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Introduzione.  
 

In questo elaborato si cercherà di illustrare una procedura di dimensionamento di una 

girante centripeta a vapore a partire da pochi parametri iniziali.  

Ci¸ che ha stupito di pi½ durante il lavoro ¯ stata lôinfruttuosa ricerca di altre turbine dello 

stesso tipo in letteratura e, perciò, la mancanza di una fonte di esperienza a cui attingere 

per giustificare alcune scelte necessarie per il raggiungimento del risultato finale. 

Se da un certo punto di vista questo ¯ stato senzôaltro un problema, data anche 

lôinesperienza del progettista, dallôaltro ¯ servito per far venire alla luce ci¸ che 

lôingegnere vuole essere nella sua vita lavorativa: ovvero una persona che cerca di 

risolvere i problemi che gli vengono posti senza avere il timore di provare soluzioni 

innovative. 

Si è comunque cercato di seguire una procedura valida per le giranti a gas ben consci che 

queste lavorano a regimi di temperature e pressioni ben più alte del caso analizzato. 

Nel successivo lavoro di ottimizzazione si andrà a rianalizzare ogni scelta fatta così da 

riuscire a capire le peculiarità di questo tipo di macchine. 
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Capitolo 1: Le Turbomacchin e. 
 

Una turbina ¯ una turbomacchina motrice idonea a raccogliere lôenergia cinetica e 

lôentalpia di un fluido ed a trasformarla in energia meccanica. 

La tipologia più semplice di turbina (Figura 1) prevede un complesso chiamato ñstadioò 

formato da una parte fissa, detta ñdistributoreò, e da una parte mobile, detta ñrotoreò o 

ñgiranteò. Il fluido in movimento agisce sulla palettatura della parte rotorica mettendola 

in rotazione e, quindi, cedendo energia meccanica al rotore.  

 

 
Figura 1: Spaccato di turbina centripeta. 

 

Nello studio delle turbine sono di fondamentale importanza alcuni concetti propri della 

meccanica dei fluidi, della termodinamica e della gasdinamica quali lôequazione di 

continuità (o principio di conservazione della massa), il primo e secondo principio della 

termodinamica, il principio della quantità di moto e il principio del momento della 

quantità di moto. 

Inoltre è bene chiarire che, nel trattare il moto di un fluido entro i condotti di una turbina, 

si utilizzer¨ lôipotesi di corrente monodimensionale, in base alla quale si prendono in 

considerazione tutte e sole le variazioni delle grandezze termo-fluidodinamiche nella 

direzione lungo la quale la corrente procede. 
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1.1 Equazione di continuità.  
 

Con riferimento ad un generico tubo di flusso definito entro un campo fluido (Figura 2), 

lôequazione di continuit¨ stabilisce che, in un dato istante temporale ὸ, il flusso netto che 

interessa il predetto tubo di flusso deve essere pari alla variazione temporale della massa 

ά  contenuta nel medesimo volume, ossia: 

 

Ὠ

Ὠὸ
ά ά ά  

 

essendo i pedici 1 e 2 riferiti alle sezioni di ingresso e uscita del tubo di flusso. 

 

 
Figura 2: tubo di flusso. 

 

Poich®, in base alla teoria monodimensionale, si suppone lôuniformit¨ della distribuzione 

delle grandezze fisiche per ogni sezione, la portata di massa entrante nel volume ὠ è 

calcolata come: 

 

ά ”ὧὃ 

 

essendo ὧ la componente della velocità del fluido normale alla sezione 1, la cui area è 

appunto ὃ. 

In assenza di accumuli o dispersioni di massa allôinterno del tubo di flusso, ossia qualora 

il regime di moto sia permanente, la precedente equazione prescrive che la portata di 

massa che entra nel volume sia uguale a quella che esce: 
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Ὠ

Ὠὸ
ά πᵼά ά  

 

1.2 Primo principio della termodinamica  
 

Per un sistema termodinamico interagente con lôambiente esterno, il primo principio della 

termodinamica, o principio di conservazione dellôenergia, mette in relazione il calore e il 

lavoro con il cambiamento di stato del sistema stesso. Utilizzando la classica convenzione 

sui segni (il calore ὗ è positivo se assorbito dal sistema, negativo se ceduto; il lavoro ὒ è 

positivo se fatto dal sistema, negativo se fatto sul sistema), tale principio è così 

esprimibile nel modo seguente per una generica trasformazione termodinamica tra gli 

stati 1 e 2: 

 

ЎὉ ὗ ὒ  

 

essendo ЎὉ  la corrispondente variazione di energia interna del sistema. 

Come noto, il primo principio della termodinamica ha validità del tutto generale, 

indipendentemente dalla natura della trasformazione termodinamica, sia essa reversibile o 

irreversibile. Lôenergia interna totale rappresenta una propriet¨ del sistema 

termodinamico, ossia una funzione di stato, il cui valore dipende appunto dal bilancio tra 

calore e lavoro, che sono visti perciò come grandezze di scambio e non di stato. 

Ĉ prassi trattare in modo separato le componenti dellôenergia interna propriamente detta 

da quelle legate al moto del sistema, ossia lôenergia cinetica, e allôenergia potenziale: 

 

Ὁ ὓὩ ὓ
ὧ

ς
ὓὫᾀ 

 

essendo ὓ la massa complessiva del sistema, cosicch® lôequazione del primo principio si 

può scrivere: 

 

ὗ ὒ ὓ Ὡ Ὡ ὓ
ὧ ὧ

ς
ὓὫᾀ ᾀ  
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Nello studio delle turbine ¯ pi½ utile far riferimento ad unôespressione alternativa del 

primo principio, in cui siano evidenziate le grandezze proprie dei sistemi con deflusso 

permanente. Si consideri a tale scopo ancora una volta un volume di controllo interessato 

al passaggio di un fluido in moto permanente (Figura 3), delimitato a monte da una 

superficie 1, attraverso la quale entra una massa infinitesima Ὠά, dalle pareti a contatto 

con il fluido e dalla superficie 2, posta a valle, da dove la portata Ὠά viene scaricata 

nellôambiente esterno. Si consideri che in un intervallo temporale infinitesimo Ὠὸ la 

sezione 1 sia divenuta 1ô e che la sezione 2 sia divenuta 2ô. Per un tale sistema, 

lôapplicazione dellôequazione del primo principio diventa: 

 

Ὠὗ Ὠὒ Ὠά
ὧ ὧ

ς
Ὣᾀ ᾀ Ὡ Ὡ  

 

 
Figura 3: sistema con deflusso. 

