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ψ ϕ−  ma che hanno lo stesso valore del massimo rendimento. Potrei avere due 

diverse geometrie corrispondenti allo stesso valore di k . 

Però se ribalto il discorso ho delle certezze: se due macchine hanno k  diversi 

sicuramente sono geometricamente diverse.  

In effetti si dimostra che la classificazione della geometria sulla base di k  dal 

punto di vista pratico-operativo è estremamente funzionale e rappresenta un 

classico. 

 

 

 

Abbiamo le macchine idrauliche (turbine e pompe) ma si potrebbe fare un 

discorso analogo anche per le macchine termiche. Possiamo vedere come varia 

la forma con il valore di k .  Avere dei k  piccoli significa avere delle macchine 

nelle quali il termine di scambio di energia è prevalente rispetto al termine di 

portata.  

Seguiamo l’evoluzione delle pompe. Nelle pompe valori di k  più piccoli 

corrisponderanno a macchine centrifughe nelle quali lo scambio di energia è 

particolarmente intenso (perchè abbiamo la differenza della velocità di 

rotazione tra ingresso ed uscita). Avremo delle macchine fortemente radiali 

con canali di flusso piccolini perchè la portata è proporzionalmente piccola 

rispetto all’entità del lavoro scambiato.  



• noti gli obiettivi di prestazione della macchina 
(portata e lavoro nel punto di progetto) devo 
determinare la velocità in base ai vincoli esterni 

• determinata la velocità angolare, e’ determinato k

SIMILITUDINE DELLE TURBOMACCHINE
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Nel caso di macchine in cui le cifre adimensionali significative siano solo ψ  e ϕ  
(lasciamo per il momento il caso delle macchine termiche in cui compare anche 
il numero di Mach) data una macchina, che ha una certa geometria, a quella 
geometria corrisponderà una curva ψ -ϕ .  

Poichè ad ogni geometria corrisponde una curva posso pensare ad parametro 
che definisce la geometria. Questo sarà un paramentro adimensionale nel 
quale non compare il diametro perchè la geometria è la forma della macchina 
indipendentemente dalle sue dimensioni. Questo numero viene chiamato 
numero caratteristico di macchina k  o velocità specifica Sω  .  
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In questa cifra non compare il diametro. Questa cifra nella sua definizione non 
risponde al problema che ci siamo posti (cioè trovare un numero che definisca 
una geometria). Non risponde al problema perchè così come esiste una curva 
ψ -ϕ , esiste una curva di k .  Allora definisco un criterio per individuare la 
coppia di valori ψ -ϕ  che mi diano un unico valore di k .  

Il criterio è di prendere i valori di  ψ -ϕ  nel punto di massimo rendimento. 
Introduciamo nel diagramma  ψ -ϕ  anche la curva del rendimento 

 

Vado a prendere il punto di massimo rendimento ed in corrispondenza di 
questo avrò un valore ψ  e ϕ  in corrispondeza dei quali mi calcolo k  o Sω . Ho 

un numero che corrisponde ad una certa geometria e questo numero diventa 
uno strumento potente di classificazione e di progettazione di una macchina. È 
uno strumento potente perchè ad un numero corrisponde una geometria e 
questo mi consente di classificare le geometrie. Bisogna fare attenzione perchè 
si potrebbero trovare due macchine che hanno due diversi valori del punto 



• noto k posso utilizzare diagrammi statistici che 
riportano rapporti dimensionali in funzione di k per 
macchine di rendimento elevato
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una tipica macchina radiale (una pompa centrifuga) e consideriamo la sezione 
meridiana semplificata al massimo 

 

 

Le dimensioni caratteristiche più significative sono: 

- 2D  : diametro massimo della girante; 

- 1D  : diametro massimo della sezione d’ingresso; 

- 1'D  : diametro minimo della sezione d’ingresso; 

- 2b  : altezza della pala in uscita; 

- 1b  : altezza della pala in ingresso (per definirla bisogna prendere il 

diametro medio e con riferimento al punto di intersezione tra questo ed il 
profilo della pala in ingresso posso tracciare la circonferenza inscrivibile 
nella sezione d’ingresso; come grandezza caratteristica della sezione 
d’ingresso prendo il diametro di questa circonferenza). 

Per queste grandezze posso definire le cifre adimensionali 

( )
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queste sono le 4 cifre π  che definiscono nella maniera più essenziale possibile 
la geometria di questa macchina. Queste cifre sono funzioni di k .  

Posso allora costruire delle tabelle che riportano in ascisse il valore del numero 
caratteristico k  ed in ordinate una serie di curve che mi riportano i valori dei 4 
parametri  
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Allora ricapitolando, note portata, prevalenza e fissata la velocità di rotazione, 
conosco il valore di k . Entro in questi diagrammi e trovo i valori dei quattro 
parametri e quindi definisco per sommi capi la sezione meridiana della nostra 
macchina.  

 

Come nota margine possiamo definire il numero di giri specifico  

3
4

S
Q

n n
H

=  

il cui significato è lo stesso della velocità periferica specifica. 
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Osservazioni 

1) Abbiamo visto che possiamo definire una serie di rapporti 
 

( ) ( )          i iD lf k f k
D D
= =  

 
L’applicazione di questo criterio ci dà la forma della macchina ma non le 
sue dimensioni (sono tutte cifre adimensionali). Possiamo chiederci se 
esiste una dimensione ottimale? 

 

2) Tutte queste cose valgono se le prestazioni sono indipendenti dal numero 
di Reynolds. Possiamo chiederci allora entro quali limiti si può trascurare 
l’influenza di Re? 

 

2bis)  Nelle turbomacchine esiste un “effetto scala”? In altre parole fino a    
che punto si può dire che una certa curva di prestazione vale per una certa 
geometria? 

 

3) Come ci aiutano le cifre adimensionali in condizioni di funzionamento non 
usuali (cavitazione, pompaggio,...)? 

 

4) Come le considerazione che stiamo facendo devono essere modificate e 
corrette quando i fenomeni di comprimibilità non sono più trascurabili? 

 

Vediamo di dare una risposta alle domande appena formulate. 

1)  

Si esiste una dimensione ottimale cioè una dimensione alla quale corrisponde il 
massimo rendimento. Bisogna però definire un’ulteriore grandezza detta 
diametro specifico 
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Seguendo l’elenco trovo poi la portata di massa che mi consente di definire la 
cifra di flusso 

3 3
01

m Q
D D

ϕ
ρ ω ω

 = = 
 

ɺ
 

Posso mettere in evidenza la portata di volume Q  ed ottenere l’espressione 
che viene più utilizzata per le macchine idrauliche. Già da questa prima 
definizione possiamo dire che, parlando di cifre adimensionali, il vincolo 
dell’adimensionalità è rispettato anche se introduco nell’espressione dei 
coefficienti numerici.  

 

Con il lavoro iL  definiamo la cifra di pressione (o cifra di lavoro o cifra di lavoro 

ideale) 

2 2
iL
D

ψ
ω

=  

 

Successivamente occorre adimensionalizzare la viscosità dinamica µ . Troverei 
l’inverso del numero di Reynolds 

2
01Re Dρ ω
µ

=  

Sarebbe l’inverso della viscosità adimensionalizzata. Possiamo notare la 
somiglianza con il numero di Reynolds definito, per esempio, per il diagramma 
di Moody. Abbiamo il prodotto Dω  che dimensionalmente è una velocità che 
moltiplica D . 

 

Proseguendo troviamo la velocità del suono 01a  che ci permette di definire il 

numero di Mach come l’inverso della velocità del suono adimensionalizzata 

01

DMa
a
ω

=  

 

Per finire abbiamo la densità 01ρ  che è una delle grandezze scelte come 

riferimento. 
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Bisogna cercare di eliminare la velocità di rotazione. È stato verificato che 
esiste, con riferimento alle dimensioni di massimo rendimento, un legame tra 

SD  e Sω  

( )S SD f ω=  

 

Questa funzione è un diagramma detto Diagramma di Cordier. Questo 
diagramma rappresenta un’interpolazione di una serie di dati sperimentali con 
un grado di dispersione parecchio limitato 

 

 
 

Allora nota Sω  possiamo entrare nel diagramma di Cordier e trovare il valore di 

SD .  Esiste un valore ottimale di D  perchè esiste un’influenza del numero di 

Reynolds ed un effetto scala.  
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Diagramma di Cordier
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Se per motivi di vincoli di un progetto si è costretti ad operare con diametri 
diversi da quelli che risultano dai precedenti diagrammi ci possiamo chiedere di 
quanto andrò a penalizzare il rendimento? Possiamo rispondere a questa 
domanda sulla base di risultati reperibili in letteratura. Una serie di dati molto 
significativi sono quelli dati dai Diagrammi di Baljè 

 

 

 

Sono diagrammi nei quali abbiamo sempre la correlazione tra diametro 
specifico e velocità specifica. Su questo piano riportiamo la linea centrale che 
rappresenta il luogo dei punti con massimo rendimento ed inoltre abbiamo 
curve di isolivello di valori di rendimento minori via via che ci allontaniamo 
dalle condizioni di massimo.  

Questi sono valori che sono intesi sempre in senso relativo cioè il delta di 
rendimento è abbastanza significativo ma il valore assoluto potrebbe esserlo 
un pò meno. Questo valore dipenderà da come è ben dimensionata la 
macchina dal punto di vista idraulico, dalla finitura superficiale, ecc ecc. Però il 
gradiente di variazione è abbastanza indicativo. 

Questi diagrammi sono dei classici ma non devono esser visti come un 
qualcosa di statico perchè mano a mano che la progettazione delle macchine 
evolve queste informazioni vengono integrate con informazioni di natura 
statistica.  

 

 

Diagramma 
di Balié 
(pompe 

centrifughe)
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2)  

Per capire entro quali limiti si può trascurare l’influenza di Reynolds si inizia 
riportando qualitativamente il diagramma delle prestazioni adimensionali ψ ϕ−  

 
 

Aggiungiamo anche la curva del rendimento effettivo. Se non vi fosse nessuna 
influenza del numero di Reynolds e dell’effetto scala queste due curve 
sarebbero uniche. In realtà abbiamo una dipendenza dal numero di Reynolds 
perchè sappiamo che non abbiamo differenze solo se il numero di Reynolds è 
molto elevato. 

Questa influenza, dal punto di vista qualitativo, si traduce nel fatto che le curve 
non sono più una singola curva ma un fascio di curve. Per quanto riguarda la 
curva ψ ϕ−  abbiamo valori massimi al crescere di Re con una dispersione 
piuttosto limitata. Invece abbiamo una dispersione più ampia per quanto 
riguarda i valori del rendimento.  

Si osserva che nelle curve di rendimento troviamo evidenziati tutti i limiti delle 
assunzioni semplificative che abbiamo posto nell’analisi del nostro problema.  

 

Ci chiediamo se possiamo trovare degli strumenti che ci dicano di quanto 
possiamo scostarci se abbiamo valori di Re abbastanza bassi? Si esistono degli 
strumenti correttivi. Ricordiamo l’espressione del numero di Reynolds 

 

2) 
Per capire entro quali limiti 
si può trascurare l’influenza 

di Reynolds si inizia 
riportando qualitativamente 

il diagramma delle 
prestazioni adimensionali
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2
01Re Dρ ω
µ

=  

 

Osserviamo un diagramma  

 

 

In questo diagramma vediamo i valori dei fattori universali di correzione delle 
prestazioni (hanno una validità abbastanza ampia) e sono relativi alla cifra di 
pressione e al rendimento effettivo. Questi coefficienti sono funzione di Re e 
per numeri di Reynolds elevati valgono entrambi 1 (non portano nessun tipo di 
correzione).  Mano  a mano che Re diminuisce il valore dei fattori di correzione 
diminuisce fino a quando Re è talmente basso che il fattore correttivo diventa 
parecchio pesante. In ogni caso, con riferimento anche al diagramma 
precedente, la correzione della curva relativa alla cifra di pressione è maggiore 
rispetto quella del rendimento. 

Questi fattori si usano per fare la seguente operazione dal punto di vista 
grafico. Partendo dalla curva di riferimento (quella relativa a numeri di 
Reynolds sufficientemente alti da non avere influenza dallo stesso)  
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Applichiamo i fattori correttivi e quindi andiamo a ridisegnare le curve con un 
opportuna riduzione delle scale sia in ascisse che in ordinate in modo che, 
mantenendo la forma della curva, andiamo ad abbassarla. 

Il procedimento operativo è il seguente. Parto dalle curve con numero di 
Reynolds molto elevato 

 

A questo punto introduciamo la definizione della velocità specifica 

1 2 3 4
Sω ϕ ψ −=

 
Andiamo a considerare questa quantità non come il valore di k  che otteniamo 
per la condizione di massimo rendimento ma proprio come funzione di ψ ϕ−  
(una curva di Sω ) e tracciamo le curve Sψ ω−  e Sη ω−  che saranno casuali 
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Queste quantità le possiamo chiamare 

( ) ( )
( ) ( )

S S

S S

f

f

ψ ω ψ ω

η ω η ω

= =

= =
 

Utiliazziamo allora i fattori di correzione che otteniamo dal diagramma 

( )
( )
Re

Re

f f

f f
ψ

η

=

=  

Quindi troviamo dei valori corretti 

( )
( )

corretto S

corretto S

f

f
ψ

η

ψ ψ ω

η η ω

= ⋅

= ⋅  

A questo punto possiamo procedere a ritroso. Trovato il valore corretto avrò 

1 2 3 4 1 2 3 4 costanteS corretto correttoω ϕ ψ ϕ ψ− −= = =
 

 

Allora applicando la definizione di Sω  posso costruire le curve che mi daranno 

le curve di prestazioni corrette. 
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alto. Il numero di Reynolds è quel parametro che ci consente di classificare i 
diversi regimi di flusso. Per bassi valori del numero di Reynolds siamo in un 
flusso laminare. Poi abbiamo una zona di transizione ed infine si passa al flusso 
turbolento. Ricordiamo l’andamento del diagramma di Moody 

 

 

 

In ascisse mettiamo Re ed in ordinate il coefficiente di perdite di carico del 
nostro tubo. Le scale sono logaritmiche. Il legame tra ξ  ed Re, per bassi 
numeri di Reynolds, è rappresentato da una retta. Poi abbiamo una zona di 
transizione non ben definita ed infine una serie di linee che sono delle linee a 
paramentro costante in cui il parametro che le caratterizza è la rugosità 
relativa Dε  (con ε  rugosità media). 

Dove abbiamo un legame lineare ed una curva unica per tutti i valori di 
rugosità del tubo abbiamo la corrente laminare. Il tratto tratteggiato è un 
tratto nel quale, in condizioni sperimentali assolutamente ccontrollate, è 
possibile mantenere un flusso laminare ma basta una perturbazione 
infinitesima per perdere subito la linearità. Quando poi andiamo in condizioni di 
flusso turbolento troviamo che la perdita di carico dipende dalla rugosità. 
Inoltre possiamo osservare che se consideriamo un solo valore di rugosità 
relativa la curva presenta una certa pendenza fino ad un certo valore di Re 
(limite o critico) e poi diventa orizzontale. 

Se il numero di Reynolds è superiore ad un certo valore limite il coefficiente di 
perdita di carico è indipendente dal Re. Se trasferiamo questa osservazione 
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2bis) 

Osserviamo subito una figura  

 

Se volessimo ricavare sperimentalmente curve ψ ϕ−  al variare del numero di 
Reynolds ci troveremo difronte a grosse difficoltà perchè Re cambia con le 
caratteristiche del fluido, con le dimensioni della macchina e con le velocità.  

Questo diagramma ci mostra che il rendimento di una famiglia di pompe simili 
al variare di Re, parametrato in funzione del diametro all’aspirazione. 

Sul piano abbiamo una serie di curve che sono relative ad un determinato 
valore del diametro di aspirazione della curva ed è tracciata in modo più 
completo la curva relativa a 100mm. Assegnata  una pompa di determinate 
dimensioni un modo per far variare Re è quello di far variare la velocità di 
rotazione della pompa. Per ogni valore del diametro, variando la velocità di 
rotazione, posso tracciare un certo range di valori di Re.  

