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1.2 RICHIAMI E COMPLEMENTI DI TERMODINAMICA APPLICATA ALLE 
MACCHINE 

 

Rotore adiabatico 

Se consideriamo un rotore di una turbomacchina con il flusso adiabatico 
(ipotesi che faremo sempre nelle turbomacchine perchè, all’interno della 
turbomacchina, non sussistono generali condizioni di flusso che consentano 
degli scambi termici di un’intensità apprezzabile) possiamo scrivere che il 
lavoro tecnico tra la sezione d’ingresso e di uscita è uguale alla differenza tra 
l’entalpie totali: 

1 21  2
' t tL h h= −  

Questo deriva dal I° principio della termodinamica. Ricordiamo che 

2

2t
ch h gz= + +  

h  è l’entalpia statica.  

Lo stesso lavoro tecnico può essere espresso anche in funzione dei triangoli di 
velocità come espressioni del lavoro euleriano: 

1 1 2 2
2 2 2 2 2 2
1 2 1 2 1 21  2

'

2 2 2

u uu c u c
L c c u u w w

−


=  − − −
+ −

 

w  indica la velocità relativa. Questa espressione è molto significativa perchè ci 
fa vedere che una macchina radiale, a parità di valori di velocità, svilupperà più 
lavoro di una macchina assiale perchè in una macchina radiale ci sarà il 
termine delle velocità u  che in una macchina assiale non c’è. Inoltre possiamo 
osservare che una macchina operatrice dovrà essere centrifuga mentre una 
macchina motrice dovrà essere centripeta perchè il termine delle u  dia 
contributo al lavoro. Convenzionalmente vogliamo che il lavoro sia sempre 
positivo per cui scrivendo 1-2 vuol dire che l’energia in 1 è maggiore di quella 
in 2 per cui questa macchina è motrice. Per avere un contributo positivo deve 
essere 1 2u u>  (macchina centripeta). 

Sempre da questa espressione possiamo dedurre l’espressione del grado di 
reazione che rappresenta quella quota parte di lavoro statico che viene 
elaborato nella girante. Il lavoro viene fatto tutto nella girante però da questa 
espressione possiamo distinguere la quota parte di lavoro fatto sulla variazione 
di energia cinetica 

Rotore adiabatico
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2 2
1 2

2
c c−  

dalla quota parte statica 

2 2 2 2
1 2 1 2

2 2
u u w w− −

−  

 

Rotalpia 

Possiamo scrivere che  

2 2
1 2

1 1 2 2 1 1 2 22 2u u
c cu c u c h gz h gz− = + + − − −  

Raccogliendo i termini con i pedici uguali possiamo scrivere che 

2

cost
2 u
ch gz uc I+ + − = =  

I  è la rotalpia o entalpia totale del moto relativo. Analogamente possiamo 
scrivere l’ugualianza della seconda espressione 

 

2 2 2 2 2 2 2 2
1 2 1 2 1 2 1 2

1 1 2 22 2 2 2 2
c c u u w w c ch gz h gz− − −

+ − = + + − − −  

2 2

cost
2 2
w uh gz I+ − + = =  

 

L’introduzione di questa grandezza ci permette di scrivere un’equazione di 
conservazione. In un rotore adiabatico la conservazione dell’energia può essere 
espressa da 

costI =  

Mentre in uno statore adiabatico è nullo lo scambio di calore, è nullo lo 
scambio di lavoro e quindi abbiamo la conservazione dell’entalpia totale 

costth =  

 

 

Quota parte cinetica

Quota parte statica
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Rotalpia o Entalpia totale del moto relativo
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Nello studiare il comportamento di una macchina possiamo utilizzare dei grafici 
con tutte le grandezze in gioco 

 

 

 

 

49 
PROGETTO DI MACCHINE 

 

    Gianluca Caizzi – n. matricola 85300110 A.A. 2010/2011 

Nello studiare il comportamento di una macchina possiamo utilizzare dei grafici 
con tutte le grandezze in gioco 
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Rendimenti 

Sulla base di queste rappresentazioni possiamo definire dei rendimenti: 

- Rendimento effettivo o globale o ... eη ; 

- (legato alla qualità della turbomacchina) Rendimento idraulico o 
adiabatico o isoentropico o ... (  )id o isη ; (rendimento idraulico o isoentropico 

che differisce se abbiamo a che fare con macchine termiche o idrauliche) 

- Rendimento meccanico 
(  is)

e
m

id o

η
η

η
=   

 

Turbine termiche 

Facciamo riferimento al diagramma h-s 

 

 

Rappresentiamo sul piano h-s il processo globale tra ingresso ed uscita della 
turbomacchina. Avremo un punto iniziale 1 a cui corrisponde un punto 
rappresentante la sua entalpia di ristagno 10 (che possiamo confondere con 
l’entalpia totale). Avremo un punto finale 2 della nostra trasformazione in 
corrispondenza del quale avremo un’energia cinetica che ci consente di definire 
il punto 20. Se il processo fosse isoentropico il punto finale della trasformazione 
sarebbe 2s così come, sulla stessa isoentropica troveremo il punto 20s.  