 

ovvero, per lôunit¨ di massa infinitesima fluente, 

 

ὗ ὒ
ὧ ὧ

ς
Ὣᾀ ᾀ Ὡ Ὡ 

 

essendo ὒ il lavoro totale scambiato tra il sistema e lôesterno, somma del lavoro utile ὒᴂ 

(ossia quello che effettivamente viene fornito dallôesterno tramite in dispositivo 

meccanico) e del lavoro delle forze di pressione, concomitante allo spostamento delle 

sezioni di ingresso e uscita: 

 

ὒ ὒ ὴὺ ὴὺ 

 

In definitiva, introducendo la grandezza di stato ñentalpiaò (Ὤ Ὡ ὴὺ), il primo 

principio per il sistema analizzato si scrive nel modo seguente in forma differenziale: 
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Ὠὗ Ὠὒ Ὠ
ὧ

ς
ὨὬ ὫὨᾀ 

 

Nelle turbine però il contributo associato ad una variazione di quota geodetica del fluido 

nellôattraversamento della stessa ¯ del tutto trascurabile (ὫὨᾀπ). Inoltre, anche per 

turbine operanti con fluidi a temperatura assai differente rispetto allôambiente esterno, gli 

scambi di calore sono di trascurabile entità (Ὠὗ π). 

Perci¸ si pu¸ dire che nella stragrande maggioranza dei casi lôespressione utile per lo 

studio delle turbine è la seguente: 

 

Ὠὒ Ὠ
ὧ

ς
ὨὬ 

 

la quale diventa: 

 

ὒᴂ Ὤ Ὤ
ὧ ὧ

ς
 

 

per un qualsiasi processo finito tra due stati termodinamici. 

 

1.3 Il secondo principio della termodinamica  
 

Il secondo principio della termodinamica possiede numerosi enunciati; ad esempio una 

delle formulazioni pi½ citate asserisce che ñ¯ impossibile realizzare una macchina termica 

il cui rendimento sia pari al 100%ò. 

Per quanto maggiormente interessa allo studio delle turbine si è soliti far riferimento, più 

che al secondo principio vero e proprio, ad un suo corollario e più precisamente alla 

disuguaglianza di Clausius, la quale stabilisce che, per un sistema che evolva secondo un 

ciclo nel quale vi siano scambi termici con lôesterno, vale che: 

 

Ὠὗ

Ὕ
π 
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essendo lôuguaglianza valida solo nel caso di un ciclo composto da sole trasformazioni 

reversibili. 

Con riferimento al calore ceduto o acquisito dal sistema in una trasformazione reversibile 

a contatto con lôambiente esterno a temperatura assoluta Ὕ, è possibile introdurre una 

funzione di stato chiamata ñentropiaò: 

 

ί ί
Ὠὗ

Ὕ
 

 

Nella pratica, ogni trasformazione termodinamica che avviene in natura, ed in particolare 

in una turbina, non può considerarsi reversibile a causa della presenza di inevitabili 

fenomeni dissipativi legati allôattrito tra fluido e pareti, ai cambiamenti finiti e repentini 

della pressione nei condotti, alla trasmissione di calore interna al fluido dovuta a gradienti 

finiti di temperatura, etc.  

Perciò ogni trasformazione reale in una turbina, pur essendo adiabatica, comporta un 

aumento di entropia del fluido. 

 

1.4 Quantità di moto e momento della quantità di  moto  
 

Quando non sia possibile valutare direttamente lôinterazione tra fluido e il condotto che lo 

delimita mediante lôanalisi puntuale delle velocit¨ e delle pressioni distribuite lungo le 

pareti solide, si ricorre ai principi della quantità di moto e del momento della quantità di 

moto. Questi consentono di calcolare le forze e i momenti agenti in base alla sola 

conoscenza delle velocità fluide su una sezione immediatamente a monte e su una sezione 

immediatamente a valle del condotto stesso. 
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Figura 4: Interazione tra fluido e condotto 

 

La forza che un fluido in moto permanente esercita, ad esempio, sul condotto di Figura 4 

è uguale alla variazione nel tempo della quantità di moto che attraversa la superficie del 

condotto, ossia: 

 

Ὂ άὧ ὧ  

 

dove ά indica la portata di massa nel condotto. 

Le velocità del fluido si intendono uniformemente distribuite sulla sezione 1 

immediatamente a monte e, rispettivamente, sulla sezione 2 immediatamente a valle del 

condotto. In Ὂ sono incluse tutte le forze esterne. 

Per calcolare il momento con il quale il fluido sollecita il condotto basterà sostituire le 

velocità ὧ con il prodotto delle componenti ὧ tangenti alle circonferenze di raggio ὶ e 

rispettivamente ὶ, per i raggi corrispondenti nellôequazione appena scritta, quindi: 

 

Ὕ άὶὧ ὶὧ  

 

Le pressioni agenti sulle sezioni estreme del condotto non hanno componenti che possano 

contribuire alla coppia Ὕ; inoltre nella formula appena ricavata si presuppone ancora che 

il fluido sia in moto permanente e che i prodotti ὶὧ siano ripartiti in modo uniforme sulle 

superfici ὃ e ὃ. 

