢ inoltre necessario per una maggiore diffusione tecnologica e un miglioramento
della qualita di vita nei paesi del Sud del mondo e in via di sviluppo. Anche nei paesi gia
sviluppati, dopo la diminuzione del fabbisogno energetico degli anni '70 e '80 causata da un
piu efficiente utilizzo delle risorse, il trend € cambiato e viene previsto un ulteriore aumento
almeno per 1 prossimi 30 anni [3].

Per far fronte alla domanda crescente e allo stesso tempo limitare le emissioni di gas serra ¢
necessario ampliare la conoscenza e l'utilizzo delle fonti di energia rinnovabile.

La ricerca sulle energie rinnovabili non ha avuto la priorita che le sarebbe spettata nell'agenda
dei poteri forti del nostro pianeta in quanto si dispone gia di altre tecnologie ampiamente
collaudate e allo stato attuale economicamente piu vantaggiose.

Inoltre gli avanzamenti tecnologici e un'economia di scala possono ridurre drasticamente i
costi dell'utilizzo di fonti di energia rinnovabili. Si ricorda che negli anni '80 I'energia eolica
aveva il costo proibitivo di 0.30 $/kW h, ma che gia nel 1999 era diminuito fino a 0.05 $/kW
h risultando economicamente vantaggiosa rispetto ai combustibili fossili [4], anche senza
considerare 1 costi legati alle emissioni e altri impatti sull'ambiente di questi ultimi.

Negli ultimi decenni le tipologie di energia rinnovabile su cui ci si € concentrati di pit sono
state il solare, I'eolico, le biomasse e la geotermia. Grandi passi avanti sono stati fatti in
ognuna ¢ ad oggi sono tutte tecnologie disponibili sul mercato a prezzi competitivi.
Nonostante ci0, per la realizzazione di una politica energetica sostenibile e di lungo termine,
¢ necessario valorizzare qualunque fonte energetica rinnovabile. Per questo si ritiene che lo
studio dell'energia marina nelle sue molteplici forme possa portare risultati utili nel panorama

energetico.

1.1 L'energia marina

Sconfinati e possenti, gli oceani contengono abbastanza energia sotto forma di calore,




correnti, onde e maree per soddisfare interamente la domanda di energia mondiale [6]. Ad
oggi l'energia marina copre solo una minuscola frazione della produzione energetica.
L'utilizzo di questa energia presenta sfide notevoli, ma fortunatamente molte infrastrutture e
tecnologie sono state precedentemente sviluppate in altri campi tra cui l'industria di
estrazione del petrolio offshore. Infatti i costi di sviluppo della tecnologia necessaria a
rendere economicamente fruttuosa l'estrazione dell'energia marina non dovrebbero essere
proibitivi  [7]. A conferma di ci0 negli ultimi anni stiamo assistendo alla
commercializzazione dei primi sistemi di estrazione dell'energia marina.
L'energia marina comprende:

* l'energia talassotermica (Ocean Thermal Energy)

* l'energia delle maree

* l'energia delle correnti

* I'energia del moto ondoso

Figura 1.1: Schema di dispositivo OTEC [5].

L'energia talassotermica ¢ l'energia che pud essere estratta dal gradiente di temperatura
presente tra la superficie e le profondita marine. L'energia solare infatti scalda la superficie
del mare (raggiungendo anche 30°C) generando quindi una differenza di temperatura con gli
strati d'acqua sottostanti (che generalmente rimangono a 6-7°C). Questa differenza puo essere
sufficiente ad azionare un ciclo Rankine chiuso che utilizzi un apposito working fluid. Le

centrali di questo tipo possono essere realizzate sia offshore che onshore. La quantita totale di




energia estraibile senza modificare sensibilmente la struttura termica degli oceani ¢ stata
stimata intorno ai 10 TW (circa l'attuale domanda energetica mondiale), purtroppo pero
questa tecnologia risulta essere abbastanza costosa e invasiva prevenendone quindi lo
sviluppo e diffusione su larga scala. Ciononostante presenta grandi potenzialita di impiego
per le realta insulari della fascia tropicale, che dispongono di forti gradienti di temperatura a
profondita minime e possono utilizzare al meglio le tecnologie facilmente integrabili con

questa (acquacoltura, condizionamento dell'aria, approvvigionamento di acqua fresca).

Source: www.detini.gov.uk|
Figura 1.2: Concept di una centrale che sfrutta le correnti generate dalle maree [24].

L'energia delle maree e delle correnti presentano il vantaggio di essere una risorsa prevedibile
e avere potenziale energetico immenso. I primi sistemi che hanno sfruttato 1'energia delle
maree consistevano di dighe costruite sugli estuari di fiumi in zone con forti escursioni del
livello del mare. La principale differenza con le normali dighe per la produzione di energia
idroelettrica consiste nel fatto che l'acqua deve poter scorrere in entrambi i sensi. Piu
recentemente sono state sviluppate anche turbine in grado di catturare I'energia prodotta dalle

correnti (generalmente generate dalle maree stesse). Queste turbine ricordano delle turbine

S—

Figura 1.3: Dispositivo SeaGen da 1,2 MW installato nel 2008 a Strand Lough, Irlanda [25].
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eoliche installate sul fondale e richiedono una velocita della corrente marina di almeno 2 m/s.
Il potenziale energetico mondiale di questa risorsa ¢ stimato intorno ai 100 GW.
L'energia del moto ondoso verra analizzata piu approfonditamente nel prossimo capitolo, in

quanto soggetto del presente lavoro di tesi.

1.2 L'energia del moto ondoso

Le onde del mare sono generate dal vento che passa sul pelo libero dell'acqua. Fintanto che la
velocita superficiale dell'acqua ¢ inferiore a quella del vento, dell'energia viene trasferita dal
vento all'onda a causa della differenza di pressione tra il lato della cresta dell'onda a monte e
quello a valle rispetto al vento e a causa dell'attrito all'interfaccia tra aria e acqua [12].
L'energia contenuta nelle onde quindi non ¢ altro che parte dell'energia contenuta nei venti a
loro volta generati dall'energia solare.

L'altezza di un onda marina ¢ determinata dalla velocita del vento, il tempo per cui l'onda ¢

stata sottoposta al vento e dalla profondita e topografia del fondale.

!

o |
-
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Figura 1.4: Schema di onda marina sinusoidale, [26].

Per ogni velocita del vento pud essere identificata un'altezza limite dell'onda che ne puo
essere sviluppata. L'energia totale trasportata da un'onda marina ¢ conservata in due diverse
forme: l'energia potenziale dovuta al rialzamento della cresta dell'onda rispetto al livello
medio del mare e I'energia cinetica del volume d'acqua spostato dall'onda. L'energia totale di
un'onda e il modo in cui viene trasmessa sono di fondamentale importanza nel determinare
l'energia potenzialmente estraibile da essa.

Per onde di piccola ampiezza rispetto alla profondita del fondale marino ¢ considerata valida
la teoria lineare per le onde. Considerando una singola onda sinusoidale di ampiezza H/2 si
ha che I'energia totale mediate sulla lunghezza d'onda per unita di area orizzontale ¢:

E=PE+KE (1.1)

e che l'energia potenziale PE e cinetica KE sono pari a:




2
P—E:@:% (1.2)

Si rimanda al quarto capitolo di [8] per la dimostrazione dettagliata.

L'energia totale di un'onda marina per unita di lunghezza del fronte d'onda risulta essere:
2
E,= % L (13)

dove L ¢ la lunghezza d'onda.
La potenza di un'onda ¢ definita come l'energia trasportata per unita di lunghezza del fronte
d'onda, ¢ direttamente proporzionale alla velocita del gruppo di onde (C;) che pud essere

espressa come:

C,=nC (14)
con:
L T 2md
=_=S"_ h
C 2Tctan 7 (1.5)
1 2nd/L
"= sinh(dnarr) (1O
) DL . _gT _1 L
Nell'ipotesi di fondale profondo si ha che C =5 ¢ n=x quindi :

2
_~ _P&g 2
P=C E=—=-TH 1.7

Cg 32w (1.7)

La potenza contenuta in un fronte d'onda ¢ quindi determinata dall'ampiezza, dal periodo e
dalla densita dell'acqua [8].
Per trasformare questa energia in energia elettrica ¢ necessario adoperare una serie di processi
ognuno caratterizzato da una propria efficienza e limitazioni.
Diversamente da tecnologie piu collaudate esiste un elevato numero di soluzioni per sfruttare
l'energia del moto ondoso, anche se considerando solo i dispositivi che hanno raggiunto lo
stadio di prototipo a scala 1:1 operativi questo numero diminuisce drasticamente.
Diversi sono i modi di classificare questo tipo di dispositivi proposti negli ultimi anni, i
principali dei quali si basano su:

* posizione del dispositivo rispetto al fronte d'onda [8]

* posizione rispetto alla costa [9]

* dimensioni [10]

* principio di funzionamento [11]
La classificazione per principio di conversione dell'energia ¢ considerata la piu dettagliata e

per questo verra seguita in questo lavoro.
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Figura 1.5: Classificazione dei dispositivi di cattura dell'energia del moto ondoso (WEC) [11]

Figura 1.6: Boa norvegese per la produzione di energia, 1981 [11].




1.2.1 Sistemi a corpo oscillante

Questi sistemi consistono di un corpo galleggiante o sommerso che oscilla in risposta alle
onde incidenti e tipicamente vengono installati in mare aperto su fondali di almeno 40 m.

Possono essere suddivisi ulteriormente a seconda dei gradi di liberta non vincolati. Il sistema
piu semplice di questo tipo ¢ una boa galleggiante che si muove verticalmente rispetto a un
riferimento fisso (il fondale stesso o una struttura a esso fissata), uno dei primi dispositivi di
questo tipo ¢ stato ideato in Norvegia negli anni '80 (figura 6) e la conversione energetica
avveniva con una turbina interna ad aria. Esempi piu moderni sono lo Wave-bob, composto
da due corpi flottanti e attualmente in stato di sviluppo in Irlanda, o 1'Archimede Wave Swing
(AWS), un dispositivo completamente sommerso fissato direttamente al fondale e sviluppato

in Olanda.

Un sistema che invece impiega l'angolo di beccheggio come grado di liberta non vincolato ¢
il nodding duck sviluppato durante gli anni '80 dall'universitd di Edimburgo (figura 1.7).
Questo sistema non ha mai raggiunto lo stadio di prototipo a dimensioni reali, ma ha

sicuramente rivestito un importante ruolo nello sviluppo della conversione dell'energia del

vaves
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Figura 1.8: Pelamis tidal farm [14].




moto ondoso. Un sistema piu recente ¢ il Pelamis, sviluppato nel Regno Unito, che consiste
di cinque corpi cilindrici semi-sommersi dal diametro di 4 metri e lunghi oltre 30 connessi
con dei giunti cardanici. Con questo sistema ¢ stata creata una delle prime “wave farm”
connesse alla rete elettrica esistenti [14].

Uno degli sviluppi piu interessanti della tecnologia a corpi oscillanti ¢ stato il concetto di
progettare sistemi completamente racchiusi in un involucro esterno, in modo da proteggere
tutte le parti mobili dall'ambiente esterno ritardandone 1'usura, diminuendo la possibilita di

malfunzionamento e quindi riducendo 1 costi associati alla manutenzione e produzione

dell'energia.
Siiding Mass /
== - PTO wd
slud:ng mass —{ | :
ave (Catecton
/
\._..
~+— ballast
Foed
Baut

Figura 1.9: Schema del Frog MK-5, Lancaster University [15].
Uno dei sistemi che incarna questo concetto ¢ il Frog, di cui l'universita di Lancaster ha
sviluppato numerosi modelli (figura 1.9).

Un'altra tipologia di dispositivi a corpo oscillante che utilizzano I'angolo di beccheggio come
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grado di liberta non vincolato sono i sistemi a pendolo rovesciato. La caratteristica che li
distingue dai sistemi precedentemente descritti ¢ che si tratta di corpi rigidi incernierati
direttamente al fondale. Una delle esperienze con questi dispositivi alla stadio piu avanzato ¢
il progetto Oyster sviluppato e testato in Scozia e gia alla seconda generazione di prototipo a
scala reale connesso alla rete elettrica [16]. (figura 1.10).

Questo dispositivo pensato per fondali bassi consiste di una parete galleggiante incernierata
al fondale, libera di oscillare nella direzione di propagazione delle onde. Dei pistoni idraulici
mettono in pressione un fluido che viene inviato tramite una tubazione a una centralina sulla

riva.

4“' - pt

o

collector

Figura 1.11: Sistema TapChan,Norvegia 1984.

1.2.2 Sistemi a overtopping

Questo genere di sistemi ¢ strutturata in modo da raccogliere in un serbatoio I'acqua dalla
cresta delle onde e trasformarne 1'energia potenziale in energia meccanica attraverso 1'utilizzo

di turbine idrauliche. I sistemi a overtopping presentano elementi fortemente non-lineari e

overtopping
reservoir

i) [

furbine Youtlet BT >

Figura 1.12: Concept del dispositivo Wave Dagon [19].
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non possono quindi essere analizzati con la teoria delle onde lineare.

Uno dei primi sistemi realizzati di questo tipo ¢ il norvegese Tapchan (Tapered Channel
Wave Power Device) del 1984. In questo sistema il fronte d'onda entrava in un canale
convergente che amplificava l'altezza dell'onda, dal canale l'acqua veniva raccolta in un
bacino profondo 7 metri e rialzato di 3 rispetto alla superficie del mare. L'acqua raccolta
veniva poi rilasciata in mare da una centrale di conversione con turbine idrauliche. Purtroppo
questa centrale ¢ restata in funzionamento per soli tre anni a causa di cedimenti strutturali
causati da una forte tempesta [18]. Altri esempi piu recenti che sfruttano gli stessi principi di
funzionamento sono il Wave Dragon di sviluppo danese e il SSG (Seawave Slot-Cone
Generator). 11 primo (figura 1.12) ¢ un dispositivo offshore galleggiante composto da una
rampa affiancata da due ampi bracci che concentrano il fronte d'onda in ingresso e un
serbatoio dal quale l'acqua viene indirizzata a una turbina idraulica.

Il secondo ¢ un progetto europeo per l'integrazione di questo tipo di tecnologia nelle dighe
foranee e consiste di una rampa sovrastante tre serbatoi su altrettanti livelli dai quali I'acqua

viene rilasciata passando attraverso una turbina a piu stadi (figura 1.13).

turbine == =0

o~

Figura 1.13: Concept del sistema SSG.

1.2.3 I sistemi a colonna d'acqua oscillante (OWC)

Questi sistemi consistono di un cassone semi-sommerso in acciaio o cemento, con un'apertura
al di sotto del pelo dell'acqua, in modo che all'interno si trovi una colonna d'acqua e un certo
volume di aria. L'impatto delle onde fa oscillare verticalmente la superficie dell'acqua interna
che a sua volta spinge 1'aria sovrastante attraverso una seconda apertura posta sopra al livello
del mare, generando cosi un flusso di aria utilizzato per muovere una turbina collegata a un
generatore elettrico (figura 1.14).

I primi sistemi a colonna d'acqua oscillante sono stati prodotti in Giappone a partire dal 1965
basandosi sul lavoro del pioniere dell'energia del moto ondoso Y. Masuda degli anni '40. Si

trattava di boe ancorate al fondale con un sistema di valvole per rendere il flusso d'aria
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unidirezionale in modo da poter usare una turbina ad aria convenzionale (figura 1.15). Sono
state prodotte ed esportate piu di 1000 boe di questo tipo ed alcune hanno superato i 30 anni

di funzionamento [21].

=

Figura 1.14: Schema di un sistema a colonna d'acqua oscillante

[20].

Erano comunque di sistemi dalle dimensioni modeste in quanto lo scale up del sistema di
valvole risulta essere molto complicato e richiederebbe costi di manutenzione eccessivi.

Altri prototipi di dispositivi OWC sono stati costruiti in Norvegia (Toften, vicina a Bergen,
1985), Giappone (Sakata,1990 e Niigata-Nishi 2007[21]), India ( Vizhinjam, vicina a
Trivandrum, 1990), Portogallo (Pico, Azores, 1999), Regno Unito (LIMPET a Islay Island,

Scozia, 2000). In tutti i casi si tratta di strutture fissate rigidamente al fondale.

Generator
Light ‘

Eh/g%_ﬁ__..- Valve

L Air turbine

'T.F
[ ] Valve -]
1

Valve

Surface
of water s=p

Figura 1.15: Sezione di una delle boe costruite negli anni '60 in Giappone [21].
Al momento il principale costo associato a questi dispositivi sembra essere dovuto alla

costruzione della struttura, infatti l'integrazione in una diga foranea o molo porterebbe
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notevoli vantaggi dal punto di vista economico e logistico.

I due componenti principali nella progettazione di questo tipo di sistemi sono il cassone e la
turbina ad aria, componenti secondari possono essere considerati l'impianto elettrico,
l'eventuale sistema di valvole, 'ancoraggio per 1 sistemi offshore e i dispositivi di sicurezza.
Nei prossimi paragrafi vengono presentate le varie tipologie di turbine ad aria idonee ad

essere impiegata nei sistemi a colonna d'acqua oscillante.

1.3 Tipologie di turbine adatte all'applicazione in sistemi OWC

La caratteristica principale del flusso d'aria che la turbina deve elaborare in un sistema OWC
¢ l'alternarsi di un flusso entrante e uno uscente dal cassone e deve essere fornito al
generatore un momento con direzione e verso costanti.
Non tutti 1 tipi di turbina ad aria possono soddisfare tali esigenze, di seguito se ne riporta la
classificazione fatta da Setoguchi et Al. [22] secondo la tipologia di rotore che impiegano:

*  Turbine Wells

* Turbine a impulso

* Turbine radiali

* Turbine a flusso incrociato

* Turbine Savonius

e Turbine a cascata

Figura 1.16: Turbina Wells monostadio [23].

1.3.1 Le turbine Wells e a cascata
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Figura 1.17: Tipico andamento del rendimento in funzione del coefficiente di flusso per

turbine Wells e a impulso.

La turbina Wells ¢ stata inventata dal Prof. A.A. Wells nel 1976 [22] ed ¢ generalmente

caratterizzata da un profilo del rotore simmetrico con camber line piatta e perpendicolare alle

direzioni del flusso (figura 16). In figura 1.17 ¢ possibile osservare le efficienze tipiche

risultano inferiori a quelle di una convenzionale turbina con flusso monodirezionale. Fattori

determinanti nelle prestazioni delle turbine Wells sono il limite di stallo e il fenomeno di

stallo dinamico, per ottenere buone efficienze infatti ¢ necessario un basso coefficiente di

flusso (equazione 1.11) e quindi alte velocita di rotazione che possono dar luogo a eccessive

emissioni acustiche.

Nelle turbine Wells possono essere presenti schiere statoriche per impartire una prerotazione

al flusso in ingresso, puo essere anche previsto un sistema di movimentazione dell 7GV (Inlet

Airflow

s

Rotation

Airflow 5

L/J n—>

Figura 1.18: Sistema di pitch per le pale di una turbina Wells al variare del verso del flusso.
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Guide Vane) in modo da migliorare i rendimenti limitando la zona di stallo. Un'altra
possibilita ¢ quella di cambiare l'incidenza modificando l'angolo di camber delle pale
rotoriche (figura 1.18) a seconda del verso del flusso, soluzione che puo anche essere
completamente automatizzata sfruttando le caratteristiche aerodinamiche del profilo. Questi
metodi non sono perd molto adottati nell'applicazione in sistemi OWC in quanto presentano

una complessita meccanica notevole e costi di manutenzione elevati.

Airflow

'
: Rotor )
Rotation

D

‘ / Rotation . o :

Rotor 2 Rotor f l
[

Airflow

Flow Rotor 1

Figura 1.19: A sinistra: Esempio di turbina Wells con due schiere. A destra: turbina Wells con schiere controrotanti.
Sono state proposte anche turbine Wells con piu schiere rotoriche., le quali possono essere
contro-rotanti € non. In entrambi i casi si tratta di design piu complessi, che seppur riuscendo
a smaltire salti di pressione maggiori non sembrano portare a un miglioramento dei
rendimenti.

Le turbine Wells piu diffuse per l'applicazione in sistemi OWC infatti sono quelle con una
sola schiera rotorica, profili simmetrici della serie NACA, senza nessun tipo di
movimentazione delle schiere, presentando quindi la massima semplicita costruttiva, il minor

numero di parti mobili e riducendo al minimo la necessita di manutenzione.

(o 0000 o}

Figura 1.20: Turbina a cascata.
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Le turbine a cascata presentano profili come quelli delle normali turbine Wells, ma le pale
anziché essere disposte circonferenzialmente vengono allineate nella direzione del flusso

come mostrato in figura 1.20.

1.3.2 Turbine Savonius e a flusso incrociato (Banki-Michell)

distributor

L

waler flow

Figura 1.21: Schema di turbina a flusso incrociato [27].
Al contrario delle altre turbine considerate, 1'asse di rotazione delle turbine Savonius e di
quelle a flusso incrociato € perpendicolare alla direzione del flusso.
Le turbine Savonius sono turbine a drag e sono state ampiamente utilizzate nel campo
dell'energia eolica, mentre le turbine Banki-Michell trovano impiego nella produzione
idroelettrica su piccola scala. Entrambe le tipologie utilizzano profili laminari, presentano una
semplicita costruttiva e di manutenzione notevoli e conseguentemente costi contenuti, un

ampio campo di funzionamento, ma rendimenti inferiori alle turbine piu convenzionali.

Direction of rotation

Figura 1.22: Turbina Savonius [28] e sezione sul piano orizzontale [29].
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Queste caratteristiche le rendono interessanti per 'applicazione in sistemi in cui gli altri

componenti e la fonte di energia abbiano costi molto inferiori a quelli della girante stessa.

Figura 1.23: Turbina a impulso con guide vanes fissi.

1.3.3 Le turbine a impulso
Le turbine a impulso possono essere classificate secondo diverse caratteristiche:
* numero di schiere rotoriche
* direzione principale del flusso (assiale, radiale o mista)
* verso principale del flusso (unidirezionale o bidirezionale)
» profilo della schiera rotorica (circolare semplice o ellittico)
» profilo della schiera statorica (aerodinamico o piano)
* movimentazione della schiera statorica (fissa o mobile)

Di seguito si presentano le varie tipologie di turbine a impulso individuate con questa

classificazione.
Airflow

Stator

Counter-rotating
rotors

Airflow
Figura 1.24: Turbina di McComick([22].
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Turbina di McCormick

Si tratta di una turbina assiale con due schiere controrotanti che possono lavorare con flussi
bidirezionali (figura 1.24). I profili rotorici sono formati da archi circolari semplici, i guide
vanes sono fissi e aerodinamici. Le efficienze di questo tipo di turbina risultano essere quasi
del 30% [30], ma le schiere controrotanti generano forti rumori e presentano costi eccessivi

[22].

Stator

Rotor

~—a Airflow

1Rl

witow === [T T TTLLIII == aistow

- — ——

Figura 1.25: Turbina a impulso radiale [22].

Turbina a impulso radiale
Le turbine a impulso con sviluppo radiale (figura 1.25) non sono molto documentate in
letteratura e le poche fonti portano risultati incompleti o contrastanti, in ogni caso le

prestazioni di questo tipo di girante non sembrano essere particolarmente interessanti [22].

0.5
Impulse turbine
I= v =60°

0.4}

0.3 |

0.2 |
Plate guide vane
(0 =30")

0.1 +Airfoil guide
vane

Figura 1.26: Confronto tra guide vanes piani o aerodinamici in
una turbina a impulso bidirezionale [31].
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Questo tipo di turbina (figura 1.23) puo presentare diverse geometrie al variare delle

caratteristiche del rotore e dello statore. I guide vanes possono essere piani o aerodinamici,

un confronto sperimentale tra queste due possibilita ¢ stato fatto da Setoguchi et Al

ottenendo prestazioni pressoché identiche (figura 1.26). In letteratura si trovano turbine con

geometria della suction side della schiera rotorica semplice (composta da un arco di cerchio e

due raccordi piani) o ellittica. Le prestazioni dei profili ellittici risultano migliori per angoli di

sweep A negativi (figura 1.28) grazie a una miglior gestione dello sviluppo dello strato limite

(figura 1.27).

La principale scelta progettuale riguarda l'utilizzo di guide vanes fissi, liberi o controllati.

Figura 1.28: Angolo di sweep A=-7.5°.

Le turbine con guide vanes fissi presentano efficienze minori a causa delle inevitabili
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incidenze molto elevate, necessarie per mantenere la simmetria tra intake e exhaust. In
compenso il numero di parti mobili ¢ minimo, portando quindi vantaggi da un punto di vista
economico e di affidabilita. La curva di efficienza ¢ caratterizzata da un andamento

relativamente piatto, denotando un ampio campo di funzionamento.

0.7 — Wells turbine ( X;=80)
NACAO0020 6 blades
081 "Sr/ty=1 '
| — r/ly=1.48 Impulse turbine
0.5} with links
8,=17°8,=72.5°
0-4 |-
03| ,,’
0211 Impulse turbine
I [/1  without links
O-1F1 I/ \ ,=17° 6,=72.5
| ~ ¢ T2
1 B I [y Ny Ryp——
0 0-5 1.0 1.5 2.0 2.5

Va/ UR
Figura 1.29: Confronto guide vanes liberi e collegati [31].

L'utilizzo di guide vanes mobili porta, a fronte di un design piu complesso, efficienze
maggiori € un miglioramento delle incidenze sopratutto per bassi coefficienti di flusso (vedi
paragrafo 1.4).

Diverse tipologie di guide vanes mobili sono state proposte, ma la piu promettente sembra
essere quella dei /inked guide vanes di Setoguchi et al. [31]. | guide vanes di tipo singolo
liberi consistono di una lastra piana e una parte finale con curvatura ad arco di circonferenza,
incernierata lungo un asse radiale con dei fermi meccanici per limitarne l'escursione. Se
lasciati liberi dovrebbero spostarsi tra le due configurazioni scelte a causa degli effetti
aerodinamici. Si ¢ pero riscontrato sperimentalmente delle anomalie nel funzionamento dei
guide vanes a valle del rotore. Per superare questa difficolta, nei linked guide vanes, la
schiere di valle e di monte sono state collegate in modo da usare le forze agenti sulla schiera
a monte per ruotare anche quella a valle. Con questo accorgimento sono state aumentate
notevolmente le prestazioni rispetto alle macchine con guide vanes singoli liberi
raggiungendo efficienze superiori al 50% (Figura 1.29). Si nota inoltre che I'ampio campo di
funzionamento rende possibile lavorare a basse velocita di rotazione della girante e
conseguentemente a una forte riduzione delle emissioni acustiche rispetto ad altri tipi di

girante.
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Figura 1.30: Efficienze dei sistemi OWC a seconda della turbina

impiegata [31]
Inoltre per questo tipo di macchina si ha una differenza di pressione tra intake e exhaust
molto bassa, quindi una maggiore escursione della colonna d'acqua rispetto rispetto ad altre
macchine, questo effetto migliora il rendimento del cassone e porta a efficienze di sistema
complessive migliori di quelle ottenute con turbine Wells (Figura 1.30) [31]. Nei paragrafi
successivi verranno dati ulteriori dettagli sul funzionamento e sulle piu promettenti geometri

per questo tipo di turbine.

Doppia turbina a impulso assiale unidirezionale

Gia nei primi sistemi OWC venivano impiegate turbine a impulso unidirezionali insieme a un
sistema di valvole che rettificava il flusso da elaborare (paragrafo 1.2.3), per 1 motivi
precedentemente citati questo genere di dispositivo ¢ stato da tempo dismesso. Recentemente
perd ¢ stato proposto l'impiego di due giranti a impulso unidirezionali distinte che elaborano

separatamente il flusso in entrata e in uscita (figura 1.31), ottenendo quindi efficienze di

@ ®
Pyl
TURBINE 1 , : TURBINE 2
lut/ ) :
| T — ______,/I \\____ [esHP |
LaAnaRoy hoa
@ @® @

Figura 1.31: Schema di sistema con due giranti unidirezionali [32].

22




sistema paragonabili a quelle di giranti con flusso non alternato. Questo sistema non
necessita di valvole, ma utilizza i generatori elettrici come motori nella fase in cui il flusso
tenderebbe a invertirsi. Un modello di questo tipo ¢ stato realizzato con l'utilizzo di due
generatori a gabbia di scoiattolo connessi alla rete elettrica. I risultati sperimentali mostrano
che la potenza usata per mantenere la velocita di rotazione delle giranti nella fase di flusso in
cui non lavorano ¢ circa il 3% della potenza generata. Le efficienze riportate sono intorno al
60%, quasi il doppio di quelle di una corrispondente turbina a impulso bidirezionale con
guide vanes fissi [32]. Per quanto riguarda i dettagli sulla geometria delle turbine

unidirezionali si rimanda agli studi di Takao et Al. [33].

Turbina a impulso biradiale

La turbina a impulso biradiale proposta da Falcao et Al. [34] presenta un flusso misto con
ingresso e uscita dalla girante radiali e una zona intermedia assiale. Questa configurazione fa
uso di guide vanes mobili che non interferiscono col flusso in uscita dalla girante grazie a un
sistema di slittamento assiale. La geometria non ¢ ancora stata studiata esaustivamente: il
modello di laboratorio costruito ¢ stato testato solo per flusso unidirezionale e I'efficienza in
presenza di onde stocastiche in ingresso ¢ stata calcolata solo in modo approssimativo, ma dai
risultati ottenuti si ipotizzano efficienze intorno al 70% [34]. Questa turbina deve ancora
essere sottoposta a un processo di ottimizzazione che potrebbe portare un ulteriore

miglioramento nelle prestazioni. Infine si nota che 1'ingombro assiale risulta molto limitato e

0.85
0.8
0.75
0.7
0.65
7 06
0.55
0.5 : -
0.45 '
0.4

0 0.1 0.2 0.3 0.4
D

. 880 rpm (Ducts diameter-2.55m) - 750 rpm (Ducts diameter-2.55m) A 600 rpm (Ducts diameter-2.55n
* 450 rpm (Ducts diameter-2.55m) L 300 rpm (Ducts diameter-2.55m) TOOrpm (Ducts diameter-1.5m)
670rpm (Ducts diameter-1.5m) 600rpm (Ducts diameter-1.5m) 300rpm (Ducts diameter-1.5m)
200rpm (Ducts diameter-1.5m) — = CFD (ducts diameter - 2.55m)

— e CFD - Full-size turbine

CFD (ducts diameier - 1.5m)

Figura 1.32: Risultati sperimentali e CFD per flusso stazionario unidirezionale [34].
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lavora al meglio con coefficienti di flusso piu bassi rispetto alle altre turbine a impulso

presentate (figura 1.32).
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Figura 1.33: Schema di una turbina a impulso biradiale [34].

1.4 Geometrie promettenti per turbine a impulso bidirezionali
I principali parametri di progetto per le turbine bidirezionali sono stati studiati
sperimentalmente e ne sono stati ipotizzati dei valori ottimali [31]. Questi valori per le
turbine con guide vanes mobili collegati sono:
* Profilo delle pale rotoriche ellittico, S, /= 0.5, ¢, /S, = 0.4, y,=ys= 60°, ale= 3 e A=
-7.5°.
* Guide vane di tipo singolo, collegati, S.//, <0.65, 0, =<75° fino a 72.5°, 6;=35° fino a

17.5°.
a
'
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| | —pel 1, le— | 0 peeeeeeeeecpeccsccccccccccccccccecssecceecaeee.. ', """"" : [}
I
/ :
Y / :
~— s ;
~ ~ -::?-d::-“-‘=' _—e—— j 44444:![44

Figura 1.34: Schiera rotorica di una turbina a impulso assiale con profili ellittici.
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Con A angolo di sweep delle pale, 0, angolo che il guide vane a monte forma in uscita con la
direzione tangenziale, 0;angolo che il guide vane a valle forma in entrata con la direzione
assiale, S, e /, rispettivamente passo e corda dei guide vanes e gli altri parametri come da
figura 1.34.
I parametri ottimali trovati per le turbine con guide vanes fissi sono:
* Profilo delle pale rotoriche ellittico, S,//,=0.5, #,/S,~ 0.4, y,=y;= 60°, a/e=~ 3 e A=-7.5°.
* Il profilo dei guide vanes uguale alle turbine con guide vanes mobili, ma con
0,=0,=60°.
In figura 1.35 si ¢ riportato come esempio la geometria ottimale per le macchine con guide
vanes mobili, le rispettive velocita e incidenze per coefficiente di flusso unitario nell'ipotesi

di flusso perfettamente guidato. Si nota che in caso di guide vanes mobili il flusso a valle

|

|
—— > Velocita relativa
— p Velocita assoluta

Velocita di
e .
trascinamento
Tangente alla
camber line
——————— Direzione assiale
‘I )
e
|

Figura 1.35: Triangoli di velocita e geometria ottimale per turbina con guide vanes mobili.
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della turbina mantiene apparentemente una componente tangenziale considerevole.

Per i profili ottimali descritti vengono riportati i triangoli di velocita in funzione del

coefficiente di flusso ¢ (Fig.1.36 e 1.37) , facendo le ipotesi di flusso incomprimibile e

deviazione trascurabile. In letteratura questo tipo di turbine ¢ principalmente accoppiato a

generatori con numero di giri costante, quindi nella rappresentazione dei triangoli di velocita

per variare il coefficiente di flusso si ¢ mantenuta costante la velocita di trascinamento e si €

modificata la velocita assiale (ove non comportasse problemi di chiarezza).

Si nota che nel caso di guide vanes mobili le incidenze minime vengono raggiunte per valori

del coefficiente di flusso ¢ compresi tra 0,5 e 0,8, mentre per la macchina con guide vanes

¢=0

Triangoli di velocita

,2

$=0,4

Triangoli di velocita

4=0,6

Triangoli di velocita

G

¢=1

Triangoli di velocita

=1

Incidenze

Incidenze \

Incidenze

————— > Velocita relativa
——p Velocita assoluta
Velocita di
trascinamento
Angolo di metallo

Figura 1.36: Triangoli di velocita girante con guide vanes mobili.
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fissi le incidenze diminuiscono all'aumentare del coefficiente di flusso, fino ad annullarsi per
¢=>00 , cio¢ per velocita di trascinamento nulla o ¢,2% . Si puo affermare che per

questo tipo di geometria, lavorando con velocita di rotazione non nulla, le incidenze sono

sempre negative.