Ricordiamo che la trasformazione 1-2 non rappresenta l’espansione reale della 
mia turbina ma rappresenta un’apprassimazione politropica, quindi reversibile 
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e quindi tracciabile sul piano termodinamico che ha in comune con la 
trasformazione reale solo i punti iniziale e finale. 

Con riferimento a questo processo possiamo definire il rendimento isoentropico 
considerando due diversi casi: 

1) supponiamo che l’energia cinetica residua allo scarico non vada perduta 
cioè possiamo immaginare che questa energia cinetica è l’energia che poi 
entrerà allo stadio successivo e quindi è una situazione che ritroviamo 
negli stadi intermedi delle turbomacchine. Definiamo il rendimento 
isoentropico total to total 
 

01 02
,

01 20
is tt

s

h h
h h

η
−

=
−

 

 
Confronto il salto entalpico totale effettivo con il salto entalpico di 
riferimento (ritenendo come condizione finale di riferimento quella 
corrispondente alla pressione totale e quindi al punto 20). 

 

2) Supponiamo che l’energia cinetica residua allo scarico vada perduta 
possiamo definire il rendimento isoentropico total to static nel quale 
confrontiamo sempre il salto entalpico effettivamente elaborato con il 
salto di riferimento relativo alla pressione statica 
 

01 02
,

01 2
is ts

s

h h
h h

η
−

=
−

 

 

Attenzione che per qualsiasi turbomacchina saranno definibili entrambe le 
quantità ma la differenza è che una può essere più interessante in un caso 
piuttosto che nell’altro.  

Il rendimento ,is tsη  è quello che, parlando delle turbine a  vapore, era stato 

definito come rendimento “della palettatura”. 

 

 

 

 

 

 

52 
PROGETTO DI MACCHINE 

 

    Gianluca Caizzi – n. matricola 85300110 A.A. 2010/2011 

e quindi tracciabile sul piano termodinamico che ha in comune con la 
trasformazione reale solo i punti iniziale e finale. 

Con riferimento a questo processo possiamo definire il rendimento isoentropico 
considerando due diversi casi: 

1) supponiamo che l’energia cinetica residua allo scarico non vada perduta 
cioè possiamo immaginare che questa energia cinetica è l’energia che poi 
entrerà allo stadio successivo e quindi è una situazione che ritroviamo 
negli stadi intermedi delle turbomacchine. Definiamo il rendimento 
isoentropico total to total 
 

01 02
,

01 20
is tt

s

h h
h h

η
−

=
−

 

 
Confronto il salto entalpico totale effettivo con il salto entalpico di 
riferimento (ritenendo come condizione finale di riferimento quella 
corrispondente alla pressione totale e quindi al punto 20). 

 

2) Supponiamo che l’energia cinetica residua allo scarico vada perduta 
possiamo definire il rendimento isoentropico total to static nel quale 
confrontiamo sempre il salto entalpico effettivamente elaborato con il 
salto di riferimento relativo alla pressione statica 
 

01 02
,

01 2
is ts

s

h h
h h

η
−

=
−

 

 

Attenzione che per qualsiasi turbomacchina saranno definibili entrambe le 
quantità ma la differenza è che una può essere più interessante in un caso 
piuttosto che nell’altro.  

Il rendimento ,is tsη  è quello che, parlando delle turbine a  vapore, era stato 

definito come rendimento “della palettatura”. 

 

 

 

 

 



richiami e complementi di macchine

 

53 
PROGETTO DI MACCHINE 

 

    Gianluca Caizzi – n. matricola 85300110 A.A. 2010/2011 

Turbine idrauliche 

Nel caso delle turbine idrauliche non definiamo più il rendimento isoentropico 

ma il rendimento idraulico 

id
id

t

gH
gH

η =  

idH  è il salto idraulico effetivo che viene elaborato; tH  è il salto idraulico 

teorico. 