Inoltre osserviamo che man mano che Re aumenta, aumenta anche il 
rendimento. Poi per un certo valore della velocità di rotazione anche se 
continua ad aumentare il rendimento rimane costante. La curva tratto punto è 
il luogo dei punti in corrispondenza ai valori di Re oltre i quali le prestazioni 
diventano indipendenti da Re (Re critico). Questo aumenta all’aumentare delle 
dimensioni della macchina. 

famiglia di pompe simili al variare del diametro all’aspirazione



A parità di bontà di progettazione, geometria, ecc la macchina grande ha
rendimento più grande della macchina piccola. Questo si spiega osservando:

- a parità di tecnologia produttiva possiamo ritenere costante il valore
della rugosità superficiale delle palettature della girante. è chiaro che in
una macchina grande questa diventa un valore di rugosità relativa.
Quindi le perdite di carico sono superiori in una macchina piccola che in
una macchina grande

- i giochi. Tra parti fissa e mobile avremo dei giochi. I giochi non possono
scendere al di sotto di un certo limite. Posso considerare dei giochi relativamente
grandi nella macchina piccola che saranno trascurabili nella macchina
grande.

SIMILITUDINE DELLE TURBOMACCHINE 
effetto scala
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Quindi oltre all’influenza di Re abbiamo un’influenza dell’effetto scala. Esiste un 
effetto scala che non è separabile in maniera netta dall’effetto di Re.  

A parità di bontà di progettazione, geometria, ecc la macchina grande ha 
rendimento più grande della macchina piccola. Questo si spiega osservando: 

- a parità di tecnologia produttiva possiamo ritenere costante il valore 
della rugosità superficiale delle palettature della girante. È chiaro che in 
una macchina grande questa diventa un valore di rugosità relativa. 
Quindi le perdite di carico sono più forti in una macchina piccola che in 
una macchina grande 

- i giochi. Tra parti fissa e mobile avremo dei giochi. I giochi non possono 
scendere al di sotto di un certo limite e si cercherà di far in modo che 
siano i più piccoli possibile. Posso considerare dei giochi relativamente 
grandi nella macchina piccola che saranno trascurabili nella macchina 
grande. 

 

Per tener conto anche di questo si ricorre a metodi empirici. Una soluzione 
consiste nel considerare il seguente diagramma 

 

Vediamo il rendimento di una famiglia di pompe simili al variare del numero di 
Re parametrato in funzione del diametro all’aspirazione. Esiste un valore del 
diametro superato il quale non abbiamo più nessuna dipendenza dalle 
dimensioni. Al diminuire delle dimensioni possiamo applicare il fattore 
correttivo. A rigore questo diagramma è valido solo per la macchina sulla quale 
è stato fatto lo studio.  
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Praticamente possiamo dire che 

( )S rf Dη η= ⋅  

dove Sη  è il rendimento standard (relativo alla macchina grande). Il fattore 

( )rf D  può essere ritenuto abbastanza generale. 

Un altro approccio consiste nel considerare due valori diversi del rendimento 

1 2

2 1

1
1

D
D

α
η
η

 −
=  

−  
 

2

1

D
D

 è il rapporto di scala della macchina; α  è molto variabile. 

 

 

3) 

La cavitazione è un problema di funzionamento serio che può interessare tutte 
le macchine che operi su fluidi. Consiste nel fatto che in una zona della nostra 
macchina si crea localmente un punto di bassa pressione. Se questa pressione 
scende sotto il valore della tensione di vapore del liquido alla temperatura a cui 
si trova il fluido, questo evapora. Allora si formano delle bolle di vapore che 
vengono trascinate dal flusso in zone con pressione più alta e qui, con un 
processo molto rapido, implodono. L’implosione causa delle onde di pressione 
che vanno ad erodere le palettature, i condotti,... 

Nel caso specifico delle turbomacchine la cavitazione si verifica dove abbiamo 
le sezioni minori (aspirazioni della pompa) o dove abbiamo delle velocità locali 
particolarmente elevate (pressione locale più bassa). 

La cavitazione può essere affrontata definendo alcune quantità. L’approccio più 
utile si basa sulla definizione del NPSH (altezza totale netta all’aspirazione). 
Questa può essere definita in due modi diversi: o andando a fare delle misure 
in un punto della macchina oppure partendo a ritroso dal serbatoio. 

( )
2

2
vA A

POMPA

pp cNPHS
g g gρ ρ

= + −  

vp  è la tensione di vapore; con il pedice A indico che le grandezze sono 

misurate nella sezione di aspirazione della mia macchina (flangia di attacco) 
perchè sono sezioni sufficientemente distanti dalla girante da poter non 
risentire della periodicità del flusso che la girante impone alla corrente. 
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le sezioni minori (aspirazioni della pompa) o dove abbiamo delle velocità locali 
particolarmente elevate (pressione locale più bassa). 