029 ——— > Velocita relativa
$=0, — = Velocita assoluta
Triangoli di velocita Incidenze cos s
Co=C WH= Wa Velocita di
- = _ \ e A
2=C3 g A 7)4‘{ trascinamento
0, i Angolo di metallo
$=0,58

Triangoli di velocita

e -
Incidenze /‘\ >\
-60,0°

$=0,88

Triangoli di velocita

$=0,88

Incidenze

$=2

Triangoli di velocita

$=2

Incidenze

Figura 1.37: Triangoli di velocita girante con guide vanes fissi.
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1.5 Caratteristiche di funzionamento

Il rendimento in questo tipo di applicazione ¢ definito come [31]:

Tw Cr
== 1.8
T ApV C,¢ (1.8)

dove:
2ApV
p (ci+ Ui) Hl zc,

C,= (1.9)
2T

P ErT T

(1.10)

CX

U,

p=—= (1.11)

Con T momento generato (N m), w velocita di rotazione (rad/s), V portata in volume
(m’/s), C, coefficiente del momento (adimensionale), C, coefficiente di input
(adimensionale), ¢ coefficiente di flusso (adimensionale), p densita del fluido elaborato
(kg/m?), ¢, velocita assiale (m/s), r, raggio medio (m), U, velocita di trascinamento al
raggio medio(m/s), H altezza della pala, z numero di pale (adimensionale), /, corda del
rotore (m). I coefficienti adimensionali usati possono essere considerati equivalenti ai piu
comuni coefficienti di spinta e di momento, con la differenza che l'area considerata per
'adimensionalizzazione ¢ quella della superficie palare anziché quella di passaggio e la
velocita del flusso ¢ considerata nel sistema di riferimento relativo. Quindi il Cr e il C, sono

il rapporto tra la forza tangenziale o assiale agente sulle schiere e quella che sarebbe

_— wvelacita relativa
— WVelocita assoluta
———» Velocita di trascinamento
—.- Componente tangenziale
—h._

Componente assiale

-}

Figura 1.38: Esempio di triangoli di velocita di una schiera rotorica con in
evidenza le componenti assiali (c,) e tangenziali (cq) delle velocita assolute.
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esercitata dalla pressione dinamica nel sistema di riferimento relativo se applicata alla schiera
rotorica in direzione tangenziale.
In figura 1.39 [31] possono essere osservati gli andamenti tipici del rendimento e dei
coefficienti adimensionali di momento e input in funzione del coefficiente di flusso per una
turbina a impulso bidirezionale con guide vanes fissi al variare del rapporto tra raggio di hub
e di tip. Si nota che il rendimento ¢ considerato nullo quando il momento generato ha verso
opposto alla rotazione della turbina. L'andamento caratteristico del coefficiente di momento
presenta una zona in cui risulta negativo e che puo essere spiegata osservando 1 triangoli di
velocita.
Si esprime inizialmente la potenza generata P e il lavoro specifico L, come:
P=L,m=To (1.12)
dove m ¢ la portata in massa (kg/s). Ricordando poi I'equazione di Eulero per le turbine
[36]:
L,,=U,(co, —¢y3)=U,c (tana, —tanay) (1.13)
con a, ¢ a, angoli di flusso all’ingresso e all’uscita del rotore, c,, €c,; componenti
tangenziali rispettivamente della velocita in ingresso e uscita dal rotore (figura 1.38). Risulta
che il segno del momento generato ¢ lo stesso di U,, per:
Cor—Cos=C, (tana, —tana, >0 (1.14)
Dai triangoli di velocita di figura 1.37 si nota che per la geometria considerata ( ¢, —cg, )
risulta nullo fino a un coefficiente di flusso di circa 0,3 nonostante sia stato ipotizzato un
flusso perfettamente guidato. Superata questa zona di funzionamento il rendimento raggiunge
un picco e poi inizia a decrescere senza mai presentare diminuzioni repentine e fenomeni di
stallo in quanto, come gia spiegato nel paragrafo 1.4, gli angoli di flusso hanno un andamento
asintotico all'aumentare del coefficiente di flusso, portando quindi a una continua
diminuzione dell'incidenza.
Per quanto riguarda la potenza generata al variare del coefficiente di flusso con velocita di
rotazione costante si nota che ricavando il momento da (1.10), sostituendolo in (1.12) e

definendo la costante:

KZ%pU;HZrz (1.15)

si ottiene:
P=KC,(¢*+1) (1.16)
Rendendo quindi superflua la definizione di ulteriori coefficienti o grafici per osservarne

I'andamento.
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Un'altra caratteristica degli approcci attualmente considerati ¢ che le schiere sono
perfettamente simmetriche rispetto alla gola del rotore, in modo che il flusso in entrambi
sensi incontri le stesse geometrie. Per questo motivo il cambiamento di un angolo di metallo
a monte della gola porta necessariamente al cambiamento del corrispettivo a valle,

introducendo quindi forti limitazioni progettuali.
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2 Modellazione di una turbina a impulso

In questo capitolo verranno esposti i passi fatti per arrivare alla definizione di uno strumento
capace di simulare le caratteristiche di funzionamento di una turbina a impulso bidirezionale
installata in un sistema OWC. L'oggetto principale di questa analisi ¢ il comportamento della
turbina; si € quindi deciso di adottare alcune semplificazioni nella modellazione del
comportamento idrodinamico del cassone a monte, concentrandosi sulla conversione
dell'energia marina in energia meccanica tralasciando quindi i rendimenti e le problematiche
legate alla trasformazione di questa energia in energia elettrica.
Il primo passo nella studio delle turbine ¢ la determinazione dei parametri di progetto. In
questo caso caso si € scelto di definire i principali fattori geometrici in modo da poterne
osservare gli effetti sulle prestazioni della macchina:

* Gli angoli di metallo delle schiere

* Il raggio di tip, il rapporto tra raggio di Aub e di tip

» Latip clearance (toicwr)

* Il numero di pale del rotore e degli statori (Z, e Z)

* Il rapporto tra spessore massimo della pala (¢) e la corda (/)

* Lavelocita assiale (¢,) e di rotazione di progetto della turbina (w)
Da tali fattori sono facilmente ricavabili il raggio di hub, il raggio medio 7, ,il passo s ¢ la
velocita di trascinamento al raggio medio U,,:

T ipF ctear T hub
’”m:% @.1)
2nr,
s= 7

U,=or, (2.3)

(2.2)

2.1 Calcolo della geometria e dei triangoli di velocita

Per completare la definizione geometrica della palettatura si deve stabilire la forma della
camber line, la distribuzione dello spessore e la corda di ogni schiera.

Le correlazioni sperimentali usate prevedono 1'utilizzo delle condizioni del flusso a un raggio
di riferimento definito come media aritmetica dei raggi di hub e tip dei rotori e degli statori,
la geometria delle pale e il calcolo dei triangoli di velocita sono quindi riferiti alla superficie
cilindrica concentrica all'asse di rotazione e avente raggio pari al raggio medio.

La camber line deve essere simmetrica rispetto al punto medio come spiegato nel capitolo 1.
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Pertanto, tra le geometrie collaudate e descritte in letteratura, le alternative possibili sono le
camber paraboliche e circolari. Si sono scelte le prime per le minori deviazioni del flusso in
uscita, caratteristica fondamentale per una schiera rotorica con deflessione elevata come
quella di una turbina a impulso.
Anche la distribuzione di spessore deve risultare simmetrica rispetto alla sezione di gola,
questo parametro perd non viene considerato nelle correlazioni sperimentali e per poterne
valutare gli effetti ¢ necessaria una simulazione almeno bi- o tridimensionale del flusso nel
vano interpalare.
La corda assiale di ogni schiera ¢ stata determinata usando il criterio di Zweifel che stabilisce
il rapporto ottimale tra carico palare tangenziale reale Y e ideale Y.
Il carico palare puo essere calcolato come:

Y=psc,(co+cy)=psc:(tana,+tana,) (2.4)

Il carico palare ideale invece ¢ definito come:

1 1
Y,.dz(pm—pz)bzipscibzzpscicosz(az)b (2.5)

L'espressione del criterio di Zweifel quindi ¢:

%:2 % cos’ a, (tan a,+tan a,)~0,8 (2.6)

Da cui noti gli angoli di flusso in ingresso e uscita da una schiera e il passo s, puod essere
ricavata la corda assiale b, legata alla corda / da semplici relazioni geometriche.
Supponendo che il flusso in ingresso alla turbina sia perfettamente assiale, quindi senza
prerotazione, si ha che I'unico angolo di flusso noto ¢ quello al bordo d'attacco dell'/GV, in
quanto l'angolo in uscita ¢ funzione della deviazione e a sua volta determina gli angoli in
ingresso e uscita delle schiere successive.
La deviazione ¢ di una schiera di turbina & stata descritta da diverse correlazioni, tra cui
quella di Carter e Hughes, nella quale viene data in funzione del rapporto passo-corda e
dell'angolo di camber 6, secondo la formula:

d=mOsll (2.7
dove m ¢ un coefficiente funzione dell'angolo di stagger (figura 2.1).
Note le deviazioni del flusso il calcolo dei triangoli di velocita risulta immediato. Di seguito
si riportano le relazioni tra 1 vari angoli di flusso e velocita, facendo riferimento alla
nomenclatura in figura 1.35.

0, =0,=0,5p (2.8)

— CX
=T (o) (2.9)
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Cor=2¢C, tan((xz) (2_10)
wg,=¢e,—U,, (2.11)

B,=arctan (w,,/c )=arctan[tan (o,,)—®'] (2.12)

cx
szm (213)

Bs=¥:=0zor (2.14)

Cx
WS:W (2.15)

wy,=c, tan(B;) (2.16)
Co3=Wo;—U,, (2.17)

o, =arctan (cq,/c,)=arctan[tan (B;)—® '] (2.18)

c)(
c,=—— (2.19)

cos( o)
0.13 T ) T T T
: Folinomiale approssimante
L\\ Punti estratti dal grafico ariginale
|:| 11 - 'n-"‘.““L ......................................................................................... —
\\\f : - B
poe =—(2.79107%)x7 +(4,20 - 107" )x" —2,58 x +123
PN : : :
: . : _ : _
: M, : : : :
[ = T T e e .
: : e 5 ; :
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-
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Figura 2.1: Coefficiente di correlazione di Carter e Hughes per camber line parabolica.

2.2 Correlazioni per le schiere acceleranti

Data la geometria particolare della palettatura in esame, originata dalla necessita di rispettare
la simmetria rispetto alla sezione di gola, si ¢ deciso di studiare le perdite e le prestazioni di

ogni schiera ricorrendo a correlazioni sperimentali. Per le schiere acceleranti (OGV e rotore)
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sono state considerate le correlazioni di Soderberg, di Ainley-Mathieson e alcune loro
varianti.

Queste correlazioni, basandosi su un elevato numero di dati sperimentali, esprimono le
perdite attraverso la schiera in funzione di un numero limitato di parametri. I coefficienti
utilizzati per descrivere queste perdite possono essere di diverso tipo, nel caso della

correlazione di Soderberg viene usato il coefficiente di perdita entalpica:
hz_hzs _ hz_hzs

$ior=

1 - ho,—h, (2.20)
2
_hs_h3s_ h3_h3s
ROT %Wi hoye—hy  (2:21)

con h entalpia, il pedice s riferito allo stato in cui si troverebbe il fluido dopo una
trasformazione isentropica e il pedice rel/ allo stato nel sistema di riferimento relativo del
rotore.

La correlazione di Ainley-Mathieson utilizza 1 coefficienti di perdita di pressione totale p,

definiti come;:

Pou—Po

Yior= Po— P> (2.22)
Yy = Poorel ™ Posrel
kot Pozrel— P3 (2.23)

che, trascurando gli effetti di comprimibilita, possono essere riscritti:

y _Pu—Pn
er— o, (2.24)
Epcz

Y _ Pore — Pozrel
ROT™ 5 (2.25)

Ep CW;

2.2.1 Correlazione di Soderberg
I parametri in funzione dei quali vengono espresse le perdite in questa correlazione sono:
* la deflessione del flusso attraverso la schiera (€)
* laspect ratio (H/b)
* il rapporto tra spessore massimo della pala e corda (#/)
* il numero di Reynolds (Re)
* l'incidenza (i)

La correlazione ¢ valida per turbine che hanno il rapporto passo/corda ottimale secondo il
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criterio di Zweifel.

Soderberg definisce un coefficiente di perdita nominale ¢ che rappresenta le perdite per una
schiera equivalente a quella in esame, ma con aspect ratio pari a 3, incidenza nulla e che
lavora con Re=10°. & ¢ funzione unicamente della deflessione e del rapporto tra spessore

massimo della pala e corda secondo la relazione data dal grafico di figura 2.2.

t1=10.15
t1=020
t1=030

—0.18

Coefficiente di perdita, {*

10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120 130
1 1 1 1

1

Deflessione, €, gradi

Figura 2.2: Grafico principale della correlazione di Soderberg.

Successivamente viene applicata una correzione per pale con aspect ratio diverso da 3, per le
schiere statoriche:

E+1=(E7+1)(0,993+0,0216/H) (2.26)
e per schiere rotoriche:

E+1=(E7+1)(0,975+0,075b/H) (2.27)
Un'ulteriore correzione viene adoperata per considerare il Re effettivo:

E,=¢,(10°/Re)"™ (2.28)

Si ricorda che il numero di Reynolds impiegato da Soderberg ¢ calcolato come (riferendosi a

uno statore con sezione di uscita indicata dal pedice »):

con u viscosita dinamica e il diametro idraulico D, calcolato come:

_ 25 Hcos(a,) 530
" scos(on)+H (2.30)
Infine un coefficiente moltiplicativo delle perdite per incidenze non nulle ¢ fornito in figura
2.3.

Hawthorne [3] da una semplificazione analitica della correlazione di Soderberg:
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&,=0,025[1+(e/90)°] (2.31)
&=¢,[1+3.2b6/H] (2.32)

dove &, sono le perdite di profilo.
L'espressione analitica rappresenta bene le curve date da Soderberg per basse deflessioni del
flusso, ma risulta inaccurata per palettature con alte deflessioni come quelle tipiche delle
turbina a impulso.
Una correzione approssimativa per includere l'effetto della tip clearance consiste nel
moltiplicare le perdite finali per il quadrato del rapporto tra altezza del canale meridiano e
altezza della pala [35].
Soderberg implica che la forma dei profili impiegati abbia un effetto limitato sulle prestazioni
della schiera e che il grado di reazione o I'angolo di sfagger non siano rilevanti fintanto che
viene scelto il rapporto passo corda ottimale [36], infatti nella correlazione non compare

nessun termine influenzato da queste caratteristiche.

13 T T T T T T
t/l = 30%
1251 th=26%|
ti=15%
= 12F —
=
o
o
=
ERALLS -
=
2
=
= 11+ —
=
i}
=
= 105} 4
'] - -]
0.95 1 1 I 1 1 I
-40 -20 0 20 40 B0

Incidenza {gradi)

Figura 2.3: Correzione per incidenza non nulla della correlazione di Soderberg.

2.2.2 Correlazione di Ainley-Mathieson

Il metodo per stimare le prestazioni di turbine assiali che ha avuto la maggiore diffusione
nell'ultimo secolo fu pubblicato nel 1951 da Ainley e Mathieson.
In questa correlazione il numero di parametri considerati risulta abbastanza elevato. Le

perdite vengono espresse infatti, oltre che in relazione alle condizioni del flusso nel vano
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interpalare e ai coefficienti aerodinamici, anche in funzione di:
» grado di reazione
* rapporto tra spessore massimo della pala e corda (#//)
* tipo e dimensione della tip clearance (t.)
* rapporto passo corda (s/l)
* numero di Reynolds (Re)
* aspect ratio (H/b)

* incidenza (i)

A differenza della correlazione di Soderberg, dove non viene fatta nessuna differenziazione

tra le varie tipologie di perdite, Ainley e Mathieson calcolano separatamente le perdite di

profilo, le perdite secondarie e le perdite al tip.

Le perdite di profilo sono le perdite dovute allo sviluppo e alle separazioni dello strato limite

sul profilo palare che avrebbero luogo anche in un flusso uniforme e bidimensionale

attraverso una schiera [38].

Ainley e Mathieson esprimono il coefficiente di perdita di profilo a incidenza nulla con la

formula:

Yp(iZO):[Yp(a]=0)+(0"]/a2)2(Y Yp(a,:o))](tlovzl)all

ploy=a,)

Drading Stream Surface

“ (2.33)

Tipwall Passage Vorlex / Tip-Leakage Vorlex

Separation Bubble \\

Inlet Flow

Tipwall

Direction of

Suction Side Leqg of
Horse-Shoe ‘-u’c?r?ex Hubwall Passage Vortex

Figura 2.4: Flussi secondari tipici di una schiera di turbina assiale.

Hubwall

Rotation
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dove a; e a, sono gli angoli di flusso in ingresso e uscita dalla schiera (relativi nel caso di
schiera rotorica), ¢ ¢ lo spessore massimo della pala, / ¢ la corda, Y ,q=0) € ¥ p(e,=, sono
rispettivamente i coefficienti di perdita di profilo di schiere equivalenti con flusso in ingresso
assiale (Ypwi-0) € flusso perfettamente specchiato (Ypwi-a1), dati in funzione dell'angolo di

flusso in uscita e del rapporto passo corda secondo la relazione in figura 2.5.
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Figura 2.5: Grafici principali della correlazione di Ainley-Mathieson.
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Le perdite secondarie sono risultato delle disuniformita del flusso tridimensionale nel vano

palare, in particolare sono dovute all'interazione degli strati limite di cassa e mozzo con le

pale e 1 gradienti di pressione del vano interpalare[38]. I principali fenomeni causati da

questa interazione sono i vortici di passaggio e il vortice a ferro di cavallo (figura 2.4 [58]).

Il coefficiente di perdita secondaria Y; viene dato come :

? cos’(at,)
cos’(a.,,)

dove C; ¢ il coefficiente di lift, a,, ¢ I'angolo di flusso medio e 4 (figura 2.6)¢ un coefficiente

Y =nC (s (2.34)

funzione di:

(451 4,)°
=270 (o,
¢ l+(rhub/rtip> ( 35)

Si ricorda anche che:

OLm:arCta'n (Cenz/cxm> (236)

C,= 2% (tana,+tan o, )cosa, +Cptana,, (2.37)

_ Poi— P
CD—(s/l)i2 cosa,, (2.38)
5 PuCn

2
con can € Cy Tispettivamente componenti tangenziale e assiale della velocita media c,, tra la

sezione di ingresso e quella di uscita [36].

003 ! . !

0.0z

Lambda

0.01

0 i i i i
0 01 0.z 03 0.4 0s
Cy

Figura 2.6. Andamento del coefficiente 1.
Le perdite al tip sono le perdite associate al trafilamento del flusso al tip della pala causato

dalla differenza di pressione tra suction side e pressure side. Anche in questo caso vengono
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generati dei vortici tridimensionali visibili in figura 2.5.
Vengono rappresentate nella correlazione dal coefficiente Y. :

YC:BQCLz(l/s)zw (2.39)

H cos’(a, )

dove il coefficiente B ¢ pari a 0,5 per palette senza tettuccio e 0,25 altrimenti.
Nonostante le perdite al tip e le perdite secondarie siano strettamente legate da un punto di
vista teorico [39] gli autori della correlazione sottolineano la convenienza di mantenerle
separate per scopi di analisi delle fonti di perdita nello stadio. Nelle perdite espresse da Y
sono incluse invece, le perdite dovute agli attriti sul mozzo e sulla cassa oltre alle perdite
secondarie propriamente dette. Questa scelta viene giustificata dal fatto che lo studio di
queste perdite risulterebbe rilevante solo nel caso in cui lo spazio tra una schiera e la
successiva fosse molto grande [38].
Rispetto a quella di Soderberg la correzione per incidenza non nulla di Ainley risulta piu

accurata, ma anche piu complessa.

Mach in uscita < 0.5
Re=2+10°

Coefficiente di incidenza per le perdite di profilo

-4 -3 -2 -1 0 1 2
Incidenza / Incidenza di stallo

Figura 2.7: Correzione per incidenza non nulla.

I1 primo passo consiste nel determinare l'incidenza di stallo per una schiera equivalente,ma
con rapporto passo corda s//=0,75. Il rapporto tra 1'angolo di flusso in uscita reale e 1'angolo

di flusso della schiera equivalente ¢ dato dal grafico di figura 2.8b. L'incidenza di stallo per
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Incidenza di stallo della schiera equivalente
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Figura 2.8: Grafici per il calcolo dell'incidenza di stallo.
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la schiera equivalente puo essere ricavata dal rapporto tra gli angoli di flusso in ingresso e
uscita dalla schiera equivalente(figura2.8a).
Infine si applica una correzione basata sul rapporto passo corda e lI'angolo di flusso in uscita
per trovare l'incidenza di stallo reale (figura 2.8c) dalla quale ¢ possibile determinare il
coefficiente moltiplicativo per correggere le perdite di profilo (figura 2.7).
Per numeri di Re diversi da quello di riferimento Ainley e Mathieson operano una correzione
sul rendimento totale a totale (7,) di stadio, basandosi sul numero di Reynolds in uscita dallo
stadio:

(1-m,)cRe " (2.40)
Un'altra possibilita ¢ rappresentata dalla correzione data da Dunham e Came [40] che si
applica invece direttamente ai coefficienti di perdita Y, e Y, per la singola schiera:

(Y ,+Y)cRe " (2.41)
Molti adattamenti di questa correlazione sono stati presentati dalla sua pubblicazione ad oggi
(Dunham-Came [40], Kacker-Okapuu [41], Moustapha-Kacker [42]). Queste modifiche
tendono ad aggiustare 1 risultati considerando il progresso tecnologico nel campo delle
turbine a gas: sono ad esempio proposte perdite per urti in uscita, correzioni per turbine
transoniche, per le tecnologie di raffreddamento impiegate e coefficienti riduttivi delle

perdite per i miglioramenti delle caratteristiche aerodinamiche degli ultimi decenni.

2.3 Correlazione per I'OGV (schiera decelerante)

Lo statore che il flusso incontra a valle del rotore ¢ una schiera decelerante e funziona quindi
da diffusore. Si ¢ pertanto deciso di proporre per questa schiera l'applicazione delle
correlazioni di perdita e prestazioni normalmente utilizzate per i compressori. La presenza di
questa schiera potrebbe essere evitata in una turbina progettata per una velocita assiale fissa
regolando l'angolo di metallo in uscita del rotore. Nel caso delle turbine a impulso
bidirezionali per applicazione in sistemi OWC risulta invece importante a causa della forte
variazione della componente di velocita tangenziale in uscita dal rotore e indispensabile al
funzionamento nel caso di flusso invertito. Si puo dire infatti che quando il flusso risulta
invertito anche le schiere statoriche cambiano la propria funzione da IGV a OGV e viceversa.
Le perdite in questo tipo di applicazione sono espresse generalmente da coefficienti di

perdita di pressione totale ( ®6r e (v ) o dal coefficiente di drag equivalente Cp,:

. _Pu"Pon
Do =T (2.42)

2

Loe
291
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c :Pm_poz
GV 1 5 (2.43)

2P

C = S(P(n _poz)cosam
Deq ™ 1 (2.44)

5 pc,

2.3.1 Correlazione di Lieblein

La correlazione di Lieblein si basa sullo studio dell'ispessimento dello strato limite,
dell'eventuale separazione di quest'ultimo e degli effetti sullo spessore della scia in un elevato
numero di test sperimentali. Lieblein esprime l'ipotesi generale che lo spessore della scia e le
perdite di pressione totale siano proporzionali alla magnitudine della diffusione che ha luogo
sul lato in depressione della pala. Quest'ipotesi ¢ basata sulla considerazione che le lo strato

limite della suction side apporta il contributo maggiore allo spessore della scia.

004

00z

Spessore della scia/corda

Fattore di diffusione
Figura 2.9: Relazione tra spessore relativo della scia e fattore di diffusione.

I1 fattore di diffusione D ¢ definito come il rapporto tra velocita massima raggiunta sul lato in

depressione della pala c,.. € la velocita in uscita c; ed & legato allo spessore della scia 6,

dal grafico in figura 2.9 o dalla relazione analitica:
0 0,004

2=
[ 1-1,17In(c

o] @49)

max, s

Da questa relazione si nota che per il caso limite 0,//->c0 il fattore di diffusione tenderebbe
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L

a olL7~9 35 mentre il limite pratico risulta tra 1,9 e 2 [35].

e
Infine la relazione semplificata tra 0,/ e coefficiente di perdita di pressione totale ¢ data
come:

2
cos o

0=2(0,/1)(1/s)—5— (2.46)
cos a,

per la dimostrazione dettagliata si rimanda a [43].

Nel caso non sia noto I'andamento della velocita sulla suction side, viene definito un fattore
di diffusione equivalente D., per approssimare D. D,, viene calcolato soltanto dalle
condizioni all'imbocco ¢ all'uscita della schiera. Lieblein stabili anche una correlazione
analitica per calcolare questo fattore in condizioni di incidenza nominale espressa
dall'equazione:

cos
D, = cosoc? [1,12+0,61(s/1)cos’ a, (tana, —tana,)] (2.47)

A incidenze maggiori di quelle nominali invece puo essere usata l'espressione:

cosa
D,,= cosoc? [112+k,(i—i,,)"*+0,61(s/])cos’ o, (tan o, —tanat,)] (2.48)

dove k; ¢ specifico per il tipo di palettatura, ad esempio per palette C.4 ad arco circolare ¢
pari a 0,007 o per le NACA 65-(Ayo) ¢ 0,0117.

Questa correlazione ¢ ancora oggi molto diffusa nell'analisi preliminare delle perdite di
pressione totale e il limite di stallo nei compressori assiali subsonici. Per essere utilizzata
nello studio di stadi transonici € necessario impiegare anche le modifiche proposte da Swann

[44] per includere le perdite dovute agli urti.

2.3.2 Correlazione di Howell
La correlazione di Howell [45] si basa sull'assunzione che la deflessione del flusso attraverso
una schiera alla quale si incorre nel fenomeno di stallo (¢,) dipenda unicamente dalla
deflessione nominale € secondo la relazione:

€,=1,25¢" (2.49)
Questa assunzione ¢ considerata un buon compromesso tra alternative eccessivamente
ottimistiche o pessimistiche [35].
Il primo passo nell'applicazione della correlazione consiste nel ricavare 1'angolo di flusso in
uscita dalla schiera in condizioni nominali o, , noti gli angoli di metallo della schiera,

dalla seguente relazione:
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=m0(s/l)" (2.50)

con §* deviazione in uscita dalla schiera in condizioni nominali, » =1 per flusso in

ED_ ..................... L R R EREEEEEEEE R e .
: : : s/=0.5 |

sl=1.0

sll=1.5
A0k N L e

5]
]

)
()

Deflessione in condizioni narminali in gradi

0 1 I i
-10 10 30 a0 70
Angolo di flusso in uscita in condizioni nominali in gradi

Figura 2.10: Funzione per il calcolo della della deflessione nominale.
ingresso assiale e n =0,5 altrimenti, 8 angolo di camber e m dato dall'espressione:

m=0,23(2all)’+0; /500 (2.51)
dove a ¢ la distanza dal leading edge a cui la linea di camber si discosta maggiormente dalla
corda [35]. Nel caso l'angolo o, risulti compreso tra nel range tra 0° e 40° ¢ possibile

usare l'espressione analitica:

* *
tano, —tano, =

1,55
T+155/1 272

In caso contrario viene descritto come funzione dell'angolo di flusso in uscita in condizioni
nominali o, e del rapporto passo/corda dal grafico di figura 2.10 [46].

Dall'angolo in uscita e dalla deflessione ¢ facile ricavare l'angolo di flusso in ingresso e

I'incidenza nelle condizioni nominali.
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Figura 2.11: Grafico principale della correlazione di Howell.

La deviazione reale e il coefficiente di drag equivalente per le perdite di profilo Cp, vengono
espresse in funzione del rapporto tra deflessione nominale e la differenza tra incidenza reale,
determinata dalle condizioni del flusso a monte, e 'incidenza nominale (figura2.11).
I coefficienti di drag equivalenti per le perdite secondarie Cp, € per le perdite per attrito con il
mozzo ¢ la cassa Cp, vengono dati analiticamente dalle espressioni:

C,=0,018C, (2.53)

Cp=0,02s/H (2.54)
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2.4 Equazioni descrittive del moto ondoso e del sistema OWC

Come osservato nei paragrafi precedenti attraverso correlazioni sperimentali, noti i triangoli
di velocita, ¢ possibile prevedere le prestazioni di una turbina a impulso. Nei sistemi OWC ¢
chiaro che la velocita del flusso elaborato dalla turbina sia determinata dal moto della
colonna d'acqua interna e quindi dalle onde incidenti. Meno evidente ¢ che il moto della
colonna d'acqua interna ¢ a sua volta funzione delle prestazioni della turbina, in quanto la
pressione interna alla camera € uno dei termini che appaiono nella sua equazione di moto.
Questa relazione pud essere visualizzata con un semplice esperimento mentale: basti
immaginare la differenza tra il comportamento di un bicchiere capovolto e immerso
nell'acqua e uno con un buco sul fondo. Nel primo il livello di acqua interno salira
leggermente in funzione della profondita a causa dell'aumento di pressione e quindi della
densita dell'aria intrappolata. Nel secondo il livello salira di pari passo con la profondita,

senza causare un aumento tangibile della pressione dell'aria nel bicchiere. Quindi, per

_1 z |_:5 Air turbine
‘J L Float

-

Air chamber -

}f'(i'} ﬁ{f}

Figura 2.12: Schema di sistema OWC [31].
turbine che provocano un'elevata resistenza al passaggio del flusso (in altre parole

caratterizzate da alte differenze di pressione tra aspirazione e scarico), l'escursione della
colonna d'acqua interna risultera minore.

Diversi sono 1 modelli proposti per esprimere analiticamente il comportamento dei sistemi
OWC e in particolare 1'equazione di moto della superficie della colonna d'acqua.

I1 piu diretto ¢ probabilmente quello utilizzato da Setoguchi et Al. [31], che riferendosi a
figura 2.12 e applicando il secondo principio della dinamica alla colonna d'acqua interna

ottiene 1'equazione:

d dh,_ L
E(PhAcE)—[pg(H h)=Apld, (2.55)
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con A, superficie trasversale del cassone e 4p differenza di pressione a cavallo della turbina.
Si considera poi 4p come funzione della velocita all'imbocco della turbina v, a sua volta

legata alla velocita del pelo libero interno dalla relazione:

_ dh
vt—(Ac/At)E (2.56)

con A area all'imbocco della turbina. Si conclude quindi che:

Ap _ . dh
o =/() @57)
La funzione f viene ricavata dalla curva caratteristica della turbina. Infine l'equazione 2.55
puo essere riscritta come:
d’h _ dh
h—+(—
dt’ ( dt

dh

7 )—g(H—h)=0 (2.58)

2

) +/(
Si ottiene cosi l'equazione di moto del pelo libero in funzione dell'altezza delle onde
incidenti. Si nota pero che tale equazione risulta essere del tipo differenziale non lineare sia
nel termine dell'accelerazione che in quello della velocita.

In questo approccio non vengono considerate né l'attenuarsi delle onde di pressione alla
profondita considerata, né la quantita di moto della massa entrante e uscente dal sistema.
Inoltre I'aria nel cassone viene considerata come un fluido incomprimibile nella relazione tra
v, € V. e non viene espressa la legge che lega H all'effettiva altezza della superficie marina nel
caso di struttura galleggiante.

Un altro approccio ¢ quello del pistone o piatto rigido che applica il secondo principio della
dinamica solo alla parte superiore della colonna d'acqua [47].

I1 cassone ¢ fisso rispetto al fondale marino e quindi all'altezza del mare in quiete. L'acqua ¢

turbine

™,

'\\ — —
N

front wall BB
\\\ e o — — M
P(t) + Pa
f L
Incident | v © m(t),V(t) back wall

- ——

waves PR Y e 4|,
— M =0 I [ | o2
|

|

Figura 2.13: Schema di un sistema a colonna d'acqua oscillante.
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considerata come un fluido incomprimibile e le dimensioni dell' OWC come piccole rispetto
alla lunghezza d'onda incidente, rendendo quindi possibile applicare la teoria lineare per le
onde. Le dimensioni della parete posteriore del cassone sono considerati sufficienti a
provocare una completa riflessione dell'onda.
Scelta l'altezza del volume di controllo 4,, le forze agenti su di esso possono essere divise in:
» forza di eccitazione f; , dovuta alla pressione idrodinamica causata dall'onda incidente
» forza idrostatica f;..., dovuta alla pressione idrostatica
» forza idrodinamica f,.4, causata dalle onde radianti prodotte dall'oscillazione del pelo
libero interno [48]
» forzaf, , dovuta alla pressione interna al cassone
L'equazione del secondo principio risulta quindi:
mE=f,*f at [ st _fp (2.59)
Considerando un'onda incidente con altezza rispetto al livello del mare in quiete descritta

dell'equazione:

H
MNonaa = ©08 (kx—ot) (2.60)

con x coordinata nella direzione di propagazione dell'onda e k£ numero d'onda, per la teoria
lineare delle onde la componente dinamica del campo di pressione associato diminuisce
allontanandosi verticalmente dal pelo libero in funzione della profondita del fondale 4

secondo la relazione:

cosh k(h+z)

cosh (kh) (2.61)

pwave: p g nanda

La forza eccitante f, alla profondita dell'imbocco del cassone e considerando l'ipotesi di
completa riflessione dell'onda puo quindi essere scritta facendo riferimento a figura 2.13 [47]

come:

coshk (h —d)

=A H
fe cpg COS(U)t"‘CP) COSh(kh)

(2.62)

La forza idrostatica puo essere calcolata come:
f =408 (d —2) (2.63)
Si nota che la formula ¢ indipendente dallo spessore del volume di controllo scelto, infatti nel

caso di spessore non infinitesimo si ha che:
f/;stat:Acp g[d _(Z_ha>:|: fhstut+Acp gha (264)
Si dovrebbe considerare anche la forza peso (equazione 2.65) che ha perd verso opposto

rispetto alla forza idrostatica, rendendo quindi la somma /' peso T S hsie indipendente da A, .
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S o= AP g (2.65)
La forza f,.. € esprimibile come:

S raa=m, 2+ B2 (2.66)
dove m, e B, sono i coefficienti di massa aggiunta e di smorzamento.
La forza esercitata dall'aria sovrastante f, puo essere scritta semplicemente come:

Sf,=4.Ap (2.67)

con Ap differenza di pressione a cavallo della turbina. Per la precisione la forza agente sulla
superficie superiore del volume di controllo ¢ data dalla pressione interna al cassone per la
superficie dell'acqua, ma scrivendo la pressione come somma di 4p e pressione atmosferica
si nota che anche nelle forze agenti sulla superficie inferiore del volume di controllo si
avrebbe un contributo uguale e opposto. La pressione interna p viene espressa, supponendo

una curva caratteristica della turbina lineare, in funzione della portata elaborata come:

. _KD
mt:Tp (2.68)

con N numero di giri, D diametro della turbina, K costante per la particolare turbina in esame.

A sua volta la portata in massa elaborata dalla turbina puo essere scritta come:

. d (paria V) _ d z dparia
m_T_pariaAcE _(VO_ZAC) dt

(2.69)

con il volume d'aria interna V=V ,—z 4, e V, volume d'aria in condizioni di quiete.
Considerando l'aria come un gas perfetto, le trasformazioni di compressione ed espansione
isentropche [49] e supponendo che V;>>zA. si pud quindi scrivere l'equazione
differenziale che lega la pressione interna alla velocita del pelo libero interno:

KD Vodp dz

N p Cz dt:pariaz (270)

Una volta espresse tutte le forze dell'equazione 2.59 in funzione della posizione del pelo
libero interno e delle sue derivate si ottiene 1'equazione di moto.

La principale limitazione di questo modello ¢ che per ottenere i coefficienti m, e B, sono
necessari studi sperimentali per ogni geometria del cassone, frequenza dell'onda incidente e
spessore del volume di controllo considerato. Inoltre la semplificazione della turbina a un
sistema lineare impedisce uno studio approfondito di quest'ultima e risulta non applicabile
nel caso di turbine con rilevanti comportamenti non lineari (turbine a impulso o turbine Wells

con modello di stallo dinamico).
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2.5 Modello di stallo dinamico

I primi studi e modelli di questo fenomeno risalgono agli anni '70 (Gormont, 1973) ed erano
principalmente pensati per le pale di elicottero, successivamente ¢ stato studiato anche nelle
turbine eoliche ad asse verticale (Noll e Ham, 1980 e Strickland et Al., 1981).

I profili aerodinamici soggetti a un cambiamento dell'angolo di attacco del flusso mostrano
un comportamento di stallo diverso da quello che si osserverebbe nella stessa situazione
mantenendo fisso l'angolo di attacco. Infatti nel caso in cui si verifichi un repentino
cambiamento dell'angolo di attacco si ha inizialmente la formazione di un vortice al /eading
edge della suction side che una volta sviluppatosi viene trasportato dal flusso. Questo vortice
migliora le caratteristiche aerodinamiche del profilo, contribuendo alla forza di lift e
ritardando lo stallo [50]. Presto pero il vortice diventa instabile e si stacca dal profilo alare,
portando a un immediato cambiamento delle caratteristiche del flusso sulla pala e allo stallo.

Questa instabilita risulta particolarmente pericolosa e pud portare se trascurata a carichi e

2.0 — . : .
1.5¢ N
2 %..\ ¥
1.0 .
- \Z
= 05}
Q
0.0+ i
05l dynamic lift
—e— static lift
-1.0 - | s i .
-10 0 10 20 30

angle of attack a [°]
Figura 2.14: Confronto tra coefficiente di lift in un flusso stazionario e uno con angolo con direzione
variabile.

vibrazioni non previsti. Il fenomeno di stallo dinamico risulta piu accentuato per
cambiamenti dell'angolo di attacco maggiori e riveste infatti un ruolo fondamentale nello
studio di pale per elicotteri, turbine eoliche ad asse verticale, turbine Wells e nel volo degli
insetti.

Il modello per rappresentare questo fenomeno pud essere espresso da una correzione
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dell'angolo di attacco per la determinazione dei coefficienti aerodinamici. Di seguito si
riporta il modello come implementato da Strickland et Al. [52]

Si definisce un angolo di attacco equivalente a,, espresso come :

Cao
—— (2.71
W‘ @.71)

dove a ¢ I'angolo di attacco reale, S, ¢ il segno della derivata rispetto al tempo dell'angolo
di attacco, K1 ey sono dei coefficienti definiti come:
K,=0,75+0,25S, (2.72)
y=1,4—6(0,06—¢/C) (2.73)
In pratica il modello cerca di rappresentare in modo semplificato l'isteresi nel comportamento

aerodinamico visibile in figura 2.14 [51].
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3. Sviluppo di PATIOS

In questo capitolo viene riportato il processo di implementazione in ambiente Matlab delle
correlazioni e modelli precedentemente descritti. Il primo strumento elaborato ¢ stato un
simulatore stazionario per la turbina a impulso bidirezionale. Successivamente si € costruito
un modello Simulink che considerasse anche le interazioni tra cassone, turbina e onde
incidenti. Infine ¢ stato fatto uno studio CFD della schiera rotorica in modo da poterne
confrontare i risultati con quelli ottenuti dagli strumenti sviluppati. L'insieme degli strumenti
realizzati ¢ stato denominato PATIOS (Performance Analysis Tools for Impulse-turbines in

OWC Systems).

3.1 Realizzazione del codice stazionario

Il primo strumento di simulazione realizzato ¢ un programma scritto in codice Matlab, nel

quale sono state integrati i calcoli e le correlazioni dati nei paragrafi dal 2.1 al 2.3 (codice in

Angoli di metallo [°]
Statori
01 0
02 60
63 60
04 0
Rotore
y 2 60
v3 60

Caratteristiche geometriche

Raggio di tip(m): 0,5

Rtip/Rhub: 0,8

tip clearance (m): 0,001

Numero di pale del rotore: 30

Numero di pale dello statore: 26
Frazione piana dello statore: 0 esterna
0 interna
Spessore max/corda: 0,2 rotore

0,15 statore

Velocita
Velocita di rotazione (rpm): 300
Velocita assiale (m/s): 15

Tabella 3.1: Esempio di input del codice stazionario.

appendice I).
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Il programma ¢ pensato per calcolare le prestazioni di una turbina a impulso bidirezionale per
una velocita assiale prefissata in ingresso.

I principali input delle simulazioni sono impostabili da un foglio di calcolo (esempio in
tabella 3.1). Si ¢ scelto di avere la possibilita di impostare gli angoli di metallo, in quanto
risultano essere uno dei parametri di maggiore importanza nella progettazione delle
turbomacchine e una opportuna variazione potra in futuro permettere di utilizzare il modello
anche per turbine con guide vanes controllati o liberi. Nelle caratteristiche geometriche non
viene impostata la corda delle schiere in quanto il programma calcola automaticamente e
fornisce in output il valore ottimale secondo il criterio di Zweifel (paragrafo 2.1). Si ¢ scelto
invece di poter decidere il numero di pale, in quanto risulta essere un parametro fondamentale
delle caratteristiche dinamiche del sistema, quindi determinato a seguito di studi aeroelastici e
aeroacustici in modo da ridurre al minimo i problemi legati a eventuali risonanze e

vibrazioni.

3.1.1 Digitalizzazione dei grafici

La maggior parte delle correlazioni esaminate sono ricavate da un'enorme mole di dati
misurati durante test sperimentali per i quali viene data una funzione correlante. Tale
funzione spesso non viene data sotto forma di sole espressioni analitiche, ma facendo ampio
uso di grafici. Per poter utilizzare queste correlazioni nel codice Matlab si ¢ quindi dovuto
ricorrere a un sistema di digitalizzazione dei grafici. La procedura impiegata consiste
nell'utilizzare il codice dato in appendice II sulle immagini scannerizzate dei grafici in modo
da estrarre le coordinate di un numero elevato di punti rappresentanti la funzione. Per ogni
grafico si ¢ poi realizzato un file Matlab che confrontasse varie funzioni interpolanti o
approssimanti delle coppie di coordinate cosi ottenute, ne calcolasse gli errori e le
rappresentasse graficamente, fornendo quindi tutti i dati necessari per poter scegliere il
miglior metodo di approssimazione. La funzione scelta ¢ quella che poi ¢ stata usata nel
codice principale per esprimere analiticamente la correlazione e nei grafici mostrati in questo
capitolo. Per le correlazioni che forniscono funzioni diverse al variare di dati parametri si €
effettuata un'interpolazione lineare dei valori piu prossimi a quello in esame, ad esempio in
figura 2.11 per un rapporto s/c di 0,7 si calcola 1 valori che si avrebbero per s/c=0.5 e s/c=1 e
interpolando linearmente si trova il valore desiderato. Il codice impiegato, i grafici di

riferimento e 1 dati estratti possono essere trovate in appendice II.
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3.1.2 Procedure iterative

Si puo facilmente osservare dai paragrafi 2.1 e 2.2 che I'applicazione del criterio di Zweifel
richiede la conoscenza degli angoli di flusso alle sezioni in ingresso e uscita dalla schiera
analizzata. Il calcolo dei triangoli di velocita a sua volta presuppone la conoscenza delle
deviazioni in uscita da ogni schiera, che ¢ trovata in funzione del rapporto passo/corda con la
correlazione di Carter e Hughes. Per risolvere questo problema ¢ stata implementata nel
codice una procedura iterativa, inizializzata con il calcolo del triangoli di velocita nel caso di
flusso perfettamente guidato e quindi con deviazione nulla. Come criterio per interrompere il
ciclo iterativo si ¢ impostato un errore relativo massimo sulla lunghezza della corda dello
0,1% .

Un'altra procedura iterativa ¢ stata inserita per il calcolo dell'angolo nominale in uscita
dall'OGV della correlazione di Howell (equazioni 2.50 e 2.51), nella quale 1'angolo puo essere
trovato dalla deviazione nominale nella cui espressione appare il coefficiente m a sua volta
funzione dell'angolo. Anche qui si ¢ impostato un errore relativo dello 0,1% sull'ampiezza

dell'angolo nominale in uscita dalla schiera.

3.1.3 Correlazioni impiegate

Nel codice stazionario sono state implementate tutte le correlazioni descritte fino al paragrafo
2.3. Da questa prima applicazione se ne sono valutati concretamente i limiti di applicazione.
Uno dei primi problemi incontrati riguarda l'applicazione della correlazione di Ainley-
Mathieson per il calcolo dei coefficienti aerodinamici C; e Cp dalle equazioni 2.37 e 2.38.
Trovare la differenza di pressione necessaria per il calcolo di Cp ¢ lo scopo ultimo della
simulazione e quindi non pud essere un dato disponibile per lo svolgimento della stessa.
Usando l'approssimazione di Dixon [35] si trascura il termine funzione di Cp in 2.37,
rendendo quindi la correlazione utilizzabile per il calcolo delle perdite di pressione totale.
Una seconda osservazione riguarda le correlazioni impiegate per lo studio dell'OGV. La
correlazione di Lieblein ¢ espressa in una forma che non puo essere adattata ad angoli di
incidenza negativi e, come mostrato alla fine del capitolo 1, le incidenze negative sono
caratterizzanti delle geometrie al momento in uso per questo tipo di macchina. Prevedendo la
possibilita di adattare il codice a geometrie innovative, la correlazione di Lieblein ¢ stata
comunque implementata, ma viene utilizzata solo nel caso in cui l'incidenza sulla schiera a
valle del rotore risulti positiva con lo scopo di fornire un paragone con la correlazione di

Howell che invece viene usata per il calcolo effettivo delle deviazioni e delle prestazioni

55



dell'OGV.

Per quanto riguarda le schiere acceleranti inizialmente si € valutato quale tra le varianti della
correlazione di Ainley-Mathieson impiegare e successivamente si € paragonata con i risultati
ottenuti dalla correlazione di Soderberg. In generale ogni variante ¢ stata adattata a nuovi dati
sperimentali trovati da test su turbine diverse da quelle studiate da Ainley, ad esempio la
correlazione di Kacker-Okapuu prevede correzioni per urti, flussi transonici, profili
aerodinamici di recente sviluppo e nuove tecnologie di raffreddamento delle palette.
Considerando che l'applicazione ai sistemi OWC prevede delle turbine a impulso con forti
limitazioni geometriche, condizioni ambientali tutt'altro che ideali e velocita del flusso
contenute la maggior parte di queste correzioni risultano non fondate. Si ritiene che il
campione di dati usato da Ainley possa essere piu rappresentativo, anche perché nel suo
lavoro viene fatto specificatamente riferimento a schiere di turbine con basso grado di
reazione ed alte deflessioni [38]. Come emerge poi dal paragone fatto con la correlazione di
Soderberg [36], il numero di Mach in uscita dalle schiere usate come campione da Ainley
sono inferiori a 0,6, rispecchiando quindi le condizioni di lavoro delle turbine a impulso nei
sistemi OWC. Dallo stesso paragone emerge che la correlazione di Soderberg si basa su
turbine con numeri di Mach in uscita elevati e, non considerandone 1'effetto in nessuna forma,
risulta eccessivamente ottimista nella stima delle perdite per bassi gradi di reazione (come
puo essere osservato da figura 2.4). L'unica modifica alla correlazione di Ainley-Mathieson
che ¢ stata adottata riguarda la correzione al variare del Re. Si ¢ infatti adottata la formula di
Dunham e Came, equivalente a quella di Ainley, ma presenta il vantaggio di poter essere
utilizzata sulla singola schiera anziché sull'intero stadio, permettendo quindi una divisione
delle perdite piu dettagliata e uniforme per 1 vari contributi.

Una volta applicate le correlazioni e ottenuti i coefficienti di perdita si deve utilizzare questi
ultimi per ottenere le perdite effettive.

Per semplicita si ¢ riportato il Cg, trovato con la correlazione di Howell per 'OGV nella

forma di perdita entalpica definita dall'equazione 2.20 [35]:

E‘icz)
~(s/l)cos’a,, G

Successivamente si ¢ riportato questi coefficienti di perdita a differenze di pressione totale.

Data I'equazione 2.20 ¢ facile dimostrare che:

Eczz — hy— i (3.2)
2T, T,

da cui tenendo presente la definizione del numero di Mach:
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C

M::
VERT

(3.3)

si ottiene che:

h2_h2s_ EkRMzz
r, 2

(3.4)

I1 rapporto tra la pressione totale a monte e a valle della schiera puo essere espresso come:

Po _ !
Po2 1_[(h2_h2s)k/CpT2(k_l)]

(3.5)

quindi sostituendo la 3.4 nella 3.5 si ha:

Lo c—[eRRMY2C, (k=1)]=1-[EkM212] (3.6)
Por
ricordando che k=C,/C, e R=C,-C, per la relazione di Mayer. Le stesse equazioni sono state
applicate ai risultati della correlazione di Soderberg.
Per i coefficienti di perdita di pressione totale (equazione 2.24 e 2.25) il procedimento risulta

molto piu semplice:
= +l Y pcz
Pou=Pop ) 2 (3.7)

Nota la pressione ambiente e la velocita del flusso nella sezione di scarico della turbina, si
calcola la pressione totale e successivamente si possono ricavare le pressioni statiche e totali
all'ingresso e all'uscita di ogni schiera arrivando a determinare la pressione statica
all'imbocco della turbina. A questo punto ¢ possibile calcolare il rendimento della turbina in
quanto tutti 1 termini delle equazioni 1.8, 1.12 e 1.13 sono stati determinati.

I risultati salienti della simulazione vengono infine esportati in un foglio di calcolo (tabella

3.2) per semplificarne la visualizzazione.
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Geometria

Corda (m): 0,088 rotore
0,067 statore
Aspect ratio: 0,520 rotore

0,686 statore

Angoli

Deviazione 3,95 statore
10,37 rotore
-2,30 statore

Incidenza 0,00 statore
-38,0 rotore
-54,6 statore

Soderberg Ainley-Mathiesson
Coefficienti di perdita IGV Coefficienti di perdita IGV
Iniziale 0,0668 Perdite di profilo 0,0419
corretto per AR 0,0208 Perdite secondarie 0,0326
corretto per Re 0,0240 Coefficiente perincidenza 1,0000
corretto perincidenza 0,0240 Perdite al tip 0,0384
Coefficienti di perdita del rotore Coefficienti di perdita del rotore
Iniziale 0,1161 Perdite di profilo 0,1784
corretto per AR 0,1331 Perdite secondarie 0,0619
corretto per Re 0,1720 Coefficiente perincidenza 1,3200
corretto perincidenza 0,1826 Perdite al tip 0,0510
Rendimento 0,735 Rendimento 0,609

Howell

Perdite OGV

Coefficiente di perdita totale 0,1790

Componente perdite di profilo 78,0 %

Componente perdite di attrito 21,6 %

Componente perdite secondarie 0,4 %

Tabella 3.2: Esempio di risultati del codice stazionario.

3.2 Realizzazione dei simulatori non-stazionari

Il secondo strumento realizzato ¢ un simulatore realizzato in ambiente Simulink. Il quale,
date frequenza e ampiezza di un'onda in ingresso e le dimensioni del cassone (oltre
ovviamente ai dati riguardanti la turbina necessari anche per il codice stazionario) calcola il

comportamento del sistema OWC.
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Entrambi i metodi di modellazione descritti nel paragrafo 2.4 sono stati implementati, ma per
1 motivi precedentemente elencati si sono reputati piu attendibili i risultati del metodo

rappresentato dall'equazione 2.59.

10
0.6088
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)l v 5
omegal o
Sine Wave Divige7 Subfract4 Gain2
Dividef :
—/ Function2 ! Subract!
aapo Altezza interna !
—oubsystem

GO
omega
Math
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Math
Divide Function1
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Figura 3.1: Blocco di calcolo della forza idrostatica, peso e eccitante.
Il primo blocco di calcolo del sistema Simulink (figura 3.1), date 1'altezza del mare in quiete
rispetto al fondo del cassone (pari alla sommergenza dell'imbocco), la frequenza e 'ampiezza
dell'onda incidente, calcola l'entita delle forze idrostatica, peso ed eccitante per unita di
superficie del pelo libero interno. Si ¢ impiegata la relazione semplificata per profondita del
fondale maggiore della meta della lunghezza d'onda, per cui lo smorzamento delle onde di

pressione /" all'imbocco del cassone ¢ dato da [54] :

e ' (38
Segue la parte centrale del sistema dove viene calcolata 1'accelerazione del pelo libero interno
come ricavata dall'equazione 2.59 e successivamente integrata per calcolare velocita e
posizione istantanee.
La velocita e la posizione vengono passate a un blocco che da queste e dalla pressione interna

del cassone P;, impiegando l'equazione 2.69 calcola la velocita assiale in ingresso alla
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turbina v.. Si ¢ evitato le semplificazioni fatte nell'equazione 2.70, quindi il volume d'aria

interno al cassone considerato ¢ quello effettivo e non quello medio.

0.135
Constant?
V colonna d'acqua
p 121
I:I Display1
(Fraart et reml /e Acc 1 -
1 1
7l s Tl s
Dvia Integrator Integrator?
Toite Altezza interna
Altezza inerna I
14.83

Display
Figura 3.2: Blocco di calcolo della posizione del pelo libero interno e delle sue derivate.

Per il calcolo delle prestazioni della turbina si ¢ realizzato un modello semplificato nel quale
non sono state impiegate le equazioni descrittive dello stallo dinamico (paragrafo 2.5) e uno
nel quale fossero considerate. Questa scelta ¢ stata fatta considerando che 1'implementazione
del modello di stallo dinamico porta a una maggior complessita del simulatore, aumentando
quindi i tempi di calcolo. Inoltre I'effetto del modello di stallo dinamico sull'angolo di attacco
¢ particolarmente forte per alti valori della derivata di quest'ultimo, situazione che si verifica
in questo tipo di applicazione in un intorno dell'inversione del flusso, zona caratterizzata da
una potenza prodotta molto limitata (figura 3.4).

Piu avanti verra riportato un confronto tra i due modelli realizzati in cui si ¢ valutato

o
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Figura 3.3: Blocco di calcolo della velocita in ingresso alla turbina.
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quantitativamente 1'impatto dello stallo dinamico per condizioni al contorno tipiche del Mar

Tirreno.

x® 10
3- . . —100
: Derivata di Beta2 rispetto alla velocita :
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£°r
3
(1] o
5 o =
RE] =
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o 1+
—-50
0 L i -100
-15 -10 -5 u] 5 10 15

Coefficiente di flusso

Figura 3.4: Andamento dell'angolo di attacco sul rotore e della potenza generata rispetto al coefficiente di flusso.
In entrambi 1 modelli si utilizza un codice Matlab derivato dal simulatore stazionario per
calcolare la curva di funzionamento della turbina.