 

 

Compressori 

 

 

Abbiamo una compressione adiabatica. L’energia cinetica in ingresso mi 

consente di definire il punto 10 mentre l’energia cinetica in uscita mi consente 

di definire il punto 20. Di solito quello che interessa maggiormente è il 

rendimento isoentropico total to total 

20 10
,

20 10

s
is tt

h h
h h

η
−

=
−
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Turbomacchine a flusso assiale
Approccio monodimensionale: 
• il flusso è rappresentato da un’unico “tubo di 

corrente” con condizioni di deflusso mediate 
• utile in fase di pre-dimensionamento

Approccio bidimensionale / quasi-tridimensionale: 
• il flusso è rappresentato da più “tubi di corrente” 

con condizioni di deflusso mediate nella singola 
regione di deflusso 

• utile in fase di dimensionamento

Approccio tridimensionale: 
• il flusso è rappresentato nelle tre dimensioni 
• utile in fase di ottimizzazione della  per tenere 

conto di flussi secondari



Turbomacchine a flusso assiale
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CAPITOLO 2  

PROGETTO DI TURBOMACCHINE A FLUSSO ASSIALE 

 

 

2.1 ANALISI DEL FLUSSO NELLE TURBOMACCHINE ASSIALI 

Nel corso di Macchine le macchine sono state studiate sulla base di una teoria 
che possiamo definire monodimensionale cioè come se ci fosse un flusso privo 
di caratteristiche bi o tridimensionali quindi immagginando che tutti i piani 
meridiani siano uguali a se stessi e trascurando quanto avviene in direzione 
radiale. 

Questa analisi monodimensionale è uno strumento utilissimo che consente di 
capire come funziona una macchina e come si può procedere al 
dimensionamento di massima. Per procedere oltre nel dimensionamento e 
nella verifica delle prestazioni possiamo passare da un approccio 
monodimensionale al un approccio bidimensionale. 

L’approccio bidimensionale sarà ancora approssimato perchè il flusso per una 
turbomacchina è tridimensionale. Però questa approssimazione già si avvicina 
alla realtà. Quest’analisi bidimensionale potrebbe essere applicata a qualsiasi 
tipo di macchina ma trova applicazione particolarmente utile proprio nel caso di 
macchine assiali. Per capire con cosa consiste questo approccio osserviamo la 
seguente figura 

 

Questa figura mostra la sezione meridiana di un compressore assiale bistadio. 
Possiamo applicare un’analisi di tipo bidimensionale per esempio alla coppia 
ROTORE2-STATORE2  in cui lo sviluppo della macchina è quasi perfettamente 

Approccio bidimensionale / quasi-tridimensionale: 
• studio delle schiere di pale  
• studio dell’equilibrio radiale



Schiere di pale

 

64 
PROGETTO DI MACCHINE 

 

    Gianluca Caizzi – n. matricola 85300110 A.A. 2010/2011 

2.2.1 SCHIERE DI PALE BIDIMENSIONALI 

Nomenclatura 

Profilo isolato 

Si definisce una linea media (mean-line) che può essere costituita da una 
curva semplice (arco di cerchio o arco di parabola). Attorno alla linea media si 
si sovrappone un’opportuna distribuzione di spessori. Una delle dimensioni 
fondamentali del profilo è la lunghezza della corda. La corda è la distanza tra i 
punti di intersezione della linea media con la sagoma del profilo. Una 
definizione talvolta utilizzata prevede di appoggiare il profilo su un piano. 
Possiamo definire poi per ogni punto della linea media un sistema di coordinate 
cartesiane x, y a partire dal bordo d’ingresso. Per ogni coppia di valori si 
stabilisce un valore dello spessore.  

 

 

La geometria viene spesso trattata in termini di grandezze adimensionali in 
modo tale che sia rappresentativa della famiglia di profili geometricamente 
simili. Si trovano delle tabelle che danno valori adimensionalizzati  

           x y t
c c c

 

Una delle serie più note di profili è la serie NACA. 

 

 

 

Profilo isolato
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Schiere di pale 

Quando il profilo non è isolato ma è utilizzato in una macchina parliamo di 
schiere di pale. Definiamo due serie di grandezze: 

1) Geometriche 
2) Cinamatiche 

Rappresentiamo una schiera di profili per compressore (sottili) 

 

Quando un profilo va inserito in una schiera si introducono due dati geometrici 
che definiscono la geometria della schiera. Questi sono il passo palare s e la 
corda c. Possiamo allora definire la solidità della schiera 

c
s

σ =  

Tracciando le tangenti alla linea media del profilo in corrispondenza all’imbocco 
d’ingresso e d’uscita, possiamo definire i seguenti angoli: 

- θ  : deflessione geometrica del profilo (“angolo di camber”) 
- γ  : angolo di calettamento del profilo della schiera (inclinazione della 

corda rispetto alla direzione ortogonale) 
- 1gα  e 2gα  : inclinazioni delle tangenti alla linea media rispetto la direzione 

ortogonale 

Abbiamo l’innarcamento del profilo o la deflessione geometrica del profilo  

1 2g g gθ α α α= − = ∆  

 

 

Profili in schiera
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Schiere di pale 

Quando il profilo non è isolato ma è utilizzato in una macchina parliamo di 
schiere di pale. Definiamo due serie di grandezze: 
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Rappresentiamo una schiera di profili per compressore (sottili) 

 

Quando un profilo va inserito in una schiera si introducono due dati geometrici 
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c
s

σ =  

Tracciando le tangenti alla linea media del profilo in corrispondenza all’imbocco 
d’ingresso e d’uscita, possiamo definire i seguenti angoli: 

- θ  : deflessione geometrica del profilo (“angolo di camber”) 
- γ  : angolo di calettamento del profilo della schiera (inclinazione della 

corda rispetto alla direzione ortogonale) 
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ortogonale 
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Schiere di pale
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solidità della schiera
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Schiere di pale 
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c
s

σ =  

Tracciando le tangenti alla linea media del profilo in corrispondenza all’imbocco 
d’ingresso e d’uscita, possiamo definire i seguenti angoli: 

- θ  : deflessione geometrica del profilo (“angolo di camber”) 
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- 1gα  e 2gα  : inclinazioni delle tangenti alla linea media rispetto la direzione 

ortogonale 
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Vediamo adesso le grandezze che possiamo definire con riferimento al flusso 
che va ad investire questa schiera (grandezze cinematiche). 

 

 

Posso definire l’inclinazione del vettore velocità rispetto diversi riferimenti: 

- 1α  : inclinazione del vettore velocità rispetto la direzione di riferimento 

ortogonale alla schiera 
- α  : inclinazione del vettore velocità con riferimento alla corda (angolo di 

attacco del flusso rispetto la schiera) 
- i   : inclinazione del vettore velocità rispetto la tangente alla linea media 

(angolo di incidenza) 
- δ  : angolo di deviazione o deviazione (angolo di deviazione del flusso in 

uscita rispetto la tangente alla linea media) 
- ε  : entità della deflessione subita dal flusso tra ingresso ed uscita 

 

1 2ε α α α= − = ∆  

 

Noi abbiamo riferito le grandezze alla direzione ortogonale ma potevamo 
riferirle alla direzione tangenziale (adottata in Europa).  

L’incidenza è positiva quando la deflessione del flusso è maggiore di quella che 
si ha ad incidenza nulla. Si assume positiva la deviazione quando la deviazione 
del flusso sarà minore di quella imposta dalla deviazione geometrica. In questo 
modo sono definiti positivi i valori di i  e δ  che troviamo più frequentemente. 

 

Schiere di pale
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Schiere di pale
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In questa figura sia i  che δ  sono definiti positivi. Non accadrà mai che la 
corrente riesca ad essere inclinata in uscita dello stesso angolo di inclinazione 
del profilo. La corrente che esce dal profilo al massimo può avere un valore di 
δ  piccolo. Questa è la situazione comune. 

Possiamo allora scrivere il legame tra questi angoli 

iε θ δ= + −  
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Analisi delle forze agenti sulle pale e della dissipazione di energia 

La corrente fluida può essere descritta mediante i vettori di velocità e le 
variazioni di velocità. Queste velocità interagiscono ed il risultato di questa 
interazione è uno scambio di energia. Questo scambio di energia può essere 
studiato con diversi approcci che devono portare a risultati uguali. Gli approcci 
sono: 

- Vedere la variazione di forma dei triangoli di velocità e la variazione di 
pressione tra una sezione posta a monte ed una posta a valle della 
schiera. Vediamo qual’è l’effetto globale del passaggio attraverso la 
schiera del flusso ma non vediamo le modalità dello scambio. 

 

- Per avere il dettagio dobbiamo analizzare le forze agenti sui profili. 
Queste forze possono essere valutate in termini di portanza-resistenza 
(sono le componenti delle forze scambiate valutate in direzione normale 
e parallela al flusso) o in termini di direzioni normale e parallela al fronte 
di sviluppo della schiera. 
 

L’analisi sarà impostata nel seguente modo. Troveremo le espressioni 
generiche di 

a) 
( )
( )

0

0

velocità,

velocità,
a

t

F f p

F f p

= ∆ ∆

= ∆ ∆
 ( velocità∆ = triangolo di velocità, 0p∆  perdite di carico) 

 

b) 
( )
( )
,

,
a t

a t

L f F F

D f F F

=

=
 (portanza e resistenza) 

 
c) Adimensionalizzazione di , , ,a tF F L D  

 

Questa trattazione sarà fatta secondo alcune ipotesi: 

1) Flusso incomprimibile (operiamo a basso numero di Mach) 
2) Schiera piana 

Assumiamo che il flusso sia incomprimibile perchè la maggior parte dei risultati 
sperimentali e numerici di cui disponiamo sono stati ottenuti operando con 
correnti a basso numero di Mach. In moltissime applicazioni la variazione di 
densità in realtà è piccola. 