La cavitazione può essere affrontata definendo alcune quantità. L’approccio più 
utile si basa sulla definizione del NPSH (altezza totale netta all’aspirazione). 
Questa può essere definita in due modi diversi: o andando a fare delle misure 
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( )
2

2
vA A

POMPA

pp cNPHS
g g gρ ρ

= + −  

vp  è la tensione di vapore; con il pedice A indico che le grandezze sono 

misurate nella sezione di aspirazione della mia macchina (flangia di attacco) 
perchè sono sezioni sufficientemente distanti dalla girante da poter non 
risentire della periodicità del flusso che la girante impone alla corrente. 

D1/D2 
rapporto di 

scala

SIMILITUDINE DELLE TURBOMACCHINE 
effetto scala (pompe)



SIMILITUDINE DELLE TURBOMACCHINE 
effetto scala (turbine idrauliche)

Turbine Kaplan

n=0,1 ÷ 0,25



SIMILITUDINE DELLE TURBOMACCHINE
3)
La cavitazione è un problema di funzionamento serio che può 
interessare tutte le macchine a fluido incompressibile
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Posso definire 

( ) vB
S AIMPIANTO

ppNPHS H H
g gρ ρ

= − −∆ −  

La quantità è sempre la stessa. Cioè pressione totale del fluido somma della 
pressione statica più la pressione cinetica corretta con la tensione di vapore. 

Bp  è la pressione manometrica; SH  differenza di quota tra il pelo libero del 

serbatoio e flangia di aspirazione; AH∆  perdite di carico (attrito per attrito 

continuo, presenza di eventuali gomiti,...). 

Fissata una certa condizione di funzionamento abbiamo che 

( ) ( )IMPIANTO POMPANPHS NPHS=  

 

( )POMPANPHS  è il parametro che mi da il costruttore della pompa che la metterà 

sul banco di prova e porterà la pompa in cavitazione. In quelle condizioni andrà 
a misurare Ap  e Ac . 

L’installatore della pompa dovrà verificare che 

( ) ( )IMPIANTO POMPANPHS NPHS>  

Questa disuguaglianza fisicamente non avrebbe senso perchè queste due 
equazioni sono uguali. Diventano una disugualianza nel momento in cui il 
termine di destra diventa il valore limite dato dal costruttore  mentre il termine 
a sinistra è il valore operativo del mio impianto. In condizione di incipit di 
cavitazione i due valori sono uguali. 

 

Un altra grandezza citata nello studio della progettazione è la cifra di Thoma 
che è una cifra adimensionale che in condizioni di incipiente cavitazione è pari 
al rapporto 

( )v S
NPHS f
H

σ ω= =  

dove H  è la prevalenza della pompa. Questo rapporto può essere calcolata in 
qualsiasi punto di funzionamento però assume un valore significativo quando 
siamo in condizioni di inizio cavitazione. La cifra di Thoma è funzione della 
geometria della macchina. La cavitazione avviene perchè in un certo punto 
della macchina la velocità del flusso diventa elevata. Ma questa velocità 
dipende dalla geometria della macchina. 
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3) 
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che vanno ad erodere le palettature, i condotti,... 

Nel caso specifico delle turbomacchine la cavitazione si verifica dove abbiamo 
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utile si basa sulla definizione del NPSH (altezza totale netta all’aspirazione). 
Questa può essere definita in due modi diversi: o andando a fare delle misure 
in un punto della macchina oppure partendo a ritroso dal serbatoio. 
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= + −  

vp  è la tensione di vapore; con il pedice A indico che le grandezze sono 

misurate nella sezione di aspirazione della mia macchina (flangia di attacco) 
perchè sono sezioni sufficientemente distanti dalla girante da poter non 
risentire della periodicità del flusso che la girante impone alla corrente. 
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al rapporto 
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dove H  è la prevalenza della pompa. Questo rapporto può essere calcolata in 
qualsiasi punto di funzionamento però assume un valore significativo quando 
siamo in condizioni di inizio cavitazione. La cifra di Thoma è funzione della 
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