Nel modello semplificato il codice Matlab fornisce al sistema Simulink I'andamento delle
pressioni a monte e valle della turbina e della potenza generata in funzione della velocita in
ingresso, questi dati vengono interpolati per la velocita istantanea all'imbocco, ottenendo cosi
1 valori di pressione interna e potenza istantanea generata.

Nel modello con stallo dinamico la procedura risulta pit complessa: dal codice Matlab si
passa al modello Simulink i valori degli angoli di attacco unici per ogni velocita in ingresso
dai quali, con un'apposita funzione, se ne ricava il valore istantaneo. Successivamente se ne

calcola la derivata, che viene fornita a un'altra funzione (in appendice III) insieme ai

Vin

Constant3 Potenza
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Figura 3.5: Blocco di calcolo della pressione e potenza istantanea del modello semplificato.
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coefficienti di perdita, gli angoli di flusso, la potenza generate e la differenza di pressione a
cavallo della turbina al variare della velocita in ingresso. Questa funzione ricalcola le perdite
per l'angolo di incidenza modificato con il modello di stallo dinamico presentato nel
paragrafo 2.5.

L'intero sistema viene risolto in modo iterativo, utilizzando il metodo di Bogacki-Shampine

per la risoluzione delle equazioni differenziali integrato nel solutore di Simulink [59].

Ydif
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Constant2 A oo pot [ Constant

p|k interpolocurva
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Embedded Pinterna
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)

Fin

Constants

Wt ' D » duidt

Memory3 Derwvative

alfa2 J beta3

Constant6 Constant?

Figura 3.6: Blocco di calcolo della pressione e potenza istantanea con modello di stallo dinamico.

3.3 Analisi di sensibilita sullo stallo dinamico

Per valutare I'impatto del fenomeno dello stallo dinamico si sono utilizzati 1 due simulatori
con le stesse condizioni al contorno per la geometria con guide vanes fissi descritta nel
paragrafo 1.4. Si ¢ preso come campione di coppie frequenza-ampiezza delle onde incidenti
quelle riportate come caratterizzanti [55] per la costa della Toscana settentrionale nei pressi
del porto di Livorno e quelle della Sardegna settentrionale riportate nelle scatter matrix di
tabella 3.3.

Il fenomeno dello stallo dinamico risulta piu accentuato all'aumentare della derivata

dell'angolo di attacco che puo essere riscritta come:

dp_dp de.

dt dc, dt (3.9)
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(a) Huwo [m]
<05 (0510|1520 (25]|30]|35|40|45]50]|55/60|>=06.5
<15 1.38 0 0 0 0 0 0 0 0 0] 0] 0 0
) 1.5 10.86 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0] 0] 0 0
ﬁ 3 25.44]4.10 0 0 0 0 0 0 0 0] 0] 0O 0
4.5 12.59]9.04]3.5710.30 0 0 0 0 0 0 0] 0] 0O 0
6 4.33(582(3.23]291|1.71]0.25 0 0 0 0 0] 0] 0 0
1.5 1.1613.74]3.26|1.97|0.88]0.65]0.51]0.20]0.05 0 0] 0] 0 0
0.14]0.11(046]047|031]0.17]0.11]0.07]0.09]0.02]10.05] 0] 0 0
10.5 0 0001 0 01]0.01 0 0 0 0 0] 0] 0 0
12 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 O 0 0 0
13.5 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0] 0] 0 0
15 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0] 0] 0 0
>=16.5 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0] 0] 0 0

( b) Hpyp [m]
<0505 | 10| 15|20|25|30|35]|40|45 |50 |55]|60|>=065
<15 0.10 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1.5 5.68 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
3 18.82] 4.50]0.04 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
4.5 7.60| 15.83]5.42|0.71 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
6 0.46| 3.921835[5.97|2.70|0.65|0.02 0 0 0 0 0 0 0
= 7.5 0.02] 017(122]3.09]346]2.86]1.68]1.07]|0.29|0.01 0 0 0 0
; 9 0 0]0.05[0.07]0.30|0.71]0.85]1.17]0.85]0.55]0.34]0.12] 0.01 0
10.5 0 0 0 0 0 010.07]0.02 0(0.02]0.02]0.07]0.06 0.04
12 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
13.5 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
15 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
>=16.5 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

Tabella 3.3: Distribuzione annua delle onde: a) Costa della Toscana settentrionale. b) Costa della
Sardegna settentrionale.

L'andamento della derivata dell'angolo rispetto alla variazione di velocita assiale puo essere
osservato in figura 3.4 ed ¢ determinato unicamente dalla geometria scelta, mentre

l'accelerazione del flusso assiale ¢ funzione dello spostamento della colonna d'acqua interna.

Pmedia (kW) risultante dai modelli Differenza
Periodo Ampiezza con stallo dinamico semplificato Assoluta %
3 0,5 -0,0703 -0,071 0,0007 -1,00
4,5 0,75 0,188 0,187 0,001 0,53
5,5 1,1 19,16 19,18 -0,02 -0,10
6 1,5 54,58 54,5 0,08 0,15
7,5 2,25 77,2 76,9 0,3 0,39
9 3 84,99 85,06 -0,07 -0,08
tot. - 236,05 235,76 0,29 0,12

Tabella 3.4: Effetto del modello di stallo dinamico.
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Risulta evidente, che per una data geometria, a parita di frequenza, per maggiori escursioni
del pelo libero interno al cassone, si avra una maggiore influenza del modello di stallo
dinamico sull'angolo di attacco.

Il confronto tra i due modelli ¢ stato quindi portato avanti considerando per ogni frequenza
I'ampiezza maggiore registrata, studiando quindi la condizione in cui gli effetti del modello di
stallo dinamico dovrebbero risultare piu rilevanti. Si ¢ simulato un intervallo di tempo di
1000 secondi per ogni coppia ed ¢ stata calcolata la potenza media prodotta. I risultati sono

visibili in tabella 3.4.
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Figura 3.7: Mappa dell'energia annua del moto ondoso in funzione di periodo e
altezza dell'onda. In alto per la Toscana e in basso per la Sardegna.

Si ¢ inoltre considerato le onde agli estremi dell'intervallo in cui l'energia cumulata annuale
risulta massima per entrambe le basi di misurazione (figura 3.7), ottenendo risultati simili
(tabella 3.5). I risultati ottenuti confermano l'ipotesi che il fenomeno dello stallo dinamico
abbia un'influenza trascurabile nelle condizioni esaminate, quindi i risultati mostrati nei
prossimi capitoli saranno ottenuti con il modello semplice. Si nota pero che presentando un

comportamento fortemente influenzato dalle derivate della posizione del pelo libero interno
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al sistema OWC, nel caso si volesse studiare moti ondosi di altri luoghi geografici si
renderebbe necessario un nuovo confronto tra i risultati dei due modelli utilizzando le

ampiezze e le frequenze caratterizzanti del luogo scelto.

Sardegna Pmedia (kW) risultante dai modelli Differenza
Periodo Frequenza Ampiezza con stallo dinamico semplificato Assoluta %
8 0,79 1 20,73 20,76 0,03 0,14
10 0,63 2,5 58,9 58,7 0,2 0,34
Toscana
6 1,05 0,75 21,8 21,74 0,06 0,28
9 0,70 1,5 29,8 29,82 0,02 0,07

Tabella 3.5: Effetto del modello di stallo dinamico sulle onde agli estremi dell'intervallo di maggior potenza annua.

3.4 Simulazione CFD del rotore e confronto dei risultati

Per ottenere un riscontro dei risultati ottenuti con gli strumenti realizzati sono state svolte
delle simulazioni CFD. Nonostante per ottenere una validazione reale delle codici realizzati
sarebbe necessaria una campagna sperimentale appositamente studiata, la conferma dei
risultati ottenuta con un metodo investigativo completamente indipendente, seppur ancora

teorico, fornisce una buona indicazione dell'affidabilita dello strumento.

Figura 3.8: Modello tridimensionale del rotore.

Le simulazioni CFD sono state svolte su una schiera rotorica con le caratteristiche
geometriche date nel paragrafo 1.4 per le turbine a impulso bidirezionali con guide vanes
fissi. Il modello tridimensionale della geometria ¢ stato realizzato con il software Bladegen

(figura 3.8).
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La geometria ¢ stata poi importata nel programma Turbogrid per realizzare la
discretizzazione in volumi finiti. Sono state realizzate tre griglie computazionali con
rispettivamente 30000, 200 000 e 690 000 nodi, in modo da poter verificare 1'indipendenza
dei risultati ottenuti dalla discretizzazione spaziale impiegata. Per la realizzazione della

griglia ¢ stato impiegato il metodo ATM ottimizzato integrato nel software.

N

Successivamente la griglia computazionale ¢ stata importata nel software ANSYS Fluent. Le

0 0.050 0.100 (m)

0.025 0.075
Figura 3.9: Discretizzazione della superficie del mozzo e della pala.

simulazioni realizzate impiegano un solutore density-based, mantenendone le impostazioni
standard [56] e il metodo di inizializzazione ibrido [57].

Per effettuare il paragone si ¢ estratto dal simulatore in codice Matlab le pressioni e velocita
alle sezioni di ingresso e uscita dal rotore per diverse velocita assiali e sono state impostate in

ANSYS Fluent per realizzare una simulazione tridimensionale del flusso.

¢ GC/Imis] Ap, Matlab[Pa]l Ap,CFD[Pa] perdita CFD (%) Perdita Matlab (%) Differenza  &ceo & atab

0,7 10,00 51,42 79,04 0,08 0,05 0,03 0,56 0,37
1.1 15,00 97,05 153,51 0,15 0,10 0,06 0,48 0,31
1,5 20,10 187,80 271,43 0,27 0,18 0,08 0,47 0,33
3,0 40,10 988,60 992,49 0,95 0,95 0,00 0,43 0,43
4,5 60,10 2475,90 2840,96 2,63 2,31 0,32 0,52 0,46
6,0 80,10 4601,30 5628,51 4,95 4,12 0,84 0,56 0,46
7,5 100,10 7329,40 9352,11 7,75 6,24 1,50 0,56 0,45

Tabella 3.6: Confronto tra le perdite di pressione totale ottenute dall'analisi CFD e con lo strumento sviluppato.
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Dalla simulazione CFD si ¢ calcolato la differenza tra l'integrale mediato sulla massa della
pressione totale del flusso in ingresso e quello della pressione totale del flusso in uscita dalla
schiera, ottenendo quindi le perdite di pressione totale. Si € poi utilizzato il codice descritto
nel paragrafo 3.1 per calcolare i valori delle suddette perdite e poter quindi confrontare i
risultati ottenuti. Il confronto ¢ stato fatto sia sulla perdita percentuale di pressione totale, sia
ricavando i coefficienti di perdita entalpica equivalenti &erp € Enanay dall'equazione 3.6 (tabella
3.6). Si nota che il divario tra i risultati aumenta all'aumentare del coefficiente di flusso
(figura 3.10), questo ¢ probabilmente dovuto alla presenza di fenomeni tridimensionali che
non risultano considerati dalle correlazioni sperimentali, inoltre si ricorda che le correlazioni
sono pensate per turbine con geometria adeguata alla velocita del flusso studiata (paragrafo
2.2), quindi ¢ normale che allontanandosi da questo punto di funzionamento le previsioni
risultino meno accurate. Si ricorda inoltre che all'aumentare delle velocita del flusso si ha un
incremento del livello di turbolenza, mantenendo invariata la discretizzazione spaziale nelle
simulazioni CFD c¢'¢ il rischio che 'accuratezza della simulazione diminuisca [57].

In ogni caso la differenza tra le perdite di pressione totale calcolate con 1 due metodi risulta al
di sotto dell'incertezza dichiarata nelle correlazioni impiegate (2% sull'efficienza, +£15%
sulla perdita di pressione totale [38]) per tutte le velocita di flusso studiate.

In conclusione si ritiene che il confronto tra i risultati dati dal metodo CFD e dallo strumento

sviluppato in ambiente Matlab abbia dato esito positivo.

== Perdita CFD (%)
=== Perdita Matlab (%)

Perdite [%]

N W b~ O OO N 00 ©

Coefficiente di flusso

Figura 3.10: Andamento delle perdite in funzione del coefficiente di flusso e del metodo usato.
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3.4.1 Ulteriori risultati delle simulazioni CFD

Nelle simulazioni CFD si ¢ studiato I'andamento della pressione totale nel vano interpalare in
modo da visualizzare eventuali criticita nella forma del profilo impiegato. Sono state
considerate sei sezioni equidistanti del vano interpalare perpendicolari all'asse di rotazione.
Si riporta di seguito le distribuzioni nelle sezioni di pressione totale e di portata uscente (sotto

forma di velocita perpendicolare alla sezione).

0.000e+00 §.070e+01

Contours of Z Velocity (m/s) Contours of Total Pressure (pascal)

ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam) ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam)

Figura 3.11: Sezione di ingresso.

1.014e+05

Contours of Z Velocity (m/s) Contours of Total Pressure (pascal)

ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp. Iam) ANSYS Fluent 14 .5 (:3d. dbns imp. Iam}
Figura 3.12: Sezione al 20% della corda.
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Contours of Z Velocity (m/s) Contours of Total Pressure (pascal)

ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam) ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam)

Figura 3.13: Sezione al 40% della corda.
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Figura 3.14: Sezione al 60% della corda.
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ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam) ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam)

Figura 3.16: Sezione al 80% della corda.
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Figura 3.15: Sezione al trailing edge.
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Dalle immagini sovrastanti l'unica zona in cui risultano sovrapporsi una bassa pressione
totale e un elevata portata ¢ all'imbocco del vano interpalare sulla pressure side . Risulta
infatti evidente che, a causa della forte diffusione, in questa zona lo strato limite di
inspessisca fino a separare, formando un vortice (figura 3.17 e 3.18). Per ovviare a questo
problema si dovrebbe ricorrere a uno studio CFD approfondito sulla relazione tra la
formazione di questo vortice, la distribuzione dello spessore della pala lungo la camber line e
le ripercussioni di eventuali modifiche sul flusso al trailing edge. Questo studio dovrebbe
anche considerare le condizioni di flusso invertito e di transitorio con angoli di attacco
fortemente negativi, risultando quindi un lavoro di portata notevole. Il risultato di tale studio
sarebbe perd innovativo e potrebbe fornire un miglioramento tangibile delle prestazioni di

questa tipologia di turbine.

]

Pathlines Colored by Static Pressure (pascal) Aug 15, 2014
ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam)

Figura 3.17: Pathlines attraverso il rotore.

Velocity Vectors Colored By Velocity Magnitude (m/s) Sep 01, 2014
ANSYS Fluent 14.5 (3d, dbns imp, lam)

Figura 3.18: Particolare del leading edge sul piano medio.
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4 Risultati per il modello stazionario

In questo capitolo sono riportati i risultati ottenuti usando il modello stazionario discusso nel
paragrafo 3.1. Il modello ¢ stato modificato in modo da ricavare il funzionamento per diverse
velocita assiali, di fatto trovando la curva di funzionamento per la geometria impostata. Per
completezza si € scelto di simulare tre turbine di diverse taglie: 1 diametri utilizzati sono 0,30
m, 1 m e 2,6 m. Il piu piccolo ¢ stato scelto pari a quello delle turbine da laboratorio usate in
diversi centri di ricerca a livello mondiale ([31] e [60]), il maggiore invece ¢ ripreso dalle
dimensioni individuate per lo scale-up di un sistema OWC presentato da Mala et Al. [32] nel
contesto della Saltire Challenge 2003 e il diametro intermedio ¢ stato scelto di dimensione
unitaria in modo da avere un terzo punto che permetta di osservare eventuali andamenti non
lineari rispetto alle dimensioni.

Non avendo a disposizione una campagna di studi sperimentali con cui paragonare i risultati
ottenuti, ove possibile, si osserva invece l'andamento qualitativo dei parametri rispetto a
quelli trovati in letteratura.

Per tutti i diametri ¢ stata definita una geometria di riferimento (tabella 4.1), in accordo con

quella per turbine a impulso con guide vanes fissi descritta nel paragrafo 1.4.

Angoli di metallo (°)

Statori
01 0
02 60
03 60
04 0
Rotore
y?2 60
v3 60

Caratteristiche geometriche

Rtip/Rhub: 0,7

tip clearance (m): 0,001

Numero di pale del rotore: 30
Numero di pale dello statore: 26
Spessore max/corda (rotore): 0,3
(statore): 0,15

Tabella 4.1: Caratteristiche della geometria di riferimento.
Per ogni diametro si ¢ poi impostato delle velocita di riferimento utilizzate nel calcolo per

completare la definizione della geometria. In mancanza di altre indicazioni o restrizioni le
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velocita di rotazione sono state scelte, partendo dai valori suggeriti in letteratura [60],
seguendo due criteri:
* Mantenere la velocita di trascinamento al tip delle pale rotoriche in un certo intorno
per le diverse geometrie (20-30 m/s).
* Ottenere frequenze di rotazione sottomultiple della frequenza di rete italiana (50 Hz),
in modo da semplificare l'allacciamento elettrico.
Il primo criterio deriva dalla teoria delle turbine eoliche, dove il tip speed ratio (
TSR=wr,lc, ) ¢& considerato come indice delle condizioni di funzionamento [35]. Per
ottenere valori simili di questo parametro nelle varie turbine, indipendentemente dalla
velocita assiale (che nei sistemi OWC varia continuamente al contrario dell'applicazione
eolica), si € impostato W7, in un certo range per le tre turbine, compatibilmente con il
secondo criterio. In ogni caso l'effetto della velocita di rotazione sulle prestazioni verra

approfondito nel paragrafo 4.4.1 con un'analisi quantitativa dettagliata.

Diametro (m)

Velocita di progetto 0,3 1 2,6
Velocita di rotazione (rpm): 1500 600 180
Velocita del vento (m/s): 45 45 45

Tabella 3.2: Velocita di progetto per le varie geometrie

Come verra visto nei risultati presentati, la velocita assiale in ingresso alla turbina ¢ stata
fatta variare tra 0 e 100 m/s, in modo da osservare l'andamento delle caratteristiche di
funzionamento in un intervallo maggiore di quello generalmente necessario in questo tipo di
applicazione. Per osservare i valori effettivi della velocita del flusso in ingresso alle turbina si
rimanda al prossimo capitolo dove sono ricavati dal modello Simulink non-stazionario.