 

69 
PROGETTO DI MACCHINE 

 

    Gianluca Caizzi – n. matricola 85300110 A.A. 2010/2011 

Per un compressore assiale ogni singolo stadio ha un rapporto di compressione 
molto piccolo. Nell’ambito di questi rapporti di compressione la variazione di 
densità è effettivamente molto piccola. Nel complesso della macchina la 
variazione di densità non è trascurabile. 

Le ipotesi vanno un pò in difetto se parliamo di turbine. Nelle turbine le 
condizioni di flusso sono meno impegnative di quelle dei compressori. In ogni 
stadio si raggiungono rapporti di espansione più alti. Esistono delle correlazioni 
che consentono di correggere i risultati. 

 

Lo scopo dell’analisi è fornire delle relazioni utili per la progettazione delle 
turbomacchine cioè tradurre i risultati dei rilievi sperimentali (rilievi di campi di 
velocità, di campi di pressione,...) e tradurli in termini di coefficienti globali. 

 

Consideriamo una schiera di pale che abbiano una profondità unitaria e 
fissiamo i versi positivi. Immaginiamo che una corrente incomprimibile vada ad 
investire la schiera e supponiamo di essere ad una distanza sufficientemente 
grande dal fronte di ingresso e di uscita da poter ritenere la corrente uniforme. 
Avere il flusso uniforme vuol dire non avere nessun scorrimento tra stati di 
fluido paralleli.  Studiamo l’effetto del flusso sulla pala. È sufficiente studiare 
un profilo e definire intorno al profilo una linea di controllo chiusa.  

 

La linea di controllo avrà le sezioni d’ingresso e uscita parallele. Inoltre la 
distanza tra due punti che si trovano alla stessa altezza deve essere sempre 
pari al passo palare s. 

Schiere di pale
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Schiere di pale
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Applichiamo al nostro sistema le equazioni di conservazione. 

- Conservazione della portata (equazione di continuità) 
 

1 2 1 2           a a a a as V s V V V Vρ ρ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⇒ = =  

 
- Conservazione della quantità di moto in direzione tangenziale 

 
( )1 2t t a t tF m V s V V Vρ= ∆ = ⋅ ⋅ ⋅ −ɺ  

 

- Conservazione della quantità di moto in direzione assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Questa quantità può essere positiva o negativa a seconda dei casi (per 
esempio in un compressore sarà negativa).  

Queste espressioni le possiamo elaborare in modo da introdurre delle 
grandezze di particolare significato fisico o di particolare importanza. Partiamo 
dalla forza assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Possiamo scrivere la pressione statica come differenza della pressione di 
ristagno e la pressione cinetica 

 

( )

( ) ( )

1 2

2 2
01 1 02 2

2 2
2 1 01 02

2 2
2

1 1
2 2

1
2
1
2

a

t a

F s p p

s p V p V

s V V s p p

s V V

ρ ρ

ρ

ρ

= ⋅ − =

 = ⋅ − − + = 
 

= − + − =

= + 2 2
1t aV V− −( )

( )( )

0

2 1 2 1 0
1
2 t t t t

s p

s V V V V s pρ

+ ∆ =

= − + + ∆

 

 

( )01 02p p−  è la perdita di carico. 

Arrivati a questo punto introduciamo il concetto di flusso medio indisturbato e 
definiamo la velocità tangenziale del flusso medio indisturbato 

Eq. continuità:
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( )01 02p p−  è la perdita di carico. 

Arrivati a questo punto introduciamo il concetto di flusso medio indisturbato e 
definiamo la velocità tangenziale del flusso medio indisturbato 

Cons. quantità di moto in dir. t:
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esempio in un compressore sarà negativa).  

Queste espressioni le possiamo elaborare in modo da introdurre delle 
grandezze di particolare significato fisico o di particolare importanza. Partiamo 
dalla forza assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Possiamo scrivere la pressione statica come differenza della pressione di 
ristagno e la pressione cinetica 
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( )01 02p p−  è la perdita di carico. 

Arrivati a questo punto introduciamo il concetto di flusso medio indisturbato e 
definiamo la velocità tangenziale del flusso medio indisturbato 

Cons. quantità di moto in dir. a:
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Per un compressore assiale ogni singolo stadio ha un rapporto di compressione 
molto piccolo. Nell’ambito di questi rapporti di compressione la variazione di 
densità è effettivamente molto piccola. Nel complesso della macchina la 
variazione di densità non è trascurabile. 

Le ipotesi vanno un pò in difetto se parliamo di turbine. Nelle turbine le 
condizioni di flusso sono meno impegnative di quelle dei compressori. In ogni 
stadio si raggiungono rapporti di espansione più alti. Esistono delle correlazioni 
che consentono di correggere i risultati. 

 

Lo scopo dell’analisi è fornire delle relazioni utili per la progettazione delle 
turbomacchine cioè tradurre i risultati dei rilievi sperimentali (rilievi di campi di 
velocità, di campi di pressione,...) e tradurli in termini di coefficienti globali. 

 

Consideriamo una schiera di pale che abbiano una profondità unitaria e 
fissiamo i versi positivi. Immaginiamo che una corrente incomprimibile vada ad 
investire la schiera e supponiamo di essere ad una distanza sufficientemente 
grande dal fronte di ingresso e di uscita da poter ritenere la corrente uniforme. 
Avere il flusso uniforme vuol dire non avere nessun scorrimento tra stati di 
fluido paralleli.  Studiamo l’effetto del flusso sulla pala. È sufficiente studiare 
un profilo e definire intorno al profilo una linea di controllo chiusa.  

 

La linea di controllo avrà le sezioni d’ingresso e uscita parallele. Inoltre la 
distanza tra due punti che si trovano alla stessa altezza deve essere sempre 
pari al passo palare s. 

Schiere di pale
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Applichiamo al nostro sistema le equazioni di conservazione. 

- Conservazione della portata (equazione di continuità) 
 

1 2 1 2           a a a a as V s V V V Vρ ρ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⇒ = =  

 
- Conservazione della quantità di moto in direzione tangenziale 

 
( )1 2t t a t tF m V s V V Vρ= ∆ = ⋅ ⋅ ⋅ −ɺ  

 

- Conservazione della quantità di moto in direzione assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Questa quantità può essere positiva o negativa a seconda dei casi (per 
esempio in un compressore sarà negativa).  

Queste espressioni le possiamo elaborare in modo da introdurre delle 
grandezze di particolare significato fisico o di particolare importanza. Partiamo 
dalla forza assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Possiamo scrivere la pressione statica come differenza della pressione di 
ristagno e la pressione cinetica 
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( )01 02p p−  è la perdita di carico. 

Arrivati a questo punto introduciamo il concetto di flusso medio indisturbato e 
definiamo la velocità tangenziale del flusso medio indisturbato 
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Per un compressore assiale ogni singolo stadio ha un rapporto di compressione 
molto piccolo. Nell’ambito di questi rapporti di compressione la variazione di 
densità è effettivamente molto piccola. Nel complesso della macchina la 
variazione di densità non è trascurabile. 

Le ipotesi vanno un pò in difetto se parliamo di turbine. Nelle turbine le 
condizioni di flusso sono meno impegnative di quelle dei compressori. In ogni 
stadio si raggiungono rapporti di espansione più alti. Esistono delle correlazioni 
che consentono di correggere i risultati. 

 

Lo scopo dell’analisi è fornire delle relazioni utili per la progettazione delle 
turbomacchine cioè tradurre i risultati dei rilievi sperimentali (rilievi di campi di 
velocità, di campi di pressione,...) e tradurli in termini di coefficienti globali. 

 

Consideriamo una schiera di pale che abbiano una profondità unitaria e 
fissiamo i versi positivi. Immaginiamo che una corrente incomprimibile vada ad 
investire la schiera e supponiamo di essere ad una distanza sufficientemente 
grande dal fronte di ingresso e di uscita da poter ritenere la corrente uniforme. 
Avere il flusso uniforme vuol dire non avere nessun scorrimento tra stati di 
fluido paralleli.  Studiamo l’effetto del flusso sulla pala. È sufficiente studiare 
un profilo e definire intorno al profilo una linea di controllo chiusa.  

 

La linea di controllo avrà le sezioni d’ingresso e uscita parallele. Inoltre la 
distanza tra due punti che si trovano alla stessa altezza deve essere sempre 
pari al passo palare s. 

Schiere di pale
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Applichiamo al nostro sistema le equazioni di conservazione. 

- Conservazione della portata (equazione di continuità) 
 

1 2 1 2           a a a a as V s V V V Vρ ρ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⇒ = =  

 
- Conservazione della quantità di moto in direzione tangenziale 

 
( )1 2t t a t tF m V s V V Vρ= ∆ = ⋅ ⋅ ⋅ −ɺ  

 

- Conservazione della quantità di moto in direzione assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Questa quantità può essere positiva o negativa a seconda dei casi (per 
esempio in un compressore sarà negativa).  

Queste espressioni le possiamo elaborare in modo da introdurre delle 
grandezze di particolare significato fisico o di particolare importanza. Partiamo 
dalla forza assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Possiamo scrivere la pressione statica come differenza della pressione di 
ristagno e la pressione cinetica 
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( )01 02p p−  è la perdita di carico. 

Arrivati a questo punto introduciamo il concetto di flusso medio indisturbato e 
definiamo la velocità tangenziale del flusso medio indisturbato 
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1 2

2
t t

t
V VV ∞

+
=  

Quindi alla fine possiamo scrivere 

 

( )2 1 0a t t tF sV V V s pρ ∞= − + ∆  

 

Questa equazione è un risultato utile perchè ci mette in evidenza la perdita di 
carico separandola dal resto; ci lega la forza assiale alle componenti tangenziali 
della velocità; ci permette di introdurre la definizione di flusso medio. 

Quando abbiamo a che fare con un profilo isolato il concetto di flusso 
indisturbato è univoco perchè il vettore velocità indisturbata è uguale sia a 
monte che a valle del profilo. Quando abbiamo profili in schiera, la schiera va a 
modificare i vettori velocità. Per definire la portanza (componente di forza 
normale al flusso indisturbato) dobbiamo avere una direzione di riferimento. Il 
flusso indisturbato non è ne quello a monte ne quello a valle. Posso scrivere 
l’equazione che mi lega la portanza alla circuitazione con un’equazione 
formalmente identica a quella per il profilo isolato purchè scelga quella 
direzione di riferimento (quella del flusso indisturbato). 

 

Cerchiamo il legame tra aF  e tF  sfruttando il fatto che in entrambe le equazioni 

compare la differenza tra le componenti di velocità tangenziali. Sostituiamo tF  

in aF  

0 0tant
a t t

a

VF F s p F s p
V

α∞
∞= − + ∆ = − + ∆  

 

Coefficiente adimensionale di perdita 

0 0

202 2
2

1
2

p py
p p Vρ

∆ ∆
= =

−
 

 

 

 

velocità media 
indisturbata
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Quindi alla fine possiamo scrivere 

 

( )2 1 0a t t tF sV V V s pρ ∞= − + ∆  

 

Questa equazione è un risultato utile perchè ci mette in evidenza la perdita di 
carico separandola dal resto; ci lega la forza assiale alle componenti tangenziali 
della velocità; ci permette di introdurre la definizione di flusso medio. 

Quando abbiamo a che fare con un profilo isolato il concetto di flusso 
indisturbato è univoco perchè il vettore velocità indisturbata è uguale sia a 
monte che a valle del profilo. Quando abbiamo profili in schiera, la schiera va a 
modificare i vettori velocità. Per definire la portanza (componente di forza 
normale al flusso indisturbato) dobbiamo avere una direzione di riferimento. Il 
flusso indisturbato non è ne quello a monte ne quello a valle. Posso scrivere 
l’equazione che mi lega la portanza alla circuitazione con un’equazione 
formalmente identica a quella per il profilo isolato purchè scelga quella 
direzione di riferimento (quella del flusso indisturbato). 

 

Cerchiamo il legame tra aF  e tF  sfruttando il fatto che in entrambe le equazioni 

compare la differenza tra le componenti di velocità tangenziali. Sostituiamo tF  

in aF  
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Per un compressore assiale ogni singolo stadio ha un rapporto di compressione 
molto piccolo. Nell’ambito di questi rapporti di compressione la variazione di 
densità è effettivamente molto piccola. Nel complesso della macchina la 
variazione di densità non è trascurabile. 

Le ipotesi vanno un pò in difetto se parliamo di turbine. Nelle turbine le 
condizioni di flusso sono meno impegnative di quelle dei compressori. In ogni 
stadio si raggiungono rapporti di espansione più alti. Esistono delle correlazioni 
che consentono di correggere i risultati. 

 

Lo scopo dell’analisi è fornire delle relazioni utili per la progettazione delle 
turbomacchine cioè tradurre i risultati dei rilievi sperimentali (rilievi di campi di 
velocità, di campi di pressione,...) e tradurli in termini di coefficienti globali. 

 

Consideriamo una schiera di pale che abbiano una profondità unitaria e 
fissiamo i versi positivi. Immaginiamo che una corrente incomprimibile vada ad 
investire la schiera e supponiamo di essere ad una distanza sufficientemente 
grande dal fronte di ingresso e di uscita da poter ritenere la corrente uniforme. 
Avere il flusso uniforme vuol dire non avere nessun scorrimento tra stati di 
fluido paralleli.  Studiamo l’effetto del flusso sulla pala. È sufficiente studiare 
un profilo e definire intorno al profilo una linea di controllo chiusa.  

 

La linea di controllo avrà le sezioni d’ingresso e uscita parallele. Inoltre la 
distanza tra due punti che si trovano alla stessa altezza deve essere sempre 
pari al passo palare s. 

Schiere di pale
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Applichiamo al nostro sistema le equazioni di conservazione. 

- Conservazione della portata (equazione di continuità) 
 

1 2 1 2           a a a a as V s V V V Vρ ρ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⇒ = =  

 
- Conservazione della quantità di moto in direzione tangenziale 

 
( )1 2t t a t tF m V s V V Vρ= ∆ = ⋅ ⋅ ⋅ −ɺ  

 

- Conservazione della quantità di moto in direzione assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Questa quantità può essere positiva o negativa a seconda dei casi (per 
esempio in un compressore sarà negativa).  

Queste espressioni le possiamo elaborare in modo da introdurre delle 
grandezze di particolare significato fisico o di particolare importanza. Partiamo 
dalla forza assiale 

( )1 2aF s p p= ⋅ −  

Possiamo scrivere la pressione statica come differenza della pressione di 
ristagno e la pressione cinetica 
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( )01 02p p−  è la perdita di carico. 

Arrivati a questo punto introduciamo il concetto di flusso medio indisturbato e 
definiamo la velocità tangenziale del flusso medio indisturbato 

Cons. quantità di moto in dir. t:
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1 2

2
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+
=  

Quindi alla fine possiamo scrivere 

 

( )2 1 0a t t tF sV V V s pρ ∞= − + ∆  

 

Questa equazione è un risultato utile perchè ci mette in evidenza la perdita di 
carico separandola dal resto; ci lega la forza assiale alle componenti tangenziali 
della velocità; ci permette di introdurre la definizione di flusso medio. 

Quando abbiamo a che fare con un profilo isolato il concetto di flusso 
indisturbato è univoco perchè il vettore velocità indisturbata è uguale sia a 
monte che a valle del profilo. Quando abbiamo profili in schiera, la schiera va a 
modificare i vettori velocità. Per definire la portanza (componente di forza 
normale al flusso indisturbato) dobbiamo avere una direzione di riferimento. Il 
flusso indisturbato non è ne quello a monte ne quello a valle. Posso scrivere 
l’equazione che mi lega la portanza alla circuitazione con un’equazione 
formalmente identica a quella per il profilo isolato purchè scelga quella 
direzione di riferimento (quella del flusso indisturbato). 

 

Cerchiamo il legame tra aF  e tF  sfruttando il fatto che in entrambe le equazioni 

compare la differenza tra le componenti di velocità tangenziali. Sostituiamo tF  

in aF  
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Quindi alla fine possiamo scrivere 

 

( )2 1 0a t t tF sV V V s pρ ∞= − + ∆  

 

Questa equazione è un risultato utile perchè ci mette in evidenza la perdita di 
carico separandola dal resto; ci lega la forza assiale alle componenti tangenziali 
della velocità; ci permette di introdurre la definizione di flusso medio. 

Quando abbiamo a che fare con un profilo isolato il concetto di flusso 
indisturbato è univoco perchè il vettore velocità indisturbata è uguale sia a 
monte che a valle del profilo. Quando abbiamo profili in schiera, la schiera va a 
modificare i vettori velocità. Per definire la portanza (componente di forza 
normale al flusso indisturbato) dobbiamo avere una direzione di riferimento. Il 
flusso indisturbato non è ne quello a monte ne quello a valle. Posso scrivere 
l’equazione che mi lega la portanza alla circuitazione con un’equazione 
formalmente identica a quella per il profilo isolato purchè scelga quella 
direzione di riferimento (quella del flusso indisturbato). 

 

Cerchiamo il legame tra aF  e tF  sfruttando il fatto che in entrambe le equazioni 

compare la differenza tra le componenti di velocità tangenziali. Sostituiamo tF  
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Quindi alla fine possiamo scrivere 

 

( )2 1 0a t t tF sV V V s pρ ∞= − + ∆  

 

Questa equazione è un risultato utile perchè ci mette in evidenza la perdita di 
carico separandola dal resto; ci lega la forza assiale alle componenti tangenziali 
della velocità; ci permette di introdurre la definizione di flusso medio. 

Quando abbiamo a che fare con un profilo isolato il concetto di flusso 
indisturbato è univoco perchè il vettore velocità indisturbata è uguale sia a 
monte che a valle del profilo. Quando abbiamo profili in schiera, la schiera va a 
modificare i vettori velocità. Per definire la portanza (componente di forza 
normale al flusso indisturbato) dobbiamo avere una direzione di riferimento. Il 
flusso indisturbato non è ne quello a monte ne quello a valle. Posso scrivere 
l’equazione che mi lega la portanza alla circuitazione con un’equazione 
formalmente identica a quella per il profilo isolato purchè scelga quella 
direzione di riferimento (quella del flusso indisturbato). 

 

Cerchiamo il legame tra aF  e tF  sfruttando il fatto che in entrambe le equazioni 

compare la differenza tra le componenti di velocità tangenziali. Sostituiamo tF  
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