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1) INTRODUZIONE 
 
Lo scopo di questa tesi è l’introduzione di un modello di calcolo per le perdite 3D di shock in un 
programma pre-esistente in grado di calcolare il rendimento ed il rapporto di compressione per un 
generico compressore transonico. Dal programma si vuole ottenere i valore del rendimento, del 
rapporto delle pressioni e del rapporto delle temperature su una schiera di pale in funzione dello 
span. Tali curve sono poi confrontate con i risultati ottenuti da un modello CFD sullo stesso tipo di 
rotore. Il programma da cui si parte considera un compressore transonico di cui si calcolano le 
perdite del flusso subsonico e le perdite del flusso supersonico. Tale programma ottiene come 
risultato un singolo valore del rendimento e del rapporto di compressione per l’intera palettatura. Le 
curve si considerano variando il numero di giri del motore, e per ogni velocità di rotazione si 
considera un intervallo di funzionamento attorno alla condizione di progetto. Per le perdite della 
zona supersonica si considerano quelle per shock, considerate attraverso il modello bidimensionale 
semplificato di perdita d’urto di Miller-Lewis-Hartmann.  Lo scopo della tesi è quello di passare da 
questo modello semplificato al modello tridimensionale di perdita d’urto di Wennerstrom-
Peterbaugh, che risulta essere più accurato. Prima di tale implementazione si è reso necessario un 
debag del programma ed una successiva modifica per consentire un input più immediato dei dati, 
una rappresentazione grafica di migliore interpretazione e la possibilità di studiare il caso di una 
macchina costituita da un solo rotore, che in pratica è il caso di una ventola semplice di un turbofan, 
e rappresenta il caso che si vuole studiare con questa tesi, il ROTOR 67. Si richiede un’ulteriore 
modifica al programma, in quanto si richiede che venga ricavata la curva per un solo numero di giri 
e nella condizione di progetto, in quanto si dispone dei valori CFD solo in un intorno limitato di tale 
condizione. I valori si ottengono in funzione della streamline. È possibile decidere il numero di 
punti, e quindi si canali all’interno del flusso, in cui verranno eseguiti i calcoli.  
 
 

1.1) COMPRESSORE ASSIALE 
 

 
 

Figura 1 Vista di un compressore 
 
Il compressore assiale è una turbomacchina operatrice a flusso assiale, nella quale il flusso scorre 
parallelamente all’asse di rotazione. Gestisce maggiori portate rispetto al compressore centrifugo 
con un minore rapporto di compressione per ogni singolo stadio. Si ha quindi una lunghezza 
maggiore a parità di rapporto di compressione. 
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Figura 2 Vista delle pale del rotore e dello statore 
 
Il compressore assiale è composto da un disco con palettatura mobile, rotore, e da un disco con 
palettatura fissa, statore. Uno stadio è costituito dall’insieme di un rotore ed uno statore. Nei motori 
moderni, l’impiego di materiali dalle caratteristiche migliori e l’uso di profili dall’aerodinamica più 
raffinata ha consentito la riduzione del numero di stadi impiegato. Vengono utilizzati per due 
compressori, uno per l’alta ed uno per la bassa pressione che vengono mossi da alberi diversi che 
ruotano a diverse velocità in modo da ottimizzare i rendimenti. 
 

 
 

Figura 3 Triangoli di velocità nelle pale del rotore e dello statore 
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Nella Figura 3 si può vedere il comportamento di un singolo stadio di un compressore assiale 
considerando la velocità radiale nulla e la velocità assiale costante. Si considerano 1u  la velocità 
assoluta di ingresso nel rotore, 2u  la velocità assoluta di uscita dal rotore, 1w  la velocità relativa di 
ingresso nel rotore, 2w  la velocità relativa di uscita dal rotore, U  la velocità di rotazione del rotore 
e con tu  si considera la velocità tangenziale assoluta di entrata e con il pedice a la velocità assiale 
assoluta di entrata, analogamente per w . Le velocità dello statore riportano il pedice 2. Dalla figura 
si vede che nel rotore le palette divergono, il flusso si comporta quindi come in un condotto 
divergente. Anche le palette dello statore divergono, per permettere la conversione di energia 
cinetica in energia meccanica di pressione. Si può ricavare che la potenza è proporzionale al 
quadrato della velocità di rotazione. Il singolo stadio di un compressore assiale produce un salto di 
pressione che risulta essere basso, sull’ordine di 1,15-1,30 per non aver instabilità e senza avere 
un’eccessiva riduzione del rendimento. Per questo motivo il compressore assiale è costituito da più 
stadi. Inoltre l’uso di più stadi è favorito dal fatto che il flusso in uscita dallo statore ha già la 
direzione giusta per poter immettersi nel rotore successivo. Le palette sono svergolate, presentano 
cioè un angolo diverso rispetto alla corrente a seconda della distanza dal centro di rotazione. La 
velocità relativa tra corrente e paletta cambia a seconda di questa distanza. 
 
 

                                                                                                                  
 

Figura 4 Rappresentazione di una paletta con i vari profili, a sinistra, e rappresentazione di un modello CFD a 
destra 

 
All’inizio i primi compressori assiali fornivano un’efficienza ridotta, a tal punto che si pensava che 
fosse impossibile il loro utilizzo per la realizzazione di un motore a getto. Si scoprì poi che il 
problema dello scarso rendimento era dovuto alle palette piatte che si usavano. Tali palette 
stallavano a qualsiasi numero di giri. Queste erano delle semplici piastrelle, sostituite poi da palette 
con delle sezioni pari a quelle alari, spesse vicino il bordo d’attacco e appuntite al bordo d’uscita. 
Se si usa il compressore in un motore a getto si ritroverà ad affrontare un’elevata varietà di 
condizioni operative. A terra, durante il decollo all’imbocco la pressione è elevata mentre la 
velocità è nulla con il compressore la cui velocità varia in un elevato range. In volo all’imbocco la 
pressione statica scende, ma la velocità sale a causa del movimento dell’aereo, facendo recuperare 
parte della pressione e tende a far ruotare il compressore con velocità costante per lunghi periodi di 
tempo. Non esiste un compressore in grado di adattarsi a tutti gli stati di funzionamento. I 
compressori a geometria fissa avevano un rapporto di compressione piuttosto limitato, circa 4 ad 1. 
Il consumo specifico, come accade per qualunque motore a combustione, è in relazione con il 
rapporto di compressione. Questo ha fatto si che fosse necessario il miglioramento degli stadi del 
compressore per ottenere un rapporto di compressione migliore. Inoltre il compressore poteva 
stallare se le condizioni all’imbocco variavano improvvisamente.  
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Nel caso in cui lo stallo fosse  capitato vicino all’imbocco tutti gli stadi da quel punto in poi 
smettevano di comprimere l’aria. In questa situazione l’energia richiesta per far girare il 
compressore calava bruscamente visto che buona parte del compressore era inattiva e quindi l’aria 
calda rimanente a valle del combustore faceva girare la turbina ad una velocità maggiore, 
aumentando di conseguenza anche la velocità del compressore. Questa condizione era nota come 
surfing. Questo evento poteva portare la turbina ed il compressore a ruotare ad una velocità così 
elevata da far staccare le palette degli stadi dall’albero e a scagliarle fuori dal motore. Tutti i motori 
ai giorni nostri sono progettati con due compressori, uno a bassa ed uno ad alta pressione. Per 
motori di grande diametro sono stati introdotti anche tre alberi concentrici per ottimizzare la 
velocità di rotazione delle varie sezioni del compressore in relazione alle dimensioni delle palette. 
Ogni compressore è mosso dal proprio albero collegato alla propria turbina. Un altro problema si 
presenta nel momento in cui l’aereo cambia velocità o quota con conseguente variazione della 
pressione dell’aria all’imbocco del compressore. Per permettere al compressore di adattarsi alle 
varie condizioni si spilla dell’aria a metà del compressore. In questo modo il carico di lavoro del 
compressore diminuisce e si evita che negli ultimi stadi vi sia un volume eccessivo di aria. Questo 
si attua soprattutto all’avvio del motore dato che nel momento in cui gli stadi rotorici iniziano a 
ruotare non riescono a comprimere il flusso alla massima efficienza per cui negli stadi finali il 
volume di aria sarebbe eccessivo se non venisse spillato prima.  La parte di aria spillata viene usata 
anche per raffreddare le palette dalle turbina, l’organo più sollecitato sia meccanicamente che 
termicamente. Le palette sono cave all’interno e le più complesse posseggono fori per la 
circolazione dell’aria. L’aria del compressore viene usata sia per pressurizzare la cabina che per 
l’aria condizionata. Si può usare uno statore variabile che sfrutta palette che possono essere ruotate 
individualmente attorno al loro asse, in opposizione all’asse di potenza del motore. Per 
l’avviamento si ruotano per ridurre la compressione per poi essere ruotate indietro a seconda delle 
condizioni esterne. Chiudendo progressivamente gli statori variabili, la velocità del compressore 
diminuisce e si riduce la potenza della curva di stallo della macchina, migliorando il margine di 
lavoro della macchina. Quando il fluido attraversa il rotore il moto relativo tra palette e fluido 
aumenta la velocità e la pressione. Il rotore aumenta la velocità mentre lo statore converge l’energia 
cinetica in energia di pressione. Nei motori più recenti si ha un effetto di diffusione nel rotore. 
L’incremento di velocità del fluido nel rotore avviene principalmente nella direzione tangenziale e 
lo statore elimina la quantità di moto in questa direzione, trasformandola in aumento di pressione e 
di temperatura. Insieme ad un aumento della pressione c’è un aumento della temperatura di 
ristagno. Nota la geometria l’aumento di temperatura dipende dal numero di Mach tangenziale dello 
stadio del rotore. Le palette di uno stadio sono progettate a partire dai diagrammi delle velocità, che 
mostrano la velocità relativa tra le palette dello stadio ed il fluido. Il flusso assiale attraverso il 
compressore si mantiene il più possibile vicino a Mach unitario per massimizzare la spinta una volta 
decisa la dimensione del compressore. Invece il numero di Mach tangenziale determina il salto di 
pressione massimo che si può ottenere.  La mappa del compressore mostra le prestazioni e permette 
di determinare le condizioni operative ottimali. La mappa del compressore è un grafico in cui in 
ascissa è presente la portata massica espressa o in percentuale o in valore assoluto mentre io 
ordinata si considera l’incremento di pressione, cioè il rapporto tra la pressione di ristagno 
all’ingresso ed all’uscita. La linea di picco, o linea di stallo, identifica il confine a sinistra del quale 
le prestazioni del compressore si degradano rapidamente e identifica il massimo rapporto di 
compressione ottenibile da una data portata. Inoltre in tale grafico sono riportati anche i limiti e le 
linee di funzionamento per particolari velocità di rotazione. 
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1.1.1) STADIO DI UN COMPRESSORE ASSIALE 
 