Le caratteristiche di ogni turbina sono date utilizzando i parametri tipici per questo tipo di
applicazione: rendimento, C, ¢ Cr verranno riportati in funzione del coefficiente di flusso,
potenza prodotta e differenza di pressione invece in funzione della portata.

Infine si ¢ ritenuta particolarmente interessante per lo studio delle turbine a impulso la
divisione delle perdite tra le varie schiere e quella tra tipologie di perdita. Si ¢ quindi
riportato le perdite di pressione totale in ogni singola schiera sotto forma di perdita di
rendimento e si sono inserite, sotto forma di curve cumulate, nei grafici dell'efficienza
(quindi in funzione del coefficiente di flusso). Per fornire una caratterizzazione completa si €
poi calcolato l'apporto percentuale delle varie tipologie di perdita, secondo le definizioni
delle correlazioni date nei paragrafi 2.2.2 e 2.3.2, per ogni schiera in relazione al coefficiente

di flusso. Questa caratterizzazione delle perdite viene proposta per permettere in un'eventuale
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fase di progetto di distinguere le fonti principali di perdita. La corretta interpretazione dei
risultati richiede perd una conoscenza approfondita delle correlazioni e dei metodi usati, oltre
che delle limitazioni del simulatore realizzato, in particolare dei limiti di estrapolazione e dei
metodi numerici usati. Si ritiene comunque che risulti un metodo soddisfacente per lo studio
degli andamenti delle caratteristiche di funzionamento e adatto all'analisi preliminare della

geometria in fase di progetto.

4.1 Prestazioni della turbina con diametro 0,3 m
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Figura 4.1: Potenza generata e differenza di pressione statica tra monte e a valle della turbina con diametro 0,3
m.

La turbina di dimensioni ridotte ¢ stata analizzata utilizzando 1 parametri dati nel paragrafo
precedente al variare della velocita assiale in ingresso tra 0 e 100 m/s.

L'andamento della differenza di pressione e della potenza generata risultano monotoni
crescenti, ad eccezione della zona con coefficiente di flusso inferiore a 0,3. In questo campo
di funzionamento la potenza risulta infatti negativa, comportamento giustificato dalle
osservazioni fatte nel paragrafo 1.5 a proposito del momento generato. Ricordando

l'equazione 1.12 si puo facilmente dedurre che nelle zone in cui quest'ultimo sia opposto alla
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velocita di rotazione la potenza prodotta abbia segno negativo (risultando quindi potenza
assorbita per mantenere la velocita di rotazione). A conferma di cio si nota che il coefficiente
di flusso per il quale la potenza generata risulta nulla ¢ vicino a quello in cui non c'¢
deflessione del flusso attraverso il rotore, osservabile dai triangoli di velocita di figura 1.37
(si ricorda che in figura ¢ usata l'ipotesi di flusso perfettamente guidato). La differenza di
pressione e il rendimento sono considerati nulli, anche perche la turbina lavora come una
macchina operatrice, rendendo le correlazioni e le definizioni impiegate inapplicabili. Infine
I'andamento risultante ¢ una buona approssimazione delle tipiche curve di funzionamento

delle turbine.

Coefliciente di flusso
Figura 4.2: Andamento di C, e Crin funzione del coefficiente di flusso.

Nel modello non stazionario nella zona in questione risultera una perdita di potenza e il
flusso non sara ostruito, dando quindi una buona approssimazione del comportamento reale,
considerato che si tratta della zona con velocita prossime allo zero e potenza prodotta
negativa.

L'andamento dei coefficienti C, e Cr (figura 4.2) risulta in linea con quelli ottenuti
sperimentalmente in letteratura (figura 1.39). I C, presenta una discontinuitd in
corrispondenza della zona discussa precedentemente e nella quale il Cr risulta negativo (a
causa della loro dipendenza rispettivamente dalla pressione e dal momento, equazione 1.10 e
1.11).

L'andamento del rendimento (figura 4.3) rispecchia qualitativamente quelli trovati in
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letteratura [22][31][32][33][60], 1 valori ottenuti risultano perd maggiori. Le cause
potrebbero essere molteplici:

* [ profili impiegati negli studi in letteratura risultano molto semplici (paragrafo 1.3.3)
mentre le correlazioni usate considerano profili piu ottimizzati.

* Nello studio sperimentale di Setoguchi et Al. [31] rilevanza particolare ¢ data alle
perdite funzione della distanza tra rotore e statori, queste perdite vengono incluse da
Ainley in quelle secondarie, dando per scontato che siano di scarsa entita (paragrafo
2.2.2).

* Nel simulatore realizzato non ¢ presente nessuna correlazione per eventuali perdite
nei condotti di aspirazione e scarico. In un apparato sperimentale non risulta possibile
evitarle e nei lavori osservati non ¢ presente alcun metodo di separazione per questo

tipo di perdita.
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Figura 4.3: Rendimento e divisione delle perdite per ogni schiera e in uscita.
L'unica altra fonte di perdita, oltre a quelle nelle varie schiere, ¢ dovuta alla rotazione del
flusso in uscita, che seppur risultando di scarsa entita vengono riportate in figura 4.3 in
quanto permettono di completare la mappatura dell'utilizzo della potenza disponibile. Queste
perdite rimangono pressoché costanti al variare del coefficiente di flusso e in pratica sono
calcolate con la correlazione per la deviazione in uscita data da Howell (paragrafo 2.3.2). Si
nota inoltre che gli altri contributi di perdita, in particolare le perdite secondarie, aumentano

con il coefficiente di flusso dopo il picco dell'efficienza e che prima di questo le perdite nel
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rotore e nell'OGV risultano le cause principali del deterioramento delle prestazioni.
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Figura 4.4: Contributi di perdita nell'IGV in funzione del coefficiente di flusso.

Per osservare in modo piu dettagliato questi fenomeni si riporta la divisione percentuale delle
perdite per tipologia in ogni schiera (figura 4.4, 4.5 ¢ 4.6).
Si ricorda che nella correlazione di Ainley-Mathieson le perdite per incidenza sono date

come contributo moltiplicativo delle perdite di profilo, quindi quelle che in questo lavoro e
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Figura 4.5: Contributi di perdita nel rotore in funzione del coefficiente di flusso.
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generalmente in letteratura vengono trattate come tali, sarebbero considerate come la parte
delle perdite di profilo dovuta all'incidenza.

L'unico fatto che puo essere reputato triviale della divisione di perdite dell'/GV (figura 4.4) ¢
l'assenza di perdite per incidenza, che perd puo essere facilmente spiegata dall'assenza di

prerotazione del flusso in ingresso e dall'angolo di metallo in ingresso della schiera nullo.
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Figura 4.6: Contributi di perdita nell'OGV in funzione del coefficiente di flusso.

Da figura 4.5 puo essere ricavata la natura dell'aumento delle perdite nel rotore al diminuire
del coefficiente di flusso prima del picco dell'efficienza. Si nota infatti il forte aumento delle
perdite per incidenza in questa zona, dovuto agli angoli di incidenza fortemente negativi
tipici delle basse velocita assiali (figura 1.37). La principale fonte dell'aumento di perdita per
alti coefficienti di flusso sono invece le perdite secondarie. Anche questo dato ¢ in linea con
la teoria delle turbomacchine e dei flussi secondari [35] [58].

Si considera infine la suddivisione delle perdite nell' OGV (figura 4.6). La caratteristica piu
appariscente risulta essere la discontinuitd nell'andamento delle curve. Questo
comportamento ¢ dovuto alla correzione apportata per Re<10’ (figura 2.11), che porta a un
brusco aumento delle perdite di profilo al di sotto di una certa velocita assiale, cio¢ di un
certo coefficiente di flusso nel caso di @ costante. Si nota da figura 4.3 che questa
discontinuitd ha luogo nella zona di minimo delle perdite causate dall'OGV, risultando
praticamente inosservabile nell'andamento generale della curva del rendimento. Infine si
osserva un contributo meno importante delle perdite di profilo per alti coefficienti di flusso,

causato dalla diminuzione dell'incidenza in modo diretto e indiretto. Infatti una minore
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incidenza causa l'aumento della deflessione del flusso attraverso la schiera e quindi delle

perdite secondarie.
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Figura 4.7: Potenza generata e differenza di pressione statica tra monte e a valle della turbina con diametro 1 m.

4.2 Prestazioni della turbina con diametro 1 m

Per l'andamento della differenza di pressione e potenza generata nella turbina di medie
dimensioni (figura 4.7) si riscontrano gli stessi andamenti discussi nel paragrafo precedente.
Ovviamente la portata in ascissa risulta maggiore di quella riportata in figura 4.1, si ricorda
infatti che le simulazioni vengono condotte su un range predefinito della velocita assiale (0-
100 m/s, paragrafo 4), quindi l'intervallo di portata in volume esaminato risultera
proporzionale all'area di ingresso della turbina (0,036 m®> per la turbina di piccole
dimensioni, 0,40 m® per quella di dimensioni medie). Si osserva una proporzione
corrispondente anche nella potenza generata, mentre la differenza di pressione mantiene

valori simili tra le due turbine.
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I coefficienti di input e momento (figura 4.8) mostrano un andamento simile a quello
osservato in figura 4.2 e spiegato nel paragrafo precedente. Quantitativamente I'unico
cambiamento sensibile si ha nei valori di C, che risultano leggermente inferiori rispetto alla
simulazione precedente. Cid pud essere spiegato dal confronto tra figura 4.1 e 4.7 e
ricordando la definizione di questo coefficiente (equazione 1.9): il C, ¢ proporzionale alla

differenza di pressione tra imbocco e uscita e nella turbina di dimensioni inferiori

Ca
Ct

Coefﬁciente di flusso

Figura 4.8: Andamento di C, e Cr in funzione del coefficiente di flusso.
I'andamento di questa risulta piu ripido. Inoltre, sempre dalla definizione di Cre C,, si ha che

il loro segno ¢ uguale a quelli rispettivamente della potenza generata e della differenza di
pressione tra aspirazione e scarico. Si osserva che l'intervallo di coefficienti di flusso in cui il
Cr ¢ negativo e il C; nullo corrisponde esattamente a quello osservato nel paragrafo
precedente, confermando che cio sia imputabile a fattori puramente geometrici indipendenti
dalla scala del modello.

Il rendimento (figura 4.9) presenta una curva piu alta e un deterioramento minore
allontanandosi dal picco rispetto al caso precedente. La suddivisione delle perdite tra le varie
schiere non subisce variazioni degne di nota, rendendo le osservazioni fatte per la turbina di
piccole dimensioni valide anche per questa geometria.

Le perdite nello statore in ingresso (figura 4.10) subiscono una modifica considerevole: si

nota infatti una forte diminuzione delle perdite al tip con I'aumento del raggio della turbina,.
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Figura 4.9: Rendimento e divisione delle perdite per ogni schiera e in uscita.
Ci0 ¢ rappresentativo del fatto che la tip clearance ¢ stata impostata di dimensione costante
indipendentemente dal diametro della turbina, quindi per turbine di dimensioni maggiori gli
effetti che provoca (paragrafo 2.2.2) hanno una rilevanza minore.
Anche in questa simulazione le perdite per incidenza su questa schiera risultano nulle, in

quanto all'ingresso il flusso ¢ perfettamente allineato con la linea di camber dello statore.

100

75

50

Perdite [%]

Perdite al tip
Perdite secondarie

— — — Perdite per incidenza
Perdite di profilo

25

0 1 1 1 1
07 1.4 2.1 28 35

Coefficiente di flusso

Figura 4.10: Contributi di perdita nell'IGV in funzione del coefficiente di flusso.
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Nei contributi di perdita per la schiera rotorica (figura 4.11) si ritrova l'effetto della misura
costante della tip clearance, che come nell' IGV, risulta avere un effetto minore rispetto a

quello osservato per la turbina di dimensioni piu piccole.
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Figura 4.11: Contributi di perdita nel rotore in funzione del coefficiente di flusso.
Si riporta infine la suddivisione delle perdite nella schiera diffusoria (figura 4.12): anche in

questo caso gli andamenti e le considerazioni fatte nel paragrafo 4.1 risultano valide. L'unica
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Figura 4.12: Contributi di perdita nell'OGV in funzione del coefficiente di flusso.
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eccezione riguarda la correzione per numeri di Re particolarmente bassi che provocava la
discontinuita nelle perdite di profilo in figura 4.6. Questa discontinuita non ¢ presente nella
turbina di dimensioni medie, in quanto 1 Re caratteristici dell'lOGV nel range di
funzionamento analizzato risultano superiori al limite per cui la correzione viene effettuata.
Infatti il numero di Re ¢ proporzionale a una lunghezza caratteristica della geometria, in
questo caso la corda della pala che risulta crescente con il diametro della turbina

(mantenendo costanti gli altri parametri rilevanti).

4.3 Prestazioni della turbina con diametro 2,6 m
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Figura 4.13: Potenza generata e differenza di pressione statica tra monte e a valle della turbina con diametro 2,6 m.

Anche per questa turbina si presentera gli stessi grafici usati nei paragrafi precedenti. In
generale, da un punto di vista di analisi dei risultati, si confermano gli stessi trend e
osservazioni fatti nei paragrafi precedenti. Si sottolinea perd l'importanza di avere una

conferma degli effetti di scale-up descritti per la turbina di medie dimensioni rispetto a quella

83



di piccola taglia.

Riferendosi a figura 4.13 si osserva un'ulteriore diminuzione della differenza di pressione tra
imbocco e uscita della turbina. La portata (I'area di ingresso per questa turbina ¢ di 2,7 m?) e
la potenza prodotta aumentano invece di circa un'ordine di grandezza rispetto alla turbina di

taglia media e di due rispetto a quella di taglia piccola.

Coefficiente di flusso

Figura 4.14: Andamento di C, e Cr in funzione del coefficiente di flusso.
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Figura 4.15: Rendimento e divisione delle perdite per ogni schiera e in uscita.
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Per quanto riguarda i coefficienti adimensionali di momento e input, si conferma l'ipotesi
fatta nel paragrafo precedente sulla causa della diminuzione dei valori di quest'ultimo: si
assiste infatti a un'ulteriore riduzione del C, e della differenza di pressione tra aspirazione e
scarico della turbina.

Il rendimento e la divisione delle perdite tra le varie schiere (figura 4.15) risulta pressoché
identico a quelli della turbina di taglie medie. Quest'ulteriore conferma della differenza

rispetto ai rendimenti sperimentali trovati in letteratura, avvalora le ipotesi fatte a riguardo
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: : : Perdite di profio
75 ; ; ; ; ;
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Figura 4.16: Contributi di perdita nell'IGV in funzione del coefficiente di flusso.
nel paragrafo 4.1. Si tratta infatti, in tutti e tre i casi, di fattori che portano a differenze (o

errori) sistematici e indipendenti dalla scala del sistema.

L'andamento delle varie tipologie di perdita nello statore in ingresso (figura 4.16) sono
coerenti con l'ipotesi fatta sull'effetto della dimensione costante della clearance. L'assenza
delle perdite per incidenza ¢ dovuta sempre all'assenza di prerotazione del flusso e all'angolo
di metallo in ingresso nullo.

Per quanto riguarda le perdite al tip si osserva una diminuzione proporzionale a quella
osservata nell'/GV anche nel rotore (figura 4.17) in quanto la correlazione usata per

determinarle in entrambe le schiere ¢ la stessa (paragrafo 2.2.2).
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Per completezza si riporta I'andamento delle perdite anche nell OGV anche se risulta
tendenzialmente invariata da quello visto nel paragrafo 4.2. Anche qui non si osserva la

discontinuita dovuta alla correzione sulle perdite di profilo, essendo la palettatura di

100

758

50

Perdite [%)]

25 Perdite al tip
: Perdite secondarie
Perdite di profilo

0.8 16 2.4 3.2 4
Coefficiente di flusso

Figura 4.17: Contributi di perdita nel rotore in funzione del coefficiente di flusso.
dimensioni maggiori rispetto a quelle precedenti.
Si vuole infine osservare che 1'assenza di differenze notevoli nell'andamento di molte delle
tipologie di perdite tra le tre turbine ¢ da interpretarsi come segno di coerenza del metodo di

studio, buona scelta dei parametri adimensionali e condizioni di funzionamento simili.
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Figura 4.18: Contributi di perdita nell'OGYV in funzione del coefficiente di flusso.
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4.4 Analisi di sensibilita

Nei prossimi paragrafi sono riportati i risultati ottenuti con lo strumento di simulazione
stazionario al variare di alcuni parametri. Quest'analisi si propone molteplici obbiettivi:

* Mostrare alcuni esempi dei tipi di analisi che possono essere svolte in tempi
relativamente brevi (rispetto ad altri metodi come lo studio CFD) e con notevole
risparmio di risorse rispetto all'allestimento di una campagna sperimentale.

* Confrontare 1 risultati ottenuti con quelli (se presenti) in letteratura, in modo da
ottenere un'ulteriore conferma sui modelli usati.

* Mostrare in modo semplice e diretto il comportamento di questa tipologia di turbina
al variare dei parametri scelti.

Essendo il codice stazionario scritto in linguaggio Matlab, ¢ semplice realizzare cicli iterativi
che modifichino gradualmente un parametro di progetto o funzionamento. Queste modifiche
non sono incluse nei codici dati in appendice in quanto risultano minime rispetto alla mole
del programma principale e sono necessarie solo conoscenze di base della programmazione
Matlab per essere realizzate. Inoltre si sottolinea che gli stessi risultati possono essere
ottenuti svolgendo piu simulazioni in ognuna delle quali venga modificato il parametro
desiderato.

Le analisi di sensibilita sono state svolte per le tre differenti taglie di turbina, per non fornire
immagini ridondanti si € scelto di non inserire tutti i risultati ottenuti, per i quali si rimanda

all'appendice IV.