In definitiva quindi la differenza tra la quantità di moto, o il momento della quantità di 

moto, entrante e quella uscente misura lôazione del fluido sul condotto; viceversa lôazione 

del condotto sul fluido è data dalla differenza tra la quantità di moto, o il momento della 

quantità di moto, uscente e quella entrante. 
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1.5 Equazione di Eulero.  
 

Lôespressione del lavoro specifico del rotore si ottiene dal prodotto scalare tra il momento 

Ὕ e  la velocità di rotazione il tutto rapportato allôunit¨ di portata massica fluente , 

 

ὒ
ὝϽ

ά
όὧ όὧ  

 

essendo ό .ὶ la velocità periferica, o velocità di trascinamento 

Lôequazione appena scritta rappresenta lôespressione del lavoro secondo Eulero e 

costituisce il cardine della teoria delle turbomacchine. 

Ove si abbandoni lôipotesi monodimensionale, e si consideri perci¸ una distribuzione di 

grandezze fluide (come nella realt¨ dei fatti) allôingresso e allôuscita del rotore, il 

principio di variazione del momento della quantità di moto può essere comunque scritto, 

con riferimento al generico tubo di flusso elementare di portata infinitesima Ὠά, come: 

 

ὨὝ Ὠάὶὧ ὶὧ  

 

Compaiono quindi le componenti di velocità tangenziale proprie del fluido in 

corrispondenza delle sezioni di ingresso (Ὠὃ) e di uscita (Ὠὃ) del tubo di flusso 

elementare.  

Il momento complessivo allôalbero del rotore si ottiene integrando il momento 

infinitesimo sulle sezioni di ingresso e di uscita del rotore: 

 

Ὕ ὶὧ”ὧϽὨὃ ὶὧ”ὧϽὨὃ 

 

essendo ὧ la componente della velocit¨ normale allôarea Ὠὃ, cosicché ”ὧὨὃ Ὠά. Da 

notare che se il prodotto ὶὧ è costante sulle aree ὃ e ὃ, come accade nei deflussi a 

ñvortice liberoò, lôequazione appena scritta diventa proprio quella ricavata in precedenza 

per calcolare la coppia Ὕ. Ciò accade pure qualora si sostituisca agli integrali 

unôopportuna media integrale sulla portata di massa, calcolata mediante la relazione 

seguente: 
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ὶὧ
᷿ ὶὧ”ὧϽὨὃ

᷿ ”ὧϽὨὃ
 

 

con la quale si deriva lôespressione del momento: 

 

Ὕ ά ὶὧ ὶὧ  

 

e lôespressione del lavoro specifico: 

 

ὒ  ὶὧ ὶὧ  

 

In definitiva, le espressioni del momento della quantità di moto e del lavoro specifico 

derivate sotto lôipotesi di deflusso monodimensionale sono sempre valide, anche qualora 

il flusso possieda unôarbitraria distribuzione in corrispondenza delle sezioni di ingresso e 

uscita del rotore, a patto che, in questôultimo caso, si consideri la media integrale delle 

componenti tangenziali delle velocità. 

 

1.6 Triangoli di velocità  
 

Il moto di una particella fluida allôinterno dei condotti palari mobili (rotori) di una 

turbomacchina può essere trattato rispetto a due sistemi di riferimento: uno assoluto, ossia 

solidale rispetto agli organi fissi della macchina, e uno relativo, o rotante, solidale con il 

rotore dotato della propria velocità angolare. Le velocità del fluido osservate nel sistema 

di riferimento assoluto sono dette appunto assolute, e indicate con il vettore ὧ, mentre 

quelle osservate nel sistema rotante sono dette relative e denotate con il vettore ὺ. 

La relazione che lega le precedenti velocità è quella consueta per i moti relativi: 

 

ὧ ύ ό 

 

essendo ό  ὶ la velocità di trascinamento. 

La traduzione grafica della relazione appena scritta è usualmente detta ñtriangolo delle 

velocit¨ò e ne ¯ rappresentato un esempio in Figura 5 per le sezioni di ingresso e uscita di 
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un rotore centrifugo. Con riferimento a tale triangolo è possibile definire anche gli angoli 

della velocità assoluta e relativa rispetto alla direzione tangenziale. 

 

 
Figura 5: Esempio di triangoli delle velocità in entrata e in uscita da una girante di compressore centrifugo. 

 

1.7 Equazioni del lavoro specifico.  
 

Le espressioni del lavoro specifico ricavate per un condotto fisso utilizzando il primo 

principio della termodinamica e il principio di variazione del momento della quantità di 

moto, possono essere combinate in modo da renderle applicabili dal punto di vista 

dellôosservatore mobile. Si ottiene cos³ un efficace dualismo tra le due formulazioni 

(assoluta e relativa). 

Uguagliando le espressioni del lavoro dedotte in base al primo principio della 

termodinamica e in base alla formulazione di Eulero si ottiene: 

 

ὒ όὧ όὧ Ὤ
ὧ

ς
Ὤ

ὧ

ς
 

 

da cui, in base a molteplici considerazioni geometriche 

 

όὧ όό ύϽὧέί  

 

e che, in base al teorema di Carnot sui triangoli: 
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ὧ ύ ό ςύόϽὧέί 

 

si ottiene 

 

Ὤ
ύ ό

ς
Ὤ

ύ ό

ς
Ὅ 

 

La grandezza Ὅ appena introdotta viene definita come ñentalpia totale specifica relativaò 

o, pi½ comunemente, ñrotalpiaò, ed il suo utilizzo si rivela particolarmente conveniente 

nello studio del flusso nei condotti mobili.  

Come stabilisce la relazione appena scritta la rotalpia si conserva allôinterno dei condotti 

mobili, in modo del tutto analogo a quanto accade per lôentalpia totale nei condotti fissi. 

Non è del tutto superfluo ricordare che tale espressione è sempre vera, indipendentemente 

dalla natura reversibile o irreversibile della trasformazione termodinamica tra lôingresso e 

lôuscita dei condotti rotanti, purché essa avvenga senza apprezzabili scambi di calore con 

lôesterno (trasformazione adiabatica). 

Combinando tra loro le equazioni del lavoro e della rotalpia scritte in questo paragrafo, ed 

eliminando la differenza tra le entalpie statiche si ottiene unôespressione alternativa del 

lavoro specifico, detta ñespressione del lavoro alle differenze di energie cineticheò, nella 

quale appunto il lavoro è espresso in funzione delle energie cinetiche assoluta, relativa e 

di trascinamento possedute dal fluido allôingresso e allôuscita del condotto mobile: 

 

ὒ
ὧ ὧ

ς

ό ό

ς

ύ ύ

ς
 

 

In una turbina quindi lo scambio di energia tra fluido e girante deriva da una 

decelerazione della corrente assoluta, da un effetto centripeto e da unôaccelerazione della 

corrente relativa. 

Di norma le macchine operatrici sono a flusso centrifugo e le macchine motrici a flusso 

centripeto poiché in tali casi si sfrutta il contributo del campo di forze di trascinamento 

sullo scambio di energia. 
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1.8 Le turbine radiali  
 

Per particolari applicazioni, quali ad esempio i piccoli turbomotori o i gruppi di 

sovralimentazione di motori a ciclo Diesel oppure Otto, la turbina radiale a flusso 

centripeto può essere competitiva, per rendimento ed economia di costruzione, con la 

turbina assiale; a questo proposito si deve notare che il salto entalpico sfruttabile da uno 

stadio centripeto può risultare doppio di quello sfruttabile (a parità di velocità periferica) 

da uno stadio assiale grazie al contributo fatto dal fluido nel campo di forze centrifughe. 

La cosa è interessante soprattutto per i piccoli turbomotori di elevate prestazioni, che 

mettono a disposizione della turbina salti entalpici tali da richiedere, per il loro 

sfruttamento, o due stadi assiali oppure uno stadio centripeto; si comprende come la 

seconda soluzione sia preferibile in quanto più semplice ed economica. 

Come si può osservare dalla Figura 6, lôarchitettura di una turbina radiale ¯ del tutto 

simile a quella di un compressore centrifugo; ovviamente in una turbina, essendo 

centripeta la direzione del flusso, il palettamento fisso viene a precedere la girante e 

funziona da ugello o distributore anziché da diffusore. Nelle turbine dei gruppi di 

sovralimentazione di piccola taglia il distributore può essere privo di pale, ed il flusso 

essere accelerato in parte in una chiocciola ed in parte nel distributore stesso, costituito 

solo da un canale toroidale aventi pareti parallele o lievemente convergenti nella 

direzione del flusso.  

 

 
Figura 6: Vista di girante e distributore di una turbina centripeta. 
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La girante è generalmente (per motivi di resistenza meccanica) del tipo aperto (cioè priva 

del controdisco) e le pale allôimbocco sono radiali (per lo stesso motivo); lôultimo tratto di 

girante (detto ñexducerò nella letteratura di lingua inglese) ¯ a flusso assiale ed ¯ 

generalmente seguita da un condotto lievemente divergente, funzionante da diffusore 

subsionico, nel quale pu¸ essere recuperata una parte dellôenergia cinetica di scarico dalla 

girante. 

In una macchina monostadio (soprattutto ad alto numero di giri caratteristico) lôenergia 

cinetica di scarico dalla girante può risultare anche dellôordine del 15 õ 20% del salto 

entalpico isoentropico disponibile; in assenza di diffusore tale energia cinetica 

costituirebbe una perdita energetica allo scarico tanto elevata da deprimere in modo 

insostenibile il rendimento fluidodinamico della turbina. 

 

 
Figura 7: Esempio di triangoli di velocità di una turbina centripeta. 

 

Nella Figura 7 sono disegnati i triangoli delle velocità tipici di questo genere di macchine, 

mentre in Figura 8 sono tracciati sul piano Ὤ ί lôandamento delle trasformazioni subite 

dal fluido operante dallôingresso allo scarico della turbina; come si pu¸ rilevare, 

generalmente si impone che la velocità ὧ giaccia su un piano meridiano, e perciò 

imbocchi il diffusore con direzione assiale. Questa scelta, valida anche per le turbine 

idrauliche a reazione, è dettata dal fatto che è impossibile, in un diffusore assiale, 

recuperare in pressione lôenergia cinetica associata ad unôeventuale componente 

tangenziale della velocità; si è però osservato sperimentalmente che lôesistenza di una 

piccola componente tangenziale migliora il rendimento di diffusione o consente, dove tale 

componente abbia il verso della velocità di trascinamento, di limitare, alle condizioni di 

progetto, la velocità ύ , e quindi anche di estendere, a valori più alti del coefficiente di 

portata, il campo di funzionamento della turbina. 
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Figura 8: schema delle trasformazioni termodinamiche subite in una turbina centripeta. 

 

La direzione radiale delle pale mobili allôingresso è una scelta quasi universale ed è 

giustificata da motivi di resistenza meccanica; infatti esse sono sollecitate dalla forza 

centrifuga allo stesso modo di quelle dei compressori radiali, ma sono soggette ad un 

regime termico molto più severo, infatti, se è tollerabile che le palette di questi possano 

ñlavorareò anche con moderati momenti flettenti causati dalla non radialit¨ delle fibre, 

non lo è (a meno del caso particolare degli espansori criogenici) per le turbine.  

Come per tutte le altre turbomacchine, lo studio delle turbine radiali può essere basato su 

un modello di flusso monodimensionale, nel quale si prendono in considerazione le 

trasformazioni subite dal fluido che percorre un filetto ñmedioò. Poich® si pu¸ supporre 

che lo stato fisico e la velocit¨ del fluido (oltre quella di trascinamento) allôingresso del 

distributore e della girante siano uniformi, è indifferente definire la posizione del filetto 

ñmedioò di cui si ¯ detto su tali sezioni; diversamente, ¯ importante definirne la posizione 

(e quindi il ñdiametro medioò) nella sezione di uscita della girante, e con essa il triangolo 

delle velocità di scarico. 
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1.9 ,ȭÅÓÅÍÐÉÏ ÄÅÌÌÁ ÔÕÒÂÉÎÁ ÒÁÄÉÁÌÅ ,ÊÕÎÇÓÔÒĘÍȢ 
 

La turbina Ljungström (Figura 9) è una macchina radiale, a flusso centrifugo, dotata di 

due giranti controrotanti con uguale velocità angolare, costituita da un certo numero di 

schiere di pale disposte su cilindri coassiali. Le giranti trascinano due alternatori collegati 

in parallelo, in modo da garantire elettricamente un accoppiamento ñrigidoò dei due 

alberi. 

 

 
Figura 9: Esempio di turbina Ljungström. 

 

Essendo la macchina a flusso perfettamente radiale, le pale non devono essere svergolate, 

come accade nelle macchine assiali, e ciò ne semplifica la costruzione; lo stesso tipo di 

flusso poi (pressoch® a ñfalde paralleleò), particolarmente semplice da studiare, consente 

di ottenere ottimi rendimenti fluidodinamici dei palettamenti.  

La particolare architettura della turbina, che è alimentata attraverso dei fori praticati sui 

dischi delle giranti, affacciati a due collettori esterni, non ne consente una regolazione per 

parzializzazione, ma solo per strozzamento, e ciò è uno svantaggio della Ljungström 

rispetto alla turbina assiale mista e, come si vedrà al paragrafo successivo, alla radiale 

centripeta Siemens. 
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Inoltre, a parità di velocità periferica, parrebbe possibile sfruttare, con una Ljungström, un 

assegnato salto entalpico con un numero di palettamenti pari alla metà di quelli necessari 

con una turbina a salti di pressione e ad un quarto di quelli necessari con una turbina a 

reazione. In realtà in una turbina Ljungstrºm solo lôultimo stadio ruota col pi½ alto valore 

della velocità periferica, mentre gli altri ruotano a velocità linearmente decrescenti col 

raggio; diversamente nelle macchine assiali una intera serie di stadi può avere un raggio 

medio addirittura costante e quindi uguale lavoro per stadio.  

Infine la Ljungström appare strutturalmente meno adatta delle altre macchine a sopportare 

grandi sollecitazioni centrifughe (proporzionali al quadrato della velocità periferica), per 

il fatto che le pale sono disposte in direzione assiale e quindi sollecitate a momento 

flettente. 

 

1.10 ,ȭÅÓÅÍÐÉÏ ÄÅÌÌÁ ÔÕÒÂÉÎÁ ÒÁÄÉÁÌÅ 3ÉÅÍÅÎÓȢ 
 

Le turbine a flusso radiale possono essere ovviamente costruite anche del tipo 

ñunirotativoò, e cio¯ con una serie di distributori fissi solidali alla carcassa ed una serie di 

palettamenti mobili solidali ad un disco collegato allôalbero motore. 

Normalmente (ed è il caso della turbina Siemens) i palettamenti sono divisi in due serie: i 

palettamenti di testa sono a flusso centripeto mentre quelli di coda sono a flusso 

centrifugo. 

Una scelta come questa è ampiamente giustificata dalla possibilità che offre di disporre al 

primo stadio una turbina centripeta ad azione parzializzabile, con i noti benefici in 

regolazione. 

Come dôaltronde risulta intuitivo alla luce delle considerazioni fatte per la Ljungström, 

nel primo gruppo (centripeto) lôaltezza delle pale deve aumentare al diminuire del raggio. 

Se i palettamenti sono simili e di uguale ingombro radiale, dovendo decrescere la 

componente radiale delle velocità in modo lineare con il decrescere del raggio, 

lôandamento del prodotto ς“ὶὧ, decresce quadraticamente lungo il percorso, dando 

luogo a variazioni sensibili dellôaltezza delle pale, se il rapporto tra il raggio esterno e 

quello interno è elevato, anche con le limitate diminuzioni della densità del vapore che si 

hanno alle alte pressioni. In Figura 10 è schematizzata una turbina Siemens del tipo 

descritto. 
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Figura 10: Esempio di turbina Siemens. 

 

Analogamente a quanto accade per le turbine birotative, a valle delle giranti dei 

palettamenti radiali il vapore può essere inviato in una serie di palettamenti assiali. 

A volte gli stadi di testa delle grandi macchine a più corpi sono costituiti da palettamenti 

radiali centripeti e centrifughi, con i primi stadi ad azione parzializzabili. 

I palettamenti a reazione sono del tipo di quelli usati nelle macchine assiali, con grado di 

reazione generalmente uguale a 0,5. 

 

1.11 )Ì ÄÉÁÇÒÁÍÍÁ ÄÉ -ÏÌÌÉÅÒ ÐÅÒ ÉÌ ÖÁÐÏÒÅ ÄȭÁÃÑÕÁȢ 
 

Il ñdiagramma di Mollierò o ñdiagramma entalpia-entropiaò (diagramma Ὤ ί) è un 

grafico che rappresenta la relazione tra entalpia specifica e entropia specifica di una 

sostanza. 

Ĉ particolarmente usato il diagramma di Mollier dellôacqua (Figura 11), che ne 

rappresenta lôentalpia e lôentropia in funzione del volume specifico, della pressione e 

della temperatura. 
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Figura 11: Diagramma di Mollier per l'acqua. 

 

Nel piano Ὤ ί è tracciata la curva limite che lo divide in due parti: nella parte inferiore 

si trovano gli stati di equilibrio nei quali il vapore e lôacqua in fase liquida coesistono, 

nella parte superiore invece si trovano gli stati di equilibrio nei quali il vapore ¯ lôunico 

elemento presente. 

Il titolo rappresenta la frazione di vapore rispetto alla massa totale, la curva limite 

coincide ovviamente con la curva ὼ ρ (ovvero la curva del vapore saturo). 

Al di sotto della curva limite sono tracciate le curve: 

¶ A pressione e temperatura costante (in blu); 

¶ A volume specifico costante (in rosso); 

¶ A titolo costante (in nero). 

Al di sopra della curva limite invece sono tracciate le curve: 

¶ A pressione costante (in blu); 

¶ A temperatura costante (in rosa); 

¶ A volume specifico costante (in rosso). 



27 
 

La conoscenza dei valori di due qualunque delle variabili termodinamiche di un sistema 

permette di individuarne il punto rappresentativo nel diagramma e, pertanto, di leggere i 

valori di tutte le altre variabili. Al di sotto della curva limite però questo non vale per la 

coppia pressione temperatura in quanto il passaggio di stato liquido vapore avviene a 

pressione e temperatura costanti; in tal caso, quindi, serve una coppia di valori dove 

almeno uno non sia la pressione o la temperatura del sistema. 

Per le curve a pressione e temperatura costanti presenti nella parte inferiore del 

diagramma di Mollier è indicato solamente il valore della pressione; in corrispondenza 

alla curva limite, dallôaltro lato, ¯ possibile leggere i valori della temperatura delle curve a 

temperatura costante che si dipartono dalle curve a pressione costante ed è, pertanto, 

possibile conoscere la temperatura di saturazione corrispondente ad ogni pressione di 

saturazione. 
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Capitolo 2: Metodo di progettazione per turbina 

monostadio centripeta . 
 

In questo capitolo si andrà ad illustrare quali sono state le scelte progettuali adottate 

durante la stesura di un algoritmo per arrivare al disegno di una girante di turbina 

centripeta.  

Nella letteratura non si sono trovati riferimenti specifici a lavori nel campo delle turbine a 

vapore di questo tipo, ma ne sono presenti in abbondanza per quanto riguarda il campo 

delle turbine a gas; per questo motivo, almeno in prima battuta, si è deciso di seguire le 

linee guida per la progettazione di uno stadio di turbina centripeta a gas tenendo ben 

presente che, nel caso analizzato, il fluido operativo ha alcune proprietà molto diverse. 

 

2.1 Lo studio  di Rohlik.  

 

Rohlik studiò le performance di turbine radiali centripete in maniera analitica per 

determinare la geometria ottimale per varie applicazioni, ognuna caratterizzata da uno 

specifico indice caratteristico Ὧ. 

Sono state calcolate 5 tipologie di perdite per varie combinazioni di angolo di uscita dal 

distributore, rapporti tra diametro medio di uscita e diametro di entrata, e rapporti tra 

altezza della paletta e diametro in entrata alla girante.  

Le perdite considerate sono: perdite nel distributore, perdite nel rotore, perdite dovute al 

cosiddetto ñtip clearanceò (un ñgiocoò lasciato tra la girante e le pareti fisse della 

macchina in modo da evitare perdite per attrito), perdite per trafilamento del gas nelle 

tenute e perdite di energia cinetica allo scarico. 

I risultati ottenuti sono le efficienze per una varietà di macchine il cui indice caratteristico 

Ὧ varia da πȟρς a ρȟστ. 

Il rapporto di pressioni tra monte e valle della turbina non ha avuto riscontri interessanti 

sulla definizione dei parametri della geometria ottimale, eccezion fatta per lôaltezza 

palare. Ci¸ ¯ dovuto al fatto che lôaltezza della paletta ¯ legata alla densit¨ (e di 

conseguenza alla pressione locale) del fluido che attraversa la turbina. 

Le curve e i grafici prodotti nel lavoro di Rohlik sono calcolati per il raggiungimento 

della massima efficienza per ogni valore dellôindice caratteristico, e permettono un 

dimensionamento di massima abbastanza immediato per ogni possibile applicazione. 
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Le turbine radiali centripete sono adatte a molteplici usi in campo aeronautico, 

aerospaziale, e altri ambiti in cui sono necessarie fonti di potenza abbastanza compatte. 

Turbine di questo tipo possiedono caratteristiche quali alto rendimento, facilità di 

produzione e affidabilità in esercizio che sono molto ricercate e apprezzate. 

Un parametro, usato largamente in studi di questo tipo, ¯ il cosiddetto ñindice 

caratteristicoò Ὧ il quale racchiude in sé vari parametri operativi come ad esempio la 

velocità di rotazione, la portata volumetrica e il  salto entalpico isoentropico. Queste 

quantità, nella maggior parte dei casi, sono specificate da condizioni esterne, o dalla 

pompa, o dal compressore o dal generatore a cui la turbina è collegata. Il valore 

dellôindice caratteristico fornisce unôindicazione generale sulla geometria della turbina: a 

bassi valori di tale parametro sono associate aree di passaggio relativamente piccole 

mentre ad alti valori sono associate aree di passaggio pi½ grandi. Inoltre lôindice 

caratteristico pu¸ dare unôidea dellôefficienza massima ottenibile. 

Esaminando a fondo questo importante parametro si nota che può essere espresso 

matematicamente attraverso vari rapporti tra velocità o rapporti geometrici; la 

combinazione di questi rapporti porta alla definizione di un gran numero di turbine 

diverse per forma, velocità e rapporti di pressione. 

Le perdite sopra elencate sono analizzate sotto lôipotesi di flusso monodimensionale per 

tutte le configurazioni geometriche. 

Inoltre il grado di reazione della turbina è mantenuto costante, mentre la velocità assoluta 

nella sezione di uscita è completamente assiale (non ha perciò componenti tangenziali le 

quali comporterebbero una perdita di energia cinetica impossibile da recuperare anche in 

un diffusore posto allôuscita della turbina). 

Le variabili indipendenti considerate da Rohlik sono:  

¶ Angolo  della velocità assoluta in entrata alla girante; 

¶ Il rapporto tra lôaltezza della paletta in entrata alla girante e il diametro medio 

della sezione di uscita; 

¶ Il rapporto tra il diametro medio della sezione di uscita e il diametro della sezione 

di ingresso alla girante. 

I risultati di questa trattazione mostrano che, per ogni valore dellôindice caratteristico Ὧ la 

massima efficienza viene raggiunta per una particolare combinazione di caratteristiche 

geometriche e rapporti di velocità. 
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2.2 Progettazione di turbine radiali.  
 

Sono reperibili nella letteratura tecnica ñapertaò vari studi teorici
1
 tendenti a stabilire la 

geometria e i parametri di flusso ñottimiò (e cio¯ capaci di dar luogo ai massimi 

rendimenti) di una turbina radiale di un assegnato indice caratteristico Ὧ; tali studi di 

ottimizzazione sono basati su un modello di flusso monodimensionale e sul calcolo delle 

perdite energetiche con correlazioni ottenute da prove sperimentali di macchine reali. 

Le indicazioni ñgeneraliò da essi fornite sono in accordo con lôesperienza, quelle 

ñspecificheò (come ad esempio i valori dei rendimenti ottenibili in funzione dellôindice 

caratteristico) devono considerarsi puramente indicative a causa delle semplificazioni che 

sono state adottate nel calcolo. 

Rohlik ha calcolato le perdite e i rendimenti di un gran numero di turbine radiali, 

appartenenti a 7 famiglie caratterizzate dallôavere lôangolo  di ingresso nella girante 

costante, nelle condizioni di progetto. 

Per ogni angolo di ingresso (e quindi per ogni famiglia) variando i rapporti Ὀ Ὀϳ , 

ὦ Ὀϳ , ὦ Ὀϳ  e lôangolo  di uscita si disegnano macchine aventi diverso indice 

caratteristico; di ogni macchina delle varie famiglie Rohlik ha calcolato il rendimento 

interno, tenendo conto delle seguenti perdite energetiche: 

¶ Perdite fluidodinamiche nel distributore; 

¶ Perdite fluidodinamiche nella girante; 

¶ Perdite per ñgioco di testaò della girante; 

¶ Perdita per ventilazione della faccia posteriore (non palettata) del disco della 

girante; 

¶ Perdita per energia cinetica di scarico. 

In Figura 12 vengono mostrate e quantificate le perdite appena elencate in funzione 

dellôindice caratteristico Ὧ. 

                                                             
1 hΦ 9Φ .ŀƭƧŜΣ ά¢ǳǊōƻƳŀŎƘƛƴŜǎΥ ŀ ƎǳƛŘŜ ǘƻ ŘŜǎƛƎƴΣ ǎŜƭŜŎǘƛƻƴ ŀƴŘ ǘƘŜƻǊȅέΣ ²ƛƭŜȅΣ 1981. 
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Figura 12: Grafico dell'efficienza che mette in evidenza le perdite in funzione dell'indice caratteristico k. 

 

I criteri generali di disegno delle varie macchine appartenenti alle famiglie considerate 

sono i seguenti: 

¶ Lôangolo di uscita  al diametro medio Ὀ è stato sempre scelto in modo da dar 

luogo ad  ωπЈ (scarico assiale); 

¶ La velocità ύ  al diametro medio Ὀ è stata fissata pari al doppio di quella di 

ingresso ύ , in modo da avere sempre un sufficiente grado di reazione; le perdite 

energetiche di una girante risultano inferiori, in base alla comune esperienza, se il 

grado di reazione è elevato. 

¶ Per evitare curvature troppo grandi delle linee di flusso della girante in prossimità 

della carcassa, si è assunto che Ὀ  sia al massimo uguale a πȟχϽὈ. 

¶ Si è imposto che il diametro Ὀ  sia superiore o uguale a πȟτϽὈ  per limitare 

lôeffetto di un eccessivo ingombro delle pale sul fattore di ostruzione e sulle 

perdite che si verificano in prossimità del mozzo. 

¶ Si ¯ assunto che le pale siano radiali e che lôangolo di flusso  sia di ωπЈ; come è 

noto, in queste condizioni lôimbocco non ¯ ñottimoò dato che non sono nulle le 

perdite ñper urtoò. 
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Lôandamento del rendimento – di tali famiglie di turbine (caratterizzate da un certo 

angolo ) in funzione di Ὧ è riportato in Figura 13. 

 

 
Figura 13: Perfomance calcolate per ogni famiglia di turbine. 

 

Per uno stesso valore di Ὧ e per un assegnato valore di  lôarchitettura della macchina 

può ancora variare, ed in corrispondenza di ciò si possono ottenere diversi valori del 

rendimento, compresi, per ogni famiglia ad  ὧέίὸὥὲὸὩ, allôinterno dellôarea 

tratteggiata rappresentata in Figura 13. 

Quanto si ¯ sopra detto pu¸ essere compreso se si esprime lôindice caratteristico in 

funzione dei parametri cinematici e geometrici, secondo la formulazione di Rohlik; in 

analogia con la prassi corrente nel campo delle turbine idrauliche, Rohlik introduce in Ὧ il 

rapporto tra la velocità ό e la ñspouting velocityò. 