Come detto lo scopo del compressore è di aumentare la pressione del fluido fino a raggiungere il 
valore previsto dal ciclo termodinamico. Si cerca di avere il massimo rendimento, questo implica 
che la macchina operatrice ha assorbito il minimo della potenza meccanica. Questo però non è 
l’unico aspetto che si considera infatti in campo aeronautico non è importante solo avere il massimo 
rendimento ma anche il diametro ed il peso che in fase di progetto devono essere minimizzati per 
quanto possibile. Solitamente nei propulsori aeronautici vengono usati compressori assiali, tranne 
che per propulsori dalla spinta ridotta, che per carattere puramente economico, si impiegano uno o 
due stadi di compressore centrifugo o a volte uno stadio centrifugo seguito da uno o più stadi 
assiali. Solitamente vengono usate macchine molto caricate aerodinamicamente, in alcuni casi con 
molti stadi transonici, per cui le curve caratteristiche a velocità di rotazione costante assumono il 
caratteristico andamento verticale asintotico alla portata di soffocamento. Si vede nella Figura 5 un 
esempio delle curve caratteristiche di una macchina molto caricata. 
 

 
 

Figura 5 Curve caratteristiche di uno stadio di un compressore assiale molto caricato 
 
È molto diffuso l’utilizzo di pale statori che ad angolo di calettamento variabile (IGV Inlet Guide 
Vanes o VSV Variable Stator Vanes) per permettere la regolazione della portata d’aria avendo il 
numero di giri costante ed aumentando così il margine di sicurezza per lo stallo. Nella Figura 6 si 
può vedere una tipica configurazione della sezione meridiana di un compressore assiale. 
 

 
 

Figura 6 Sezione longitudinale di un compressore assiale 
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Mentre la Figura 7 propone il dettaglio di alcuni aspetti costruttivi per il compressore a singolo ed a 
doppio albero. 
 

 
 

Figura 7 Spaccato di un compressore assiale a singolo albero (sopra) e a doppio albero (sotto) 
 
Uno stadio è composto da una schiera di pale rotanti (rotore) e da una schiera di pale fisse (statore). 
Nella Figura 8 si può vedere la configurazione di uno stadio e la direzione della velocità u, velocità 
di rotazione del rotore. 
 

 
 

Figura 8 Stadio di un compressore assiale e velocità di rotazione del rotore (vettore u nell’immagine a destra) 
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Spesso si rende necessario l’utilizzo di una schiera supplementare di pale statoriche a calettamento 
variabile (OGV, Outlet Guide Vanes). Viene utilizzata per due motivi: 1) svolge funzioni strutturali 
per la carcassa esterna che racchiude il compressore, 2) deve eliminare il più possibile la 
componente tangenziale, swirler, della velocità assoluta in uscita dall’ultima schiera di pale fisse, 
prima che il flusso entri nel condotto di mandata che conduce alla camera di combustione. Le pale 
IGV a calettamento variabile si possono impiegare anche all’ingresso del primo stadio costituendo 
una schiera di pale fisse il cui angolo di calettamento può essere variato dal sistema di controllo per 
migliorare le prestazioni nel caso si operi in condizioni di fuori progetto. Si possono usare delle 
schiere VSV a calettamento variabile anche come schiere statoriche in stadi intermedi al motore. Si 
può considerare che per ogni stadio oltre il quinto è richiesta la presenza o di uno stadio IGV o di 
uno stadio VSV, in modo da ottenere un sufficiente margine antipompaggio. Dello stadio si indica 
con 1 l’ingresso al rotore, con 2 l’uscita dal rotore e l’ingresso dello statore, mentre con 3 l’uscita 
dallo statore. Nella Figura 9 si vedono i triangoli di velocità al raggio medio di uno stadio generico. 
 

 
 

Figura 9 Triangoli di velocità 
 
L’energia meccanica che viene fornita dall’albero viene convertita dalle pale rotanti in entalpia 
fluida sottoforma di incremento di temperatura statica, velocità assoluta e quindi temperatura totale. 
Allo stesso tempo si riduce la velocità relativa e di conseguenza la pressione statica aumenta. Le 
pale fisse non convertono lavoro in entalpia fluida ma agiscono come dei diffusori per decelerare il 
flusso ed aumentare la pressione statica, bisogna considerare però che ci sono delle perdite di 
pressione totale a causa dell’attrito. Le prestazioni globali del compressore sono condizionate tra le 
altre cose dal tipo di profilo utilizzato. La maggior parte dei compressori utilizza profili ormai 
collaudati da molti anni di impiego. Si usano profili della serie NACA 65 o in alternativa profili a 
doppio arco di cerchio DCA. Ai giorni nostri si usano anche profili aerodinamici speciali e 
appositamente studiati per la specifica applicazione, come ad esempio i profili a diffusione 
controllata. Le pale ed i dischi porta pale per impieghi aeronautici sono fabbricate principalmente 
con leghe di titanio. Le leghe di alluminio sono state abbandonate a causa delle modeste 
caratteristiche di resistenza a fatica, a favore delle leghe di titanio che risultano avere una buona 
resistenza e leggerezza fino a temperature dell’ordine dei 600°C. Le leghe di nichel invece 
garantiscono buone prestazioni fino a circa 700°C ma risultano essere più pesanti. 
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1.1.2) STATO TERMODINAMICO DEL FLUIDO E 
RENDIMENTO DELLO STADIO DI UN 

COMPRESSORE ASSIALE 
 
In questo capitolo vengono elencati alcuni punti guida per poter calcolare il rendimento di uno 
stadio di un compressore assiale, considerando di attribuire alle sezioni della pala le perdite di 
profilo che vengono calcolate al diametro medio. Per un calcolo più accurato, ed in pratica è quello 
che viene eseguito nella modifica del programma, si considera di suddividere l’intero canale in 
singoli tubi di flusso e per ognuno di essi si calcola in mezzeria un valore del rendimento. Facendo 
una media di tali valori si ottiene il rendimento dell’intera pala ,e risulta essere più preciso del 
valore calcolato col metodo che viene espresso di seguito. Tale metodo si esegue sul singolo tubo di 
flusso per ottenere il valore di una parte dell’intero condotto. Noti i triangoli di velocità in ingresso, 
nella sezione denominata dal numero 1, al diametro medio alla radice ed all’estremità della pala, e 
le caratteristiche geometriche della pala si possono valutare le perdite di profilo al diametro medio, 
a cui bisogna sommare le perdite per urto aerodinamico. Queste perdite si calcolano come perdite 
energetiche di un flusso comprimibile e viene espresso come una differenza tra l’entalpia statica 
reale del flusso uscente dal palettaggio considerato e l’entalpia che si avrebbe se la trasformazione 
fosse isoentropica. Sa ha allora: 
 

Eq. 1  
2

2
1

22
wRhh shpshpt     

 
Si può ottenere il fattore di perdita energetica di profilo dal fattore di perdita di pressione totale pY  
grazie alla: 
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Il valore di p  che si calcola da questa formula vale nel caso di 0Ma  e 5102Re  . Nel caso in 
cui non ci si trovi in queste condizioni, si può correggere tale parametro con: 
 

Eq. 3   MRM  0  

 
In questa i fattori R  e M  si calcolano con i metodi espressi in precedenza. Il fattore delle perdite 
energetiche per shock sh  è stato calcolato in precedenza. Alle perdite shpR   si devono sommare 
anche le perdite secondarie, tra cui anche le perdite di estremità fornite già in forma mediata, che 
vengono calcolate con le relazioni date da Traupel. Tali perdite si esprimono nella forma: 
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Si possono allora calcolare 22 , pT  e 2  al diametro medio secondo le relazioni riportate nella tabella 
5.3 della Figura 10. 
 

 
 

Figura 10 Rappresentazione delle varie posizioni lungo la pala, in alto, formule per il calcolo delle grandezze 
termodinamiche in basso 

 
Da tali formule si può calcolare il fattore di ostruzione  , come viene descritto in precedenza. Si 
eseguono le stesse procedure anche nel caso dello statore. Per il calcolo della velocità meridiana a 
valle del rotore e dello statore si procede iterativamente dato che il valore di   non è noto a priori.  
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Se si applica il procedimento appena visto ad un singolo stadio o all’intero compressore, palettaggio 
per palettaggio, si può determinare lo stato fisico di ristagno e statico della corrente all’uscita, per 
poi calcolare il rendimento isoentropico total-total tramite la formula: 
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In cui, generalmente, con il pedice i  si intendono i valori nella sezione di ingresso, mentre con u  i 
valori nella sezione di uscita. 
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2) DEVIAZIONE 
 
La deviazione è la differenza tra l’angolo di flusso u  e l’angolo geometrico di uscita dalla schiera 
di pale ugeom . Tali angoli si possono vedere nella seguente immagine. 
 

 
 

Figura 11 Rappresentazione degli angoli caratteristici di una pala del compressore 
 

Risulta particolarmente difficile calcolare in modo preciso la deviazione  , per questo motivo sono 
state sviluppate da tempo delle correlazioni empiriche su parametri che hanno influenza su questo 
fenomeno. Usando tali correlazioni è possibile avere una stima approssimata della deviazione di una 
schiera nel caso in cui si sia in assenza di risultati sperimentali. Una di queste è la correlazione di 
Costant che si esprime: 
 

Eq. 7 n
l

tm )(   
 

In questa formula   è la deviazione,   la deflessione geometrica, angolo di camber, e l
t  l’inverso 

della solidità. Le due valori m  ed n  che vengono usati nelle formule sono delle costanti dedotte da 
vari autori che sono state ricavate dalle esperienze fatte in laboratorio su tipi diversi di schiere. Nel 
caso di schiere deceleranti Carter pone 5.0n  e considera m  come una funzione dell’angolo di 
stagger   e del tipo di linea media, ad arco di cerchio o di parabola. Tale funzione è espressa nella 
Figura 12. 
 

 
 

Figura 12 Rappresentazione della costante m 
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Dal fenomeno della “deflessione-deviazione” si verifica che la deflessione è proporzionale 
all’angolo di camber   ed all’inverso della solidità elevata con un certo esponente. Si può 
considerare che in qualche modo il rapporto   sia costante, che equivale, considerando tutti gli 
altri parametri ininfluenti, a prevedere che la deviazione sia tanto più alta quanto maggiore è le 
curvatura che si vuole dare alle traiettorie del flusso, nello stesso modo, sul concetto di “buona 
guida” della corrente all’interno del vano interpalare si può prevedere che la deviazione sia 
inversamente proporzionale  alla solidità della schiera. Si intuisce anche che a parità di solidità il 
condotto interpalare risulta sempre meno “guidante” al diminuire dell’angolo di stagger t , a causa 
della decrescente frazione di corda lungo la quale i profili si ricoprono. Per questi motivi risulta 
pienamente giustificata sia la dipendenza pressoché di proporzionalità inversa del fattore m, e 
quindi di t , dall’angolo t , sia il fatto che il fattore m risulta essere maggiore per le linee medie ad 
arco di cerchio rispetto a quelle ad arco di parabola a parità del valore t , come si può infatti vedere 
nella Figura 12 che rappresenta il grafico di m. Sperimentalmente si sa che la deviazione influenzata 
in modo limitato dall’angolo di ingresso i , per questo motivo la correlazione di Contant si è 
spesso usata anche per angoli in ingresso diversi da quello ottimale, o di riferimento anche se in 
questi casi non sarebbe applicabile. Ci sono anche altre correlazioni, come ad esempio quella di 
Lieblein, che consentono delle interpolazioni molto accurate della notevole massa di dati 
sperimentali ottenuti sui profili classici, come ad esempio i NACA 65, DCA e C4. La deviazione   
viene espressa in funzione della solidità  , dell’angolo d’ingresso i , quello per cui l’incidenza 
risulta essere quella di riferimento, dell’angolo di camber   e del rapporto tra lo spessore massimo 
del profilo e la corda. Si ha una relazione di riferimento, nel caso di profili con lo spessore massimo 
pari al 10% della corda  che è: 
 

Eq. 8     


 
b

m 1
100

  

 
In questa formula  100  rappresenta la deviazione di una schiera di profili NACA 65 a linea media 
rettilinea con un rapporto lsmax  pari a 0.1 e con il valore dell’angolo in ingresso i  pari a quello 
del caso in esame. La deviazione  100  è in funzione di i  che viene misurato rispetto alla 
direzione assiale, per la convenzione anglosassone, e di  . Il suo andamento è rappresentato nella 
Figura 13. 
 

 
 

Figura 13 Deviazione in funzione dell’angolo di ingresso e della solidità 
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Il coefficiente m sarebbe la derivata della funzione che esprime la deviazione come una funzione di 
 , i ,   per un palettaggio di solidità unitaria. Viene dato sempre in funzione dell’angolo di 
ingresso i  sia per i profili con linea media ad arco di cerchio che anche per i profili con 10A  
logaritmica dei profili NACA 65, come è diagrammato nella Figura 14. 
 

 
 

Figura 14 Rappresentazione del coefficiente m in funzione dell’angolo di ingresso e del tipo di profilo 
 
Anche l’esponente b della solidità viene dato in funzione dell’angolo di ingresso i  ed è 
diagrammato nella Figura 15. 
 

 
 

Figura 15 Rappresentazione del coefficiente b in funzione dell’angolo di ingresso 
 
Nel caso si considerino dei profili con uno spessore diverso al 10% della corda il valore  100  deve 
essere corretto moltiplicandolo per il coefficiente  tK  che viene fornito per profili NACA 65 e 
DCA in funzione del rapporto spessore massimo e corda in percentuale, ed il suo andamento si può 
vedere nella Figura 16. 
 

 
 

Figura 16 Rappresentazione del coefficiente di correzione per spessori diversi al 10% della corda 
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Ed in globale si ottiene: 
 

Eq. 9      



 

 bt
mK 1

100
  

 
Queste considerazioni permettono di ottenere una valutazione più accurata del valore della 
deviazione rispetto alla formula di Costant che però risulta di più immediato utilizzo. Si verifica che 
la formula di Costant sottostima di uno o due gradi il valore della deviazione di una schiera rispetto 
al valore che si ottiene con le correzioni derivanti dalle elaborazioni dei risultati sperimentali della 
NACA. Le correzioni esaminate fino ad ora sulla deviazione sono valide solo per schiere piane e 
per flussi prevalentemente bidimensionali ed a basso numero di Mach. Se si vogliono applicare ai 
palettaggi rotorici e statorici è necessario introdurre delle correlazioni per considerare la 
tridimensionalità del flusso e l’influenza del numero di Mach nel caso in cui sia superiore al valore 
standard di prova. 
 
 

2.1) EFFETTI TRIDIMENSIONALI 
SULLA DEVIAZIONE 

 
Dai dati forniti da alcune esperienze su stadi singoli provati presso la NACA, Robbins fornisce le 
correzioni da applicare alla deviazione calcolata da Lieblein per le palette del rotore nel caso di 
profili NACA 65 e DCA. Queste correzioni sono fornite in funzione al numero di Mach relativo in 
ingresso iMa  per diverse sezioni anulari del palettaggio, in cui la posizione è data dal rapporto della 
quota x , misurata a partire dalla sommità, alla lunghezza b della pala. Secondo Robbins si ottiene: 
 

Eq. 10 rifrifrotore    

 
Dal grafico della Figura 17 si ottiene il valore rif . 
 

 
 

Figura 17 Rappresentazione del valore di correzione per gli effetti tridimensionali per un rotore 
 
Nel caso di palettaggi statorici, appartenenti a stadi iniziali e ad alto grado di reazione, il numero di 
Mach risulta inferiore a quello che si ha all’imbocco del rotore e quindi sono inferiori gli effetti 
della comprimibilità sull’assetto della corrente sul piano meridiano e su quello “blade to blade”. Le 
correzioni si possono vedere in Tabella 1 e dipendono, come detto, dal numero di Mach. 
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Tabella 1 Valore di correzione per gli effetti tridimensionali per uno statore 
 
 

2.2) EFFETTO DELLA 
COMPRIMIBILITÀ SULLA 

DEVIAZIONE 
 
Non ci sono metodi validi per ottenere dei valori dalle prove fatte a basso numero di Mach in modo 
da ottenere significativi fenomeni di comprimibilità. Le correzioni  della deviazione sono fatti 
usando la teoria linearizzata del flusso comprimibile a potenziale di crescita. Nel caso di profili 
DCA Traupel fornisce una relazione che si può applicare per ricavare la deviazione. 
 

Eq. 11 
K
rif

K


   

 
In questa formula il valore di K  è il coefficiente per considerare l’effetto della comprimibilità e 
viene graficato in funzione al numero di Mach in ingresso iMa  ed è visibile nella Figura 18. 
 

 
 

Figura 18 Valore K di correzione per gli effetti di comprimibilità 
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3) CALCOLO DELLE PERDITE 
ENERGETICHE DI UNO STADIO 

DI COMPRESSORE ASSIALE 
 
In questo capitolo verranno descritti i metodi che sono stati implementati nel programma per il 
calcolo delle perdite di uno stadio di un compressore transonico, tralasciando le perdite per shock 
che verranno descritte nel dettaglio nel prossimo capitolo. Vengono descritte le perdite di profilo, di 
scia secondaria e di estremità in modo da valutare l’effettivo incremento di pressione e di 
temperatura per poter valutare il rendimento in funzione della streamline della pala. 
 
 

3.1) PERDITE ENERGETICHE DI 
PROFILO 

 
Per calcolare le perdite di pressione totale, relativa per un rotore ed assoluta per uno statore, per un 
flusso pressoché bidimensionale ed incomprimibile si usano le: 
 

Eq. 12 
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Eq. 13 
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Il fattore pY  rappresenta il coefficiente di perdita di pressione totale di profilo ed è fornito in 
funzione al fattore di diffusione D  che assume la seguente forma, nel caso generale in cui la 
componente meridiana della velocità non sia costante tra l’ingresso e l’uscita con AVDR diverso da 
1: 
 

Eq. 14 
     

















 2

1

2
1

2

1

2 tantan
2

sin1 



m

m

R
R w

w
w
wD  

 

Eq. 15 
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Il fattore pY  inoltre dipende anche dallo spessore ridotto di quantità di moto che si ottiene 
sperimentalmente  dalla relazione: 
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Considerando una trattazione più rigorosa si dovrebbe considerare un’altra formula per il calcolo di 
pY , visualizzata in seguito, in cui oltre ai valori  , spessore di quantità di moto, e l , valore 

ridotto, si considera anche il parametro H , fattore di forma. Il fattore di forma H   risulta essere 
compreso tra 1.05 ed 1.2, risultati ottenuti da prove in galleria del vento. 
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Il valore di l è una funzione del valore D , è stato ricavato per interpolazione dei risultati 
sperimentali ottenuti da NACA sui profili NACA 65, C4 e DCA, ed è visibile nella Figura 19. 
 

 
 

Figura 19 Valore ridotto dello spessore della quantità di moto 
 
I valori di l  e di H  dipendono dall’evoluzione dello strato limite sull’estradosso delle pale, che a 
sua volta dipende dalla decelerazione che viene imposta dal flusso, decelerazione che si può 
descrivere attraverso il parametro locDR  introdotto da Lieblein. Riportando i valori misurati di l  
in funzione di locDR  misurato o calcolato, si può ottenere una distribuzione che si può approssimare 
con una funzione del solo parametro locDR  del tipo  l F  locDR . Si può quindi tracciare sul 
piano   locDRl   un’unica curva, rappresentata sotto, che approssima molto bene i valori di l  
vista la bassa dispersione dei dati attorno ad essa. Questo a conferma del fatto che l  e quindi pY  
dipendono principalmente dalla decelerazione subita dal fluido all’estradosso dei profili. 
 

 
 

Figura 20 Valore ridotto dello spessore della quantità di moto rispetto al fattore di diffusione locale 
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Il parametro locDR  è difficile da determinare, per questo motivo viene correlato empiricamente a 
DR espresso in funzione delle sole caratteristiche geometriche delle schiere di profili e dai triangoli 
di velocità all’ingresso ed all’uscita. 
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In queste relazioni 1r  ed 2r  indicano le distanze dall’asse di rotazione delle sezioni palari di 
ingresso e di uscita del fluido del rotore. 
 
 

3.1.1) INFLUENZA DELLA COMPRIMIBILITÀ 
SULLE PERDITE DI PROFILO 

 
Per considerare gli effetti della comprimibilità sulle perdite energetiche di profilo è preferibile usare 
un fattore diverso, denominato   che tipicamente viene utilizzato dagli autori di origine tedesca. 
Questo fattore mette in relazione l’energia cinetica in ingresso di una schiera decelerante con 
l’incremento di entalpia statica reale rispetto a quella che si avrebbe con una trasformazione ideale 
in grado di portare isoentropicamente il fluido alla stessa pressione statica. Si ottiene allora: 
 

Eq. 20 
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E differenziando tale formula nel caso del rotore e nel caso dello statore si ottengono: 
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Eq. 22 
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Figura 21 Rappresentazione dei livelli di energia 
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Dato che il procedimento per trovare la correlazione tra   e Y  è molto complessa, per ridurre il 
numero dei parametri in gioco si considera con buona approssimazione che: 
 

Eq. 23 00
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Dopo alcuni passaggi matematici si ottiene: 
 

Eq. 24 
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Si può esprimere in forma grafica il rapporto tra Y  e questo parametro in funzione del numero di 
Mach. 
 

 
 

Figura 22 Rapporto tra Y  ed   in funzione del numero di Mach 
 

Dal grafico della Figura 22 si nota che per bassi valori del numero di Mach il parametro   coincide 
con il parametro Y . Per considerare gli effetti della comprimibilità  riferiti alla differenza tra il 
numero di Reynolds  nel caso in esame e quello usato durante la prova e delle perdite addizionali 
per urto aerodinamico nel caso di 1iMa  Traupel pone la seguente formula: 
 

Eq. 25   shMRM   0  
 

Nel caso di profili transonici con il bordo di ingresso aguzzo, come ad esempio per i profili DCA, il 
fattore di correlazione M , di cui il pedice M implica il numero di Mach, si può ricavare dal grafico 
della Figura 23. 
 

 
 
Figura 23 Grafico del fattore delle perdite addizionali per urto aerodinamico con Mach in ingresso maggiore di 1 
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Nel caso in cui il numero di Mach fosse superiore a quello critico della schiera, ma inferiore 
all’unità, si creano delle zone all’estradosso dei profili in cui il moto è supersonico con la 
generazione locale di onde d’urto oblique. Le perdite energetiche ad esse associate risultano molto 
piccole e quindi si possono trascurare. Nel caso in cui, invece, il Mach in ingresso assoluto o 
relativo risulti essere maggiore dell’unità le perdite addizionali sono molto sensibili e si devono 
considerare attraverso la sovrapposizione degli effetti, attraverso il fattore di perdita d’urto sh  che 
verrà ampiamente descritto nel successivo capitolo. 
 