4.4.1 Variazione della velocita di rotazione

Il primo parametro che si ¢ scelto di analizzare ¢ la velocita di rotazione della turbina. Questa
serie di simulazioni ¢ stata fatta nell'ottica di avere delle turbine con geometria data e di
volerne osservare il comportamento al variare del numero di giri. Le geometrie usate sono
quelle di riferimento descritte a inizio capitolo. Per ogni turbina si ¢ osservato il
comportamento in un intorno delle condizioni di progetto precedentemente determinate.

Inizialmente si ¢ ricavato l'andamento dei rendimenti in funzione del coefficiente di flusso
per ogni turbina alle varie velocita di rotazione (figura 4.19). Si osserva un miglioramento
dei rendimenti con la velocita di rotazione e un coefficiente di flusso minimo per il
funzionamento costante per le varie condizioni. Il miglioramento dei rendimenti diminuisce
all'aumentare della velocita di rotazione nonostante queste siano state scelte ad intervalli

regolari.
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Figura 4.19: Rendimento in funzione del coefficiente di flusso al variare della velocita di rotazione,
a) diametro della turbina 0,3m. b)diametro della turbina Im. c)diametro della turbina 2,6m.

88



! ! ; ; I
: : : — 500 rpm

1000 rprm

1500 rpm

: : : — 2000 rpm

075 o e e e — 2500 rpm |.4

: ; : —— 3000 rpm
o :
= .
£ :
= 058F- :
= :
) :
o :
0251
i

0 i i i
0 20 40 B0 80 100
Velocita assiale [m/s]

Figura 4.20: Rendimento in funzione della velocita assiale al variare della velocita di rotazione,
diametro della turbina 0,3m.

Va evidenziata perd la dipendenza diretta tra il coefficiente di flusso e la velocita di rotazione
della turbina (equazione 1.11), per maggior chiarezza si ¢ deciso di fornire i dati ottenuti in
funzione della velocita assiale (figura 4.20, le immagini relative alle turbine di dimensioni
maggiori sono riportate in appendice IV). Osservando i risultati in questa forma risulta
evidente la differenza di comportamento al variare della velocita di rotazione. Al diminuire di
quest'ultima si ha uno spostamento a sinistra del picco di efficienza e della velocita minima
di funzionamento. Il picco pero risulta piu basso e le efficienze per velocita assiali maggiori
risultano limitate. Si puo quindi affermare che la velocita di rotazione della turbina ¢ un
importante parametro di progetto e che l'intervallo di velocita in ingresso deve rivestire un
ruolo determinante nella sua scelta.

Si riporta, in figura 4.21, i risultati ottenuti in relazione alla potenza disponibile P,, (definita
in equazione 4.1), in modo da poter effettuare un confronto diretto con i risultati basati su test
sperimentali di Thakker et Al. [60] (figura 4.22).

P,=APV (4.1)
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Figura 4.21:Rendimento in funzione della potenza disponibile al variare della velocita di rotazione,
diametro della turbina 2.6m.

L'andamento delle curve risulta pressoché identico, le differenze quantitative per potenza e
velocita di rotazione sono dovute alla differente taglia in rapporto alle velocita di rotazione e
geometria della macchina (Thakker et Al. considerano una girante con diametro 1,5 m e

rapporto tra diametro di hub e tip di 0,6), per il rendimento invece si rimanda alle ipotesi fatte

nel paragrafo 4.1.
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Figura 4.22: Curve dell'efficienza predette per una turbina con diametro di 1,5 m [60].
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Si nota infine che questo tipo di analisi fornisce informazioni interessanti anche sulla
caratteristica all'avvio della macchina: considerando infatti il caso di velocita di rotazione
prossima allo zero, la zona di efficienza nulla risulterebbe praticamente inesistente, avendo
quindi un rendimento relativamente alto per qualunque potenza disponibile (cio¢ per

qualunque coppia di AP e velocita del flusso diverse da zero).

4.4.2 Variazione del rapporto tra diametro di hub e di tip

Rendimento

01_ .................. .................. .................. .................. e _

N - N i
0 0.4 1 15 2 24 3
Coefiiciente di flusso

Figura 4.23: Rendimento in funzione del coefficiente di flusso al variare del rapporto tra ry, € Fnp

Un altro parametro su cui ¢ stata fatta un'analisi di sensibilita ¢ il rapporto tra diametro di hub
e di tip. In figura 4.23 questo rapporto ¢ stato variato in un intervallo tra 0,6 ¢ 0,8
mantenendo il diametro esterno della macchina costante. Si nota pero che la variazione del
rapporto tra i raggi influenza numerosi parametri, tra i quali l'area di passaggio del flusso e il
raggio medio, che a loro volta contribuiscono a determinare la velocita di trascinamento, la
portata e il coefficiente di flusso. Quali di questi mantenere costanti rappresenta una scelta
complessa e negli studi in cui questo rapporto viene modificato non risulta chiaro quali
parametri siano considerati dipendenti e quali indipendenti. Si ¢ scelto di compiere una nuova
simulazione in cui il rapporto tra raggio di hub e di tip ¢ stato modificato nello stesso range,
ma contemporanecamente si ¢ effettuata una variazione del raggio di tip in modo da
mantenere costante 'area di ingresso della turbina (figura 4.24). La correzione applicata puo
essere espressa come:

rnpzn[ 1 _<rhub/ rtlp>2]: costante (42)
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dalla quale, al variare del rapporto Y ! r,, si ricava facilmente il raggio di tip da

impostare nella simulazione.

Rendirmento

Coeficiente di flusso

Figura 4.24: Rendimento al variare del rapporto tra r,, e risper area di passaggio costante
Un'altra scelta possibile potrebbe essere quella di mantenere costante il diametro del mozzo,
ad esempio per limitazioni dovute all'accoppiamento con il generatore, o la distribuzione di
velocita lungo la pala. A seconda della scelta operata i risultati sono diversi, risulta quindi
difficile paragonare i quelli ottenuti con quelli trovati in letteratura [31][60] senza conoscere i

criteri che sono stati seguiti e tutte 1 dettagli delle simulazioni.

4.4.3 Variazione degli angoli di metallo degli statori

Si ¢ scelto di osservare la variazione degli angoli di metallo in funzione della velocita assiale
(proporzionale al coefficiente di flusso, in quanto la velocita di trascinamento e il raggio
medio sono mantenuti invariati) e di realizzare una vera e propria mappatura del
funzionamento della turbina. Per fare cio si ¢ impiegato le funzioni di rappresentazione di
superfici di Matlab. In figura 4.25 si pud osservare il risultato di questa procedura applicata
alla turbina di medie dimensioni variando I'angolo di uscita dell'/GV e, per simmetria, quello
in ingresso dell'OGV.

Si nota chiaramente che i rendimenti migliori si hanno per un angolo di 60°, concordando
quindi con 1 risultati di Setoguchi et Al. [31]. Con questa analisi si ¢ ottenuto un altro
risultato degno di nota:l'andamento della potenza generata al variare dell'angolo di metallo
(figura 4.26).

Si osserva che la potenza massima viene generata con l'angolo di 80°. Questo fatto puo
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Rendirmento

Angolo GY

Yelocita assiale [mis]
Figura 4.25: Rendimento al variare della velocita assiale e degli angoli dei guide vanes,diametro della turbina 1 m.

essere interpretato ricordando le formule della potenza e del lavoro specifico date nel
paragrafo 1.5. Infatti all'aumentare dell'angolo di metallo in uscita si ha una maggiore
accelerazione del flusso, che quindi arrivera nella schiera rotorica con un'angolazione
maggiore. Nel rotore si avranno una maggiore incidenza e deflessione del flusso, estraendo
quindi un lavoro specifico piu alto. Si avra pero delle forti perdite per incidenza sia sul rotore
che sull' OGV (che per simmetria all'/GV avra un angolo di metallo molto diverso da quello di

flusso incidente) che daranno luogo a una differenza di pressione tra imbocco e uscita

w10’

Paotenza generata [W]

Angolo GY

“elocita assiale [mds]
Figura 4.26: Potenza generata al variare della velocita assiale e degli angoli dei guide vanes,diametro 1 m.
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Potenza disponibile [W]

100

Angolo GY

“elocitd assiale [mis]
Figura 4.27: Potenza disponibile al variare della velocita assiale e degli angoli dei guide vanes,diametro 1 m.

particolarmente elevata. Una conferma di cio ¢ data dal basso rendimento osservato in figura
4.25 e dall'andamento della potenza disponibile in figura 4.27, ricordandone la definizione
(equazione 4.1) e considerando che la portata in volume ¢ proporzionale alla velocita assiale
(sezione di ingresso costante). Si conclude quindi che da un punto di vista del rendimento
I'angolo ottimale trovato da Setoguchi et Al. risulta essere il migliore, ma in casi particolari
(ad esempio l'adattamento temporaneo di una turbina di piccole dimensioni a un cassone di
taglia elevata) potrebbe essere utile considerare altri angoli di metallo degli statori (per

I'esempio citato angoli maggiori di 60°).

4.4.4 Variazione degli angoli di metallo del rotore

L'ultima analisi ¢ stata fatta variando gli angoli di metallo del rotore. I grafici riportati sono
quelli della turbina di medie dimensioni, per le altre taglie si rimanda all'appendice IV. Dalla
superficie dell'efficienza trovata (figura 4.28) si osserva una zona di massimo tra i 60° e i
70°, in accordo con 1 risultati di Setoguchi et Al. descritti nel paragrafo 1.4.

Come nel paragrafo precedente si ¢ ricavato I'andamento della potenza generata e disponibile
(figure 4.29 e 4.30), dalle quali possono essere fatta considerazioni analoghe a quelle fatte
per gli angoli di metallo degli statori.

Si nota pero che il picco di potenza disponibile non risulta di dimensioni paragonabili a

quelle del caso precedente, facendo pensare quindi che la flessibilita nella scelta dell'angolo
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Figura 4.28: Rendimento al variare della velocita assiale e degli angoli del rotore.

di metallo del rotore possa essere maggiore.
Si ricorda che i risultati di queste analisi sono relativi alla variazione separata degli angoli di
metallo del rotore e degli statori. Un'ulteriore analisi potrebbe essere svolta per le varie

coppie possibili di questi due parametri, in quanto le variazioni di incidenza sono influenzate
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Figura 4.29: Potenza generata al variare della velocita assiale e degli angoli del rotore.
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dalla combinazione di entrambi: ad esempio due angoli molto diversi provocano incidenze
molto forti, mentre due vicini no e questo risulta vero indipendente dal valore particolare.

Si vuole infine segnalare la difficolta di eseguire una mappatura come quella svolta tramite
una procedura sperimentale: per essere realizzata sarebbe richiesto non solo un banco prova
con un modello della turbina, ma anche tante palettature quanti sono i differenti angoli che si
vogliono testare, oltre a un tempo molto elevato per condurre una simile mole di misurazioni.
Questo vantaggio risulta evidente anche rispetto alle simulazioni CFD: anche in questo caso
infatti si renderebbe necessaria la creazione di una griglia computazionale, 1'allestimento e lo

svolgimento della procedura di simulazione per ogni geometria analizzata.
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Figura 4.30: Potenza disponibile al variare della velocita assiale e degli angoli del rotore.
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5 Risultati del modello non-stazionario

In questo capitolo si riportano alcuni dei risultati ottenuti con il modello non stazionario
descritto nel paragrafo 3.2. Come anticipato nel paragrafo 2.4, l'utilizzo dei modelli per
rappresentare analiticamente I'intero sistema OWC presenta alcuni ostacoli:
* Il modello proposto da Setoguchi et Al. trascura alcuni fattori e porta a un sistema di
equazioni differenziali non lineari non sempre risolvibile
* Il modello del pistone rigido richiede uno studio sperimentale della geometria del
cassone e, approssimando la turbina a un oggetto lineare, non ne consente lo studio
dettagliato.
Per entrambi 1 modelli ¢ stato realizzato un simulatore in ambiente Simulink cercando di
Al primo modello si ¢ aggiunto un blocco per il calcolo dello smorzamento delle onde di
pressione con la profondita (equivalente a quello in figura 3.1), si € considerata la struttura
fissa rispetto al fondale e si ¢ inserito un blocco di calcolo che tenga conto della
comprimibilita dell'aria nel cassone.
Nel secondo modello si ¢ inserito le caratteristiche di funzionamento della turbina come
descritto nel paragrafo 3.2, si ¢ ottenuto dei valori approssimati per i coefficienti m, ¢ B, per
alcune geometrie del cassone e si € seguito le correzioni raccomandate per modelli in scala
[61] implementando il calcolo di B, in funzione della frequenza (figura 5.2) e utilizzando la

massa aggiunta massima (data la sua scarsa variazione con la frequenza, figura 5.1).
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Figura 5.1: Andamento del coefficiente di massa aggiunta normalizzato.

Il modello usato per i risultati di questo capitolo ¢ quello del pistone rigido, in quanto si
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ritiene di aver ovviato, seppur in modo approssimato e solo per alcuni casi specifici, a tutte le
problematiche descritte.
Nelle simulazioni effettuate si ¢ verificato l'indipendenza dalla discretizzazione temporale

variando il time-step a partire da un valore pari al 2% del periodo dell'onda incidente.
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Figura 5.2: Andamento del coefficiente di smorzamento normalizzato.
Le simulazioni che vengono presentate sono da intendersi, oltre che come analisi dei risultati
e dei comportamenti del simulatore particolari, come metodi generali di studio proposti per

questo tipo di sistemi usando lo strumento realizzato

5.1 Esempio di simulazione per onda sinusoidale
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Figura 5.3: Posizione (in alto) e velocita (in basso) del pelo libero interno al cassone.
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In questo paragrafo si presentano i risultati ottenuti simulando il sistema OWC, composto da
una turbina di taglie medie (descritta nel capitolo 4) e un cassone cilindrico di raggio pari a 2
m, sottoposto a un'onda incidente di ampiezza 1,5 m e periodo 9 s.

Per assicurare l'indipendenza da eventuali regimi transitori dovuti alle condizioni iniziali di
integrazione (altezza e velocita iniziali) i risultati sono stati calcolati su un intervallo di
AT=800 s a partire dall'istante 7),=200 s. Osservando le fluttuazioni dei risultati si ¢ osservato
che questo metodo fornisce un'approssimazione alla quarta cifra significativa sulla potenza
generata per l'intero intervallo di condizioni iniziali fisicamente plausibili, cio¢ che
mantengano il pelo libero compreso tra altezza minima e massima del cassone.

Infatti nel caso il pelo libero superi l'altezza del cassone si ha che nel calcolo della velocita in
ingresso in turbina il volume d'aria interno risulta negativo, invertendo 1'effetto dell'aumento
di densita sulla velocita in uscita (equazione 2.69), portando quindi la simulazione a
divergere. Il limite inferiore invece non ¢ dato direttamente, ma in funzione di quello
superiore: le forze di richiamo mantengono il loro segno al diminuire dell'altezza del pelo

libero interno, ma se l'oscillazione iniziale risulta di ampiezza eccessiva si avra un

Perdite [W]
IGV Clearance 345
Secondarie 651
Profilo 599
Incidenza 0
tot. 1595
Rotore Clearance 499
Secondarie 2243
Profilo 3484
Incidenza 524
tot. 6750
oGv Endwall 185
Secondarie 66
Profilo 492
tot. 742
Swir 343
Potenza generata 25401
Potenza disponibile 34839
Perdite totali 9430

Tabella 5.1: Suddivisione delle perdite e potenza meccanica prodotta media.
superamento del limite superiore prima della fine del periodo, portandosi quindi nella

situazione precedentemente descritta.

In tabella 5.1 si riporta la potenza prodotta, quella disponibile (equazione 4.1) e i contributi di
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perdita. Si nota che la lieve discrepanza tra la differenza delle prime due e le perdite totali
rientra nell'errore dichiarato sulla potenza generata. I valori numerici riportati in questo
capitolo sono valori medi, calcolati come il rapporto tra l'integrale dei valori istantanei e il AT

della simulazione.

Rotore
— 06V

Swirl

Rendimento |

Figura 5.4: Rendimento e perdite cumulate di rendimento.
Le principali fonti di perdita risulta essere la schiera rotorica seguita dallo statore in ingresso,
coerentemente con i risultati del capitolo precedente (figura 4.9). A differenza di quanto ci si
sarebbe aspettati la componente delle perdite del rotore dovuta all'incidenza e le perdite
secondarie nell'OGV risultano molto limitate. Queste perdite infatti risultano notevoli per

basse velocita assiali, quindi, dato che la potenza prodotta ¢ crescente con il quadrato della

Figura 5.5: Potenza disponibile (sopra) e potenza meccanica estratta (sotto).
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portata (equazioni 1.12 e 1.13), se analizzate come perdite di potenza risultano di scarsa
entita.

Si ricorda che le perdite sotto forma di rendimento sono trovate come rapporto tra i valori
istantanei della perdita di pressione in esame e di quella totale, risultando quindi non definite
negli intervalli in cui quest'ultima risulti nulla (paragrafo 4.1).

Gran parte della potenza disponibile (tabella 5.1) viene estratta dalla turbina, che raggiunge
quindi rendimenti medi elevati. Questo fatto ¢ spiegato ricordando le osservazioni fatte nel
capitolo precedente sulle efficienze ottenute e osservando che le zone di rendimento piu alto
(figura 5.4) si hanno in corrispondenza dei picchi di potenza disponibile (figura 5.5). La
sovrapposizione di queste zone indica che la geometria e la velocita di rotazione della turbina
risultano adeguati al range di velocita in ingresso.

Ricordando i risultati ottenuti dalle analisi di sensibilita nei paragrafi 4.4.1 e 4.4.3, si puo
affermare che per velocita di rotazione troppo basse o angoli degli statori troppo elevati si
avrebbe un avvallamento nella curva del rendimento proprio in corrispondenza del picco di

potenza disponibile.

Perdite [W]
IGV Clearance 628
Secondarie 905
Profilo 945
Incidenza 0
tot. 2478
Rotore Clearance 952
Secondarie 22523
Profilo 3223
Incidenza 1
tot. 26699
oGv Endwall 136
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