 

ὧ ςὬ Ὤ  
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Con questa definizione e con le limitazioni poste in precedenza si può arrivare ad una 

formulazione dellôindice caratteristico Ὧ che metta in evidenza proprio i parametri liberi 

con cui il progettista deve lavorare: 

 

Ὧ ς Ѝ“
ό

ὧ

Ὀ

Ὀ

τὸὫ

Ὀ
Ὀ

ρ
ὦ

Ὀ
 

 

Questôequazione mostra che, assegnato un , uno stesso valore di Ὧ può essere ottenuto 

con diverse coppie di valori dei rapporti geometrici Ὀ Ὀϳ  e ὦ Ὀϳ  ; da tali coppie di 

valori, oltre che da , dipendono, come può essere dimostrato, la geometria della 

turbina, il rapporto ό ὧϳ , il rendimento – e quindi lôindice Ὧ. 

Il lavoro di Rohlik, volto ad ottenere il rendimento massimo da ogni famiglia di turbine 

analizzata e testata, ha permesso di ottenere svariati grafici i quali, a partire da alcuni 

parametri di progetto, consentono di ottenere indicazioni preziose per la configurazione 

della girante. 

Nel grafico in Figura 14 ¯ possibile, per esempio, stimare lôangolo  della velocità ὧ in 

entrata alla girante in funzione dellôindice caratteristico Ὧ. 

 

 
Figura 14: variazione dell'angolo di ingresso della velocità assoluta corrispondente alla massima efficienza in 

funzione dell'indice caratteristico. 

 

In questo caso, però,  è definito come in Figura 15. 
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Figura 15: convenzione degli angoli negli studi di Rohlik 

 

Con il grafico in Figura 16 invece è possibile stimare il valore del rapporto ό ὧϳ  

sempre in funzione dellôindice caratteristico di macchina Ὧ (in questo grafico il rapporto 

ό ὧϳ  ¯ definito come ñblade ï jet speedò). 

 

 
Figura 16: Variazione del rapporto tra la velocità periferica all'imbocco del canale palare e la "spouting velocity" in 

funzione dell'indice caratteristico 

 

Un ulteriore risultato rilevante è quello ottenuto nel grafico in Figura 17: il rapporto tra il 

diametro esterno della sezione di uscita e il diametro dôingesso della girante (ovvero il 

rapporto Ὀ Ὀϳ ). come si pu¸ notare cô¯ un limite fisico che, una volta raggiunto, non 

può essere superato e ciò è dato dal fatto che il fluido non può compiere deflessioni così 

accentuate con rendimenti accettabili. 
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Figura 17: Andamento del rapporto tra il diametro esterno della sezione di uscita della girante e il diametro di 

ingresso in funzione dell'indice caratteristico. 

 

Infine, in Figura 18, sono mostrate le sezioni di 3 giranti di turbine centripete 

caratterizzate da un diverso valore di Ὧ. 

 

 
Figura 18: Sezioni di turbina centripeta con efficienza massima in funzione dell'indice caratteristico. 
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Capitolo 3: Progettazione del condotto e della pala.  
 

In questo capitolo si vanno ad illustrare quali sono state le scelte progettuali adottate e che 

conseguenze hanno avuto sul dimensionamento della girante centripeta.  

Tali scelte, nella maggior parte dei casi, vengono guidate dallôesperienza e dalla 

conoscenza profonda delle problematiche ma, in questo caso, lôesperienza ¯ stata 

sostituita dallôintraprendenza e dalla ricerca nella letteratura scientifica. 

 

3.1 I dati forniti dal committente.  
 

Il committente ha fornito solo pochi dati da cui partire per la progettazione e questi sono 

la portata di massa, la pressione e la temperatura. 

 

ά πȟυ ὯὫίϳ  

 

ὴ ςπὄὥὶ 

 

Ὕ ςρςȟσψ Јὅ 

 

Lôimmissione diretta di una portata massica cos³ ridotta ad una pressione cos³ elevata in 

una turbina avrebbe portato ad unôarea di passaggio estremamente piccola facendo sì che 

lôaltezza della paletta fosse dello stesso ordine di grandezza del gioco lasciato affinché la 

girante non strisci contro la cassa stessa. 

Ci¸ ha portato quindi a decidere di far precedere lôimmissione in turbina da un processo 

di laminazione, il quale consente, oltre che a far calare la pressione, e quindi la densità, 

anche allôallontanamento del vapore dal punto di saturazione. 

 

3.2 Scelta dei parametri di progetto.  
 

Come punto di partenza si è deciso di scegliere alcuni parametri in modo da limitare 

lôingombro totale della turbina e non sollecitare troppo le pale soprattutto allôestremità, 

ovvero nella sezione di entrata del rotore (sezione 1). 



38 
 

A tal proposito quindi si sono definiti il diametro e la velocità periferica nella sezione di 

ingresso alla girante così da limitare gli sforzi centrifughi che riguardano soprattutto 

questa sezione (Figura 19). 

 

 
Figura 19: Schema di turbina radiale centripeta con in evidenza i diametri di ingresso e di uscita alla girante. 

 
 

Ὀ πȟρυά  

 

ό συπά ίϳ  

 

Da cui si ricava immediatamente la velocità di rotazione della girante. 

 

 τφφφȟφχ ὶὥὨίϳ  

 

Inoltre, in linea con il lavoro di Rohlik, si è scelta una certa tipologia di turbina centripeta 

prendendo lôindice caratteristico Ὧ in modo da poter raggiungere, almeno in via teorica, il 

rendimento massimo possibile (Figura 20). Per questo i valori di Ὧ sono stati scelti 

allôinterno di un range che dovrebbe garantire il rendimento massimo. 

 

πȟυ Ὧ πȟφ 
















































































