 

3.1.2) INFLUENZA DEL NUMERO DI REYNOLDS 
 
Il numero di Reynolds del flusso di un palettaggio reale varia punto per punto lungo il piano 

  00000 , AAAAB ppmpp   in cui vengono rappresentate tutte le possibili condizioni di funzionamento 
della macchina. In generale si ottiene un valore diverso da quello che si ottiene in galleria del vento 
anche per il valore nelle condizioni di progetto. È di fondamentale importanza poter prevedere la 
variazione dei fattori di perdita energetica di profilo al variare di tale parametro. Per il calcolo del 
numero di Reynolds si possono usare svariate convenzioni sulla lunghezza caratteristica e sulla 
sezione alla quale sono riferite la velocità massica e la viscosità dinamica. Se consideriamo delle 
schiere deceleranti delle macchine operatrici in genere la lunghezza caratteristica che viene usata è 
la corda l , mentre per le altre grandezze si considerano i valori all’ingresso, iic  e i  oppure ic  e 

iv , ottenendo così: 

Eq. 26 
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Ipotizziamo che le perdite energetiche di profilo, espresse dai fattori pY  o p  varino con il numero 
di Reynolds con la stessa legge con cui varia il coefficiente di resistenza fc  di una lastra piana in 
funzione dello stesso parametro. Si considerano i parametri per la schiera e per la lastra al numero 
di Reynolds di riferimento quelli indicati con il pedice “rif”. Si ottiene: 
 

Eq. 27 
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Nel caso in cui le superfici dei profili sia idraulicamente lisce si devono usare i valori si fc  della 

lastra piana idraulicamente liscia. Nel caso di 4104Re   e quindi strato limite laminare sull’intera 
lunghezza si ha: 

Eq. 28 5.0Re
328.1

fc  

 
Mentre nel caso di 74 10Re104   e quindi strato limite turbolento sull’intera lunghezza della 
piastra con buona approssimazione si ha: 

Eq. 29 5.0Re
074.0

fc  

 
Di solito sia il numero di Reynolds di riferimento, che di solito per schiere deceleranti è pari a 

5102Re  , che il numero di Reynolds di progetto sono maggiori del valore critico che di solito è 
4104  .  
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Allora si ha: 

Eq. 30 
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Può essere che in qualche caso il numero di Reynolds di progetto risulti inferiore a quello critico. In 
questo caso bisogna considerare il valore critico di  fcritf cc  ponendo: 
 

Eq. 31 
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Per poter considerare una lastra piana idraulicamente liscia si deve rispettare la seguente 
condizione: 

Eq. 32 
Re
100


l
ks  

 

In cui il termine 
l
ks  è la scabrezza relativa della superficie in esame. Per valutare il valore R  per le 

pale dei compressori e delle turbine Traupel fornisce un diagramma, visibile nella Figura 24, nel 
quale vengono diagrammate anche altre grandezze di interesse fluidodinamico. Le rette b  e c  sono 
quelle che danno R  per schiere deceleranti idraulicamente lisce, mentre la retta a   vale per il 

calcolo di R  per schiere acceleranti. Nello stesso diagramma vengono tracciate anche le linee a 
l
ks  

costante, con cui siamo in grado di valutare l’influenza della scabrezza della parete. 
 

 
 

Figura 24 Grafico del fattore delle perdite per numero di Reynolds in funzione del numero di Reynolds 
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3.1.3) PERDITE DI PROFILO E DEVIAZIONE CON 
INCIDENZA DIVERSA DA QUELLA DI PROGETTO 
 
La NACA ha elaborato delle correlazioni dei risultati sperimentali per valutare la variazione delle 
perdite di profilo e della deviazione rispetto ai valori che si ottengono con l’incidenza di progetto, 
 rifi . La correlazione che rispecchia maggiormente i valori sperimentali è quella in cui c’è la 
dipendenza dall’incidenza al quadrato, cioè si pone: 
 

Eq. 33  2rifYprifp iiKYY   

 
Per profili NACA 65, DCA e C4 il fattore YK  viene fornito in funzione del numero di Mach, 'iMa , 
e si può vedere nei tre grafici della Figura 25, di cui il primo è valido alla radice delle pale, al 10% 
della streamline, il secondo è valido in mezzeria, al 50%, mentre l’ultimo è valido alla sommità 
delle pale, al 90%. 
 

 
 

Figura 25 Grafico del fattore YK  in funzione del valore dello streamline e del Mach in ingresso 
 
Il numero di Mach 'iMa  è quello che si ha sull’estradosso dei profili, e si può calcolare facilmente 
solo nel caso di 1iMa . Nel caso invece di flusso subsonico, con 1iMa  si può considerare come 
valore orientativo di 'iMa  il valore medio tra il numero di Mach in ingresso ed uno. Secondo 
Lieblein nell’intorno dell’incidenza di riferimento la deviazione varia linearmente con l’incidenza. 
Se ci troviamo in una condizione diversa da quella di progetto si può quindi considerare: 
 

Eq. 34  rif
i

rif ii
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Questa vale sia nel caso di incidenze maggiori a quella di riferimento, che nel caso di incidenze 
minori a quella di riferimento, riferimento che di solito viene considerato come la condizione di 
progetto. 
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Nella Figura 26 sono graficati i valori di 
rifidi

d






   in funzione della solidità tl  e dell’angolo di 

ingresso i  per schiere di profili NACA 65 e DCA che si ottengono tramite interpolazione dei 
valori sperimentali ricavati dalle esperienze della NACA. 
 

 
 

Figura 26 Grafico del fattore 
rifidi

d






 

 in funzione della solidità 

 
 

3.2) PERDITE SECONDARIE E PERDITE 
PER GIOCHI D’ESTREMITÀ 

 
Nonostante risultino essere due fenomeni sovrapposti, vengono comunque distinte le perdite 
energetiche causate dai giochi di estremità da quelle definite genericamente come secondarie. Si 
possono considerare come perdite secondarie sia quelle causate dall’attrito sulle pareti dell’annulus 
sia quelle, più propriamente considerate perdite secondarie, associate alla vorticità del flusso sul 
piano y-z. 
 
 

3.2.1) PERDITE PER GIOCO DI ESTREMITÀ 
 
Ora si analizzerà in dettaglio  l’effetto che provocano i giochi di estremità delle pale. Attraverso il 
gioco si ha un trafilamento di portata dalle zone di alta pressione a quelle di bassa, sia in direzione 
tangenziale, che in direzione meridiane, nel caso di gioco superiore al 4-5% di b . Il trafilamento in 
direzione meridiana obbliga, in caso di macchina operatrice, a far elaborare alla girante una portata 
superiore a quella di progetto, con una lavoro per chilogrammo di fluido maggiore, mentre nel caso 
di una macchina motrice una parte della portata non cede lavoro alla girante, per cui si ottiene minor 
lavoro per chilogrammo di fluido. Nella Figura 27 si può vedere la zona coinvolta nei giochi di 
estremità di una palettatura rotorica e statorica di un compressore (a sinistra) e di una turbina (a 
destra). 
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Figura 27 Zona interessata dai giochi di estremità per un compressore e per una turbina 
 
Considerando la girante di una macchina operatrice, si vede che la portata che rifluisce all’ingresso 
è dotata di un momento della quantità di moto, rispetto all’asse di rotazione, di poco inferiore a 
quello della portata in uscita, a causa dell’attrito di parete.  In altre parole il fluido è preruotato 
quando inverte la direzione del suo moto, e si mescola con quello in ingresso. Il momento della 
quantità di moto medio della portata che attraversa la girante, sommata a quella che continuamente 
ricircola, è pari alla media pesata dei momenti della quantità di moto di queste ultime, e comunque 
superiore a quella di uscita del diffusore che precede la girante in oggetto. Quindi la deflessione 
media che il fluido subisce nella girante è inferiore a quella che si otterrebbe se non ci fosse il 
ricircolo. Si può anche considerare che è minore il lavoro che viene somministrato ad un 
chilogrammo di fluido, sia che appartenga alla portata del ricircolo che a quella effettiva. La portata 
che trafila tangenzialmente passando dall’intradosso all’estradosso delle pale ha lo stesso effetto di 
diminuzione della deflessione media globale e locale subita dal fluido e dal lavoro ad esso 
somministrato dalla girante. Inoltre si crea un vortice di by-pass il quale genera una perdita 
energetica. Di solito nei compressori il valore del gioco di testa è compreso tra l’1 ed il 2% 
dell’altezza della paletta. Gli effetti di cui bisogna tener conto sono quelli dovuti al flusso 
tangenziale attraverso il gioco ed alle circolazioni secondarie. Per considerare l’effetto del by-pass e 
del flusso secondario insieme a quello della disuniformità radiale della velocità meridiana sul lavoro 
effettivamente sommato al fluido Howell suggerisce di moltiplicare il valore previsto, ottenuto dai 
triangoli di velocità e dalla velocità media, per un fattore riduttivo dell’ordine di 0.85, detto work 
done factor. Altri autori di scuola inglese consigliano di considerare il work done factor  da 0.96 per 
il primo stadio fino a 0.85 da raggiungere dopo 5-6 stadi e di mantenerlo poi costante fino 
all’ultimo stadio e pari a 0.85. Il  work done factor non è rappresentativo di una perdita energetica 
ma considera il lavoro che non può essere speso e quindi non va sprecato, questo obbliga il 
progettista ad incrementare la deflessione della corrente per poter fornire un prefissato lavoro al 
fluido. Per le perdite di estremità Traupel fornisce le seguenti espressioni: 
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In queste equazioni tS'  e tR''  sono gli angoli di stagger misurati rispetto alla direzione tangenziale 
e K  è un fattore empirico che si può vedere nel diagramma della Figura 28 ed è dato in funzione 
del rapporto *  tra il coefficiente di portata nelle condizioni di calcolo e quello nelle condizioni 
di progetto. 
 

 
 

Figura 28 Fattore empirico K  

 
Se si considera una macchina assiale con uuu  21  e on stadi ripetuti, si ha: 
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Eq. 38 R
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3.2.2) PERDITE SECONDARIE 
 
Per le perdite secondarie si considera la trattazione di Traupel. Sulla base dei lavori di Suter e 
Hirchh le perdite secondarie, attrito di parete ed energia vorticosa, dipendono da un coefficiente di 
dissipazione dell’energia alle pareti dell’annulus, che viene espresso mediante una funzione della 
geometria del palettaggio e del parametro di lavoro   al raggio medio Euleriano, la cui forma 
viene determinata empiricamente. Consideriamo la potenza persa per attrito di parete nel caso di 
una girante non bendata. Le velocità efficaci per l’attrito di parete sono Sc '  alla carcassa fissa e 

Rw '  al mozzo in moto, con la potenza globalmente dissipate sulle superfici ae lD ''  e ai lD ''  data 
da: 
 

Eq. 39    33 '''''5.0' SRaifattrito cYwlDcP     

 
In questa formula si indica con 'Y  il rapporto ie DD '' , con fc'  il fattore di attrito e con al '  la 
lunghezza della porzione di annulus che compete alla girante, secondo lo schema della Figura 29. 
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Figura 29 Vista laterale delle pale di un rotore e di uno statore 
 
Al fattore di attrito fc'  si può correlare quello di dissipazione energetica dc  di un flusso in un 
condotto, in assenza di circolazioni secondarie, se è noto l’andamento delle velocità e della tensione 
tangenziale.  La potenza che viene globalmente dissipata può essere espressa in funzione del cubo 
della velocità che viene presa a riferimento per l’espressione della tensione tangenziale alla parete.  
 
 
Anche se in presenza di flussi secondari, governati dallo strato limite sulle pareti dell’annulus, da 
cui dipendono anche la tensione tangenziale  la potenza, si può per analogia esprimere la potenza 
globalmente persa per i flussi secondari e per l’attrito attraverso la relazione: 
 

Eq. 40    33 '''''25.0' SRaidS cYwlDcP     

 
Si può dividere questa espressione per la portata massica che attraversa la girante, espressa in 
funzione della velocità relativa media massica assiale  11 senw , che si può esprimere dai triangoli 
di velocità costruiti al raggio medio Euleriano. La portata massica risulta essere: 

Eq. 41    11
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E dalla divisione si ottiene: 
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Da cui per la girante si ottiene: 
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Per il palettaggio diffusore bendato successivo , considerando che al mozzo, cioè alla radice delle 
pale, ed alla carcassa, cioè alla sommità delle pale, le velocità efficaci sono Sc '  e Rc ' . Risulta 
quindi: 

Eq. 44     





























 

3

2

3

22

''''''
''1

''''''''
c

cY
c

c
senY
blc RSa

dS 
  

 



 32 

Nel caso si consideri  uno statore non bendato si deve sostituire nell’espressione precedente Sc  con 

Sw ''  che è la media vettoriale delle velocità relative al mozzo e viene definita come: 
 

Eq. 45  SSS www 32 ''''5.0''   

 
In cui SSS ucw 222 ''''''   e SSS ucw '''''' 33  . Il fattore di dissipazione energetica dc  fornito da 
Traupel è una funzione del lavoro adimensionale  , che si ricava dai triangoli di velocità costruiti 
al diametro medio Euleriano e dalla geometria del palettaggio, espressa dal rapporto bla . Come 
detto, la forma della funzione è determinata in base ai risultati sperimentali ottenuti da molle prove 
sugli stadi eseguite da diversi autori e la migliore di tali interpretazioni è espressa dalla formula: 
 

Eq. 46  004.0 Fc Rd   

 
In tale formula il fattore F  è una funzione del rapporto '' bl a  per un rotore oppure del rapporto 

'''' bl a  per uno statore. L’andamento di tale fattore F  si può vedere nella Figura 30.  
 

 
 

Figura 30 Fattore F  
 
Nella formula è presente anche R  che rappresenta il fattore di correzione per un numero di 
Reynolds diverso da quello standard. L’espressione binomia del fattore di dissipazione dc  mostra 
l’accoppiamento in un unico fattore S  dei due diversi fattori, uno relativo al contributo delle 
perdite energetiche per attrito alle pareti e l’altro per il mancato recupero dell’energia cinetica 
secondaria. Per un rotore il termine relativo all’attrito di parete risulta essere: 
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Di tale formula si ha che 0.004 è il fattore di attrito in caso di superficie liscia e 5102Re  , mentre 
il fattore di perdita Sa  risulta essere proporzionale al rapporto '' bl a . Il fattore Se  relativo alla 
perdita di energia cinetica secondaria invece dipende in misura limitata dal rapporto bla .  
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Infatti si può verificare che la funzione F  con buona approssimazione si può esprimere 
analiticamente tramite la formula: 
 

Eq. 48 
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E quindi, sempre nel caso del rotore si ha: 
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3.3) SPESSORE DI SPOSTAMENTO 
DELLO STRATO LIMITE ALLE PARETI 

DELL’ANNULUS, FATTORE 
TRIDIMENSIONALE DI OSTRUZIONE 

(BLOCKAGE FACTOR) 
 
Progettualmente risulta molto importante valutare il valore dello spessore dello strato limite *  alle 
pareti dell’annulus. Dallo spessore dello strato limite dipende il fattore di ostruzione   e quindi 
l’altezza b  in ingresso ed in uscita di una paletta per poter smaltire alle condizioni di progetto la 
portata assegnata. Nella seguente trattazione si considera di analizzare il palettaggio del rotore. Le 
altezze della pala, 1b  in ingresso e 2b  in uscita si ottengono dall’equazione di continuità, e per il 
caso generale si ha: 
 

Eq. 50   
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In questa equazione w,  e   sono in funzione delle coordinate n  e  . I valori medi massici di 

w,  e   sono noti sia all’ingresso che all’uscita delle superfici di corrente pseudo 
assialsimmetriche dalle prove bidimensionali fatte in galleria aerodinamica. Consideriamo che ci sia 
una simmetria assiale anche per gli strati limite situati sulle superfici alla radice ed all’estremità 
della pala, nel caso di macchina assiale si ottiene: 
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Dove si è indicato con mw  il termine  wsen  e con  R  e S  rispettivamente gli spessori dello 
strato limite alla radice ed alla sommità della pala.  
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Il valore medio della velocità massima, indicato con mw  si esprime nella forma: 
 

Eq. 52 
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L’equazione di continuità può essere riscritta nella forma: 
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Ponendo poi: 

Eq. 54  22
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Eguagliando le due espressioni di 
.

m  si ottiene: 
 

Eq. 55 

   
 22

22
1

RSm

r

r
mm

r

r
mm

rrw

rdrwwrdrww
S

SS

RR

R














 



 

 
Tale equazione si può modificare nel caso particolare, ma molto frequente nelle macchie assiali, in 
cui mw  risulta costante lungo il raggio e fuori dallo strato limite. Ricordando la definizione dello 
spessore si spostamento * , otteniamo la seguente equazione: 
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In definitiva, sia per il caso generale che per il caso con velocità massica radialmente uniforme, il 
fattore di bloccaggio si può esprimere in funzione del solo andamento del flusso negli strati limite 
delle pareti dell’annulus una volta noto il comportamento fluidodinamico bidimensionale della 
schiera. In questo caso infatti l’influenza sul fattore di bloccaggio degli strati limite delle pareti 
palari è automaticamente messa in conto dalla conoscenza del fattore di perdita energetica p  o pY , 
che serve per determinare la densità media massica nella sezione considerata. Ci sono delle 
difficoltà pressoché  insormontabili nel calcolo diretto dell’evoluzione dello strato limite sulle pareti 
del mozzo e della carcassa di una macchina multistadio. Per questo in fase di progettazione si 
devono usare delle valutazioni approssimate degli spessori * , basate su delle correlazioni che 
derivano dai risultati sperimentali che sono state sviluppate da vari autori fin dai primi tempi della 
storia dei compressori. Uno dei metodi di valutazione che risulta essere di maggiore interesse per la 
qualità dei parametri che considera è il metodo di Smith che verrà di seguito trattato.   
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Lo spessore alla sommità delle pale rotoriche *
S  e quello alla radice *

R  sono delle funzioni del 

gioco  , del rapporto  maxmaxmax    e della lunghezza media del canale interpalare a , 
alla radice o alla sommità, che viene definito secondo le: 
 

Eq. 57  RttR sentsenta ''''''
2
1    

 

Eq. 58  SttS sentsenta ''''''
2
1    

 
La valutazione, basata sulle caratteristiche rilevate da schiere bidimensionali, del rapporto tra il 
fattore di carico in condizione di progetto e quello massimo ottenibile prima dello stallo è piuttosto 
incerta. Nella Figura 31 si vede il diagramma dell’aspect ratio '' lb  in funzione del rapporto 

max , in cui si vede che in funzione al parametro di flusso S  alla sommità delle pale rotoriche 
ci si attesta su una diversa curva. Nella stessa figura, sempre in funzione del rapporto max  si 

vede il rapporto tra lo spessore di spostamento per gioco nullo *
0R  e *

0S   e gli spessori Ra  e Sa   , 
alla radice ed alla sommità. 
 

 
 

Figura 31 Fattore RRSS aa *
0

*
0 ,  e '' lb  in funzione di max  
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Per Smith gli spessori di spostamento *
R  e *

S  della sezione 2, che si trova a valle del rotore, 
dipendono dai giochi di testa '  del rotore e ''  dello statore e si possono calcolare con le relazioni: 
 

Eq. 59  ''
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Eq. 60 '
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Il metodo di Smith è valido per stadi successivi al terzo di una macchina polistadio. Se si 
considerano i primi stadi si può usare un criterio empirico consigliato da Traupel che consiste 
nell’attribuire al primo stadio, preceduto da un distributore, il 50% degli spessori calcolati con il 
metodo di Smith, al secondo stadio il 75% ed al terzo stadio il 90%. Con il metodo di Smith si 
possono valutare gli spessori *

R  e *
S  nelle sezioni intermedie degli stadi, che sono le condizioni a 

valle del rotore. Nel caso in cui si richieda la valutazione del fattore di ostruzione   e quindi anche 
gli spessori di scostamento nelle sezioni in ingresso del rotore e in uscita allo statore, tali valori si 
ottengono come interpolazione dei valori calcolati in mezzeria allo stadio, come si vede nella Figura 
32. 
 

 
 

Figura 32 Valutazione degli spessori *
R  e *

S  all’ ingresso del rotore ed all’uscita dello statore 
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4) FATTORE DI SHOCK 
 
In questo capitolo si considera il fattore di shock dovuto al crearsi di un onda d’urto all’interno della 
palettatura transonica. Il suo effetto si ha da quando il numero di mach in ingresso diventa prossimo 
ad 1. In realtà l’effetto si verifica già con un valore di Mach inferiore all’unità in quanto dopo un 
primo ventaglio di espansione ci si ritrova con un valore di Mach all’impingement point superiore 
ad 1, e quindi in questo passaggio si hanno delle perdite per shock. La teoria più semplificata per 
considerare tale fattore di perdita risulta essere quella in cui si considerano le onde d’urto 
bidimensionali di Miller-Lewis-Hartmann. Di questo esistono due versioni, il modello semplificato 
e quello accurato. In questa tesi si è deciso di implementare un’altra teoria, che risulta essere più 
complessa ma che rispecchia meglio la situazione reale. In tale teoria si considera l’onda d’urto 
tridimensionale, ed il modello usato è quello di Wennerstrom e Peterbaugh. Tale modello prende 
spunto da quello di Miller-Lewis-Hartmann, ma differisce per dei fattori che considerano la 
tridimensionalità dell’onda. Si è visto che i valori che si ottengono risultano essere più prossimi a 
quelli ottenuti tramite prove sperimentali. Tale fattore di shock verrà poi usato, insieme agli altri 
fattori di perdite per calcolare il rendimento del compressore. 
 
 

4.1) ONDE D’URTO NELLE SCHIERE 
PIANE SUPERSONICHE E MODELLI 

D’URTO 
 
Di seguito considereremo le caratteristiche di un compressore transonico per poi passare alla teoria 
delle onde d’urto bidimensionale e quindi al calcolo del coefficiente di shock. Consideriamo una 
generica schiera piana di profili di una macchina operatrice di cui si può vedere un esempio in 
Figura 33. 
 

 
 

Figura 33 Esempio di una schiera piana di profili di una macchina operatrice rappresentati con la sola linea 
media 
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Se non sono presenti forze dissipative, considerando il fluido incomprimibile e se indichiamo il 
coefficiente di scostamento del profilo con SC , nel caso in cui la schiera trasli con una velocità u  
parallela al fronte della schiera si ottiene che: 
 

Eq. 61 
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E dato che si ha: 

Eq. 62  212
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Ricordando la nota relazione: 
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Si può ottenere: 

Eq. 64 02
1 puwC

t
l

S   

 
Si ha dunque che se si vuole incrementare la pressione totale del fluido di 0p  si può agire su vari 
parametri della schiera. Ad esempio si può incrementare il coefficiente di sostentamento SC  come 
anche la solidità tl .  
Si può anche incrementare la velocità di trascinamento u . In questo caso però aumenterebbe anche 

w  in quanto aumentano le velocità relative. Riportando queste conclusioni al caso comprimibile si 
capisce come la possibilità di aumentare u  favorisca l’utilizzo di schiere supersoniche, cioè quelle 
che risultano essere in grado di gestire al meglio la fluidodinamica del flusso supersonico che le 
attraversa, al fine di ridurre le perdite, e capaci di fornire notevoli incrementi di pressione totale. Le 
schiere supersoniche sono state considerate per la prima volta nella seconda metà del secolo scorso, 
sono state inizialmente abbandonate  vista l’impossibilità di avere alte velocità periferiche del 
rotore. Grazie alle migliorie nel campo della metallurgia e dei metalli ad elevatissima resistenza si 
possono raggiungere velocità periferiche maggiori, per i compressori assiali dell’ordine dei 600 

sm , e per questo tali schiere risultano oggi di elevato interesse. 
 
 

4.1.1) GEOMETRIA DEI PROFILI DI SCHIERE 
PIANE SUPERSONICHE 

 
L’incremento di pressione statica in una schiera di profili supersonici si ottiene in misura rilevate 
nell’attraversamento delle onde d’urto oblique, o quasi normali a seconda delle condizioni di flusso. 
Per questo motivo le deflessioni che si possono imporre alla corrente sono limitate. La forma dei 
classici profili supersonici differisce da quella dei profili subsonici. I profili supersonici sono 
estremamente sottili all’ingresso, a tal punto che alla sommità delle pale rotoriche si possono 
raggiungere rapporti tra spessore massimo e corda lsmax  dell’ordine di 0.04. Tali profili 
differiscono anche per la curvatura, che risulta essere molto piccola e concentrata oltre il 50% della 
corda dal bordo di ingresso. Inoltre anche la distribuzione degli spessori è tale da dar luogo ad un 
tratto in ingresso estremamente affilato con un punto di massimo spessore posto oltre la mezzeria 
della corda.  



 39 

Il fatto che il profilo sia molto appuntito al bordo d’ingresso dipende dall’angolo di massima 
deflessione della corrente supersonica max  che risulta essere in funzione del numero di Mach a 
monte della deflessione. In corrispondenza del bordo di attacco di ogni profilo sono raccordati i due 
rami dell’onda d’urto, che risultano rettilinei ed ancorati al profilo stesso solo nel caso ideale di 
raccordo a cuspide con angolo di semiapertura   che risulta essere minore dell’angolo 

 iMafmax . Solo alle condizioni poste l’onda d’urto è ovunque obliqua, e ne risulta un urto 
debole con delle perdite minime nel sua attraversamento. Se si considera un profilo classico, il cui 
bordo d’ingresso è spesso ed arrotondato, investito da un flusso supersonico, si crea un onda d’urto 
ad arco distaccata dal profilo. L’urto è forte per la parte di corrente che attraversa il fronte d’onda in 
prossimità del bordo d’ingresso, dove l’onda risulta normale al flusso. Per questo motivo si usano 
dei profili molto appuntiti al bordo d’ingresso. 
 

 
 

Figura 34 Profilo supersonico 
 
 
La particolare conformazione della linea media nel primo tratto della corda dei profili supersonici, 
che in molti casi risulta rettilinea, limita l’accelerazione lungo l’estradosso della corrente che si 
muove verso il fronte d’onda interno al canale palare. In un profilo classico, come quello nella 
Figura 35, la curvatura del primo tratto induce un’accelerazione della corrente lungo l’estradosso 
prima ancora che questa raggiunga il tratto AB . L’urto in AB  avviene con un numero di Mach in 
ingresso superiore a quello che si avrebbe se non ci fosse una curvatura nel tratto iniziale del 
profilo. Di conseguenza le perdite dovute all’irreversibilità della compressione attraverso l’onda 
AB  sono maggiori. Si può vedere, anche dalla Figura 35, che il tratto AB  dell’onda è quasi 
normale, quindi le perdite da esse indotte sono significative. 
 

 
 

Figura 35 Esempio di una schiera piana di subsonica investita da un flusso supersonico 
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Oltre alla perdita energetica per urto fluidodinamico quasi normale, ci può essere un’ulteriore 
perdita provocata dall’interferenza dell’urto con lo strato limite dell’estradosso. Maggiore è 
l’intensità dell’urto, e quindi maggiore è il numero di Mach a monte, tanto più alta risulta essere la 
probabilità che a alle dell’onda si abbia il distacco dello strato limite, con un incremento delle 
perdite di profilo. La curvatura dell’estradosso del profilo all’ingresso non solo induce una 
maggiore intensità dell’urto ma anche delle condizioni maggiormente precarie della stabilità dello 
strato limite, quindi contribuisce doppiamente alla perdita energetica cotale. 
 
 

4.1.2) CONFIGURAZIONE DI FLUSSO NELLE 
SCHIERE PIANE SUPERSONICHE 

 
La conformazione che assume il flusso attraverso la schiera è fortemente influenzata dalla forma del 
profilo, come si è già discusso in precedenza, dalla geometria della schiera, dal numero di Mach in 
ingresso e dall’incidenza della corrente. Nella figura sottostante sono rappresentate a livello 
indicativo le possibili configurazioni che si ottengono in galleria aerodinamica facendo variare 
l’incidenza delle schiere e mantenendo 1M costante. Il caso A considera una schiera piuttosto 
caricata, con un rapporto di diffusione 21 pp  relativamente alto. Le onde d’urto risultano distaccate 
dai bordi di attacco dei profili e l’urto interno al canale interpalare è quasi normale. Questa 
situazione si verifica nel caso di rotore transonico reale in prossimità della condizione di stallo. In 
questo caso tutte le perturbazioni di pressione che arrivano da valle possono risalire la corrente 
relativa e possono arrivare fino alla sezione di imbocco del palettaggio,  di conseguenza far variare 
la pressione a monte, e con essa la velocità assoluta, che si mantiene subsonica e quindi la portata 
che non risulta essere bloccata. Nel caso B si ha un maggiore angolo di calettamento   e l’onda 
d’urto rimane ancorata al bordo di attacco del profilo. Questo è possibile per il fatto che la 
deflessione   imposta al flusso dalla parete dell’intradosso dei profili è minore della deflessione 
massima max  legata al solo numero di Mach 1M  della corrente a monte dell’urto. Se in un rotore 
reale si verificano queste condizioni di flusso la portata è bloccata ed il rotore si dice soffocato, 
choked. Una perturbazione negativa di pressione a valle del rotore risale la corrente relativa fino 
all’onda d’urto senza riuscire però a superarla. Non si può variare la pressione e la velocità assoluta 
supersonica a monte del rotore e quindi la portata rimane invariata. Partendo dalla configurazione B 
e riducendo la pressione statica 2p  ci si ritrova nel caso C in cui la corrente viene accelerata a valle 
prima dell’onda d’urto diventata debole e si imbatte in una seconda onda d’urto normale interna al 
canale interpalare. La portata si mantiene costante mentre il rapporto di diffusione 21 pp  
diminuisce. Questa condizione si verifica in un rotore transonico reale nel tratto verticale della sua 
curva caratteristica, cioè quando si trova in condizioni di forte soffocamento. 
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Figura 36 Configurazioni indicative del flusso su schiere piane supersoniche con 1M costante 
 
 

4.1.3) PERDITE D’URTO NELLE SCHIERE PIANE 
 
Consideriamo un urto normale all’interno di un condotto a sezione costante. Per studiare le onde 
d’urto normali si considerano le equazioni di continuità, della quantità di moto e dell’energia scritte 
considerando un volume di controllo compreso tra una sezione immediatamente a monte ed una 
immediatamente a valle di quella in cui si verifica l’urto. 
 

 
 

Figura 37 Schema di un urto normale monodimensionale in un condotto a sezione costante 
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Per il caso monodimensionale e considerando le leggi dei gas ideali con i calori specifici costanti si 
hanno le equazioni nella seguente forma: 
 

Eq. 65 2211    
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Per i gas ideali l’equazione di stato è: 
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Dopo alcuni passaggi si ottiene: 
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Eq. 71 
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Eq. 72 
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Quest’ultima formula esprime il rendimento isoentropico della compressione. Nella Figura 38 è 
rappresentato il rendimento isoentropico is  in funzione del rapporto di diffusione 12 pp  
considerando aria il cui valore di 4.1k  e nel caso di urto normale. 
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Figura 38 Rendimento isoentropico is  in funzione del rapporto di diffusione 12 pp  

 
Aumentando il numero di Mach 1M  si ha un incremento della pressione statica attraverso l’urto 
però con un conseguente aumento delle perdite di irreversibilità che provocano una caduta di 
pressione totale. È preferibile non aumentare troppo il numero di Mach a monte dell’urto, 
generalmente si ha 4.11 M . Tale valore, a monte di un urto normale, può essere considerato 
ottimale dato che garantisce un incremento di pressione statica di circa 2.12 ed un rendimento 
isoentropico del 94%, risultando così un efficiente sistema di compressione. L’urto normale 
generalmente può essere considerato un caso particolare dell’urto obliquo, il quale comporta delle 
perdite per irreversibilità minori e a parità di degenerazione una serie di urti obliqui risulta un 
sistema di compressione più efficiente di un unico urto normale. A seconda del profilo, dell’angolo 
di incidenza e del numero di Mach a monte, attraverso una schiera supersonica, l’urto può assumere 
diverse configurazioni. In questo caso il calcolo delle perdite aerodinamiche attraverso l’urto può 
risultare difficoltoso. 
 
 

4.1.3.1) MODELLO BIDIMENSIONALE SEMPLIFICATO DELLE 
PERDITE D’URTO 

 
Questo modello è stato sviluppato da Miller-Lewis-Hartmann ed è un metodo semplificato per il 
calcolo semplificato delle perdite d’urto nelle schiere di pale di un compressore assiale transonico, 
valido solamente se ci si trova nella condizione in cui l’incidenza è pari a quella di progetto. 
 

 
 

Figura 39 Campo di velocità reale a monte di una schiera investita da un flusso supersonico nelle condizioni di 
progetto 
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Nella Figura 39 si vede il complesso campo delle velocità a monte di una schiera investita da un 
flusso supersonico, mentre nell’immagine sotto sono evidenziate le onde di shock a monte della 
schiera. Si può notare la forma dell’urto, che risulta essere quasi normale all’interno del canale 
interpalare e distaccato dal bordo di ingresso del profilo. Inoltre si possono vedere anche le onde di 
espansione di Prandt-Meyer che vengono indotte dalla curvatura iniziale del dorso palare. Queste 
sono dette anche onde di Mach, in quanto lungo ciascuna di esse il numero di Mach risulta costante. 
 

 
 

Figura 40 Sistema di onde di shock nella schiera di pale di un rotore nelle condizioni di stallo 
 
Questa configurazione del flusso è sostituita da quella nella Figura 41.  
 

 
 

Figura 41 Campo di velocità assunto da Miller per il calcolo delle perdite d’urto nelle condizioni di progetto 
 
In questa configurazione si sostituisce al fronte d’onda quasi normale quello formato dalla retta 
AB , costruita partendo dal bordo d’attacco denominato con la lettera A  e tracciando una retta che 
sia perpendicolare al punto nel punto B  all’estradosso del profilo sottostante. Il flusso 
dell’estradosso arriva all’urto nel punto B  dopo essere stato accelerato a ii MM '  tramite il 
ventaglio di espansione che ha origine dal dorso del profilo. Nel punto A  il flusso dell’intradosso 
arriva imperturbato all’urto quasi normale con il numero di Mach iM  uguale a quello che si ha a 
monte all’infinito. Si può calcolare il numero di Mach 'iM  nel punto B  tramite la funzione  M  
di Prandtl-Meyer dato che è nota la deflessione  .   
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Le perdite si calcolano come se si fosse nella condizione di urto normale in cui si considera come 
numero di Mach a monte la media aritmetica tra iM  e 'iM . Si può allora considerare la funzione di 
perdita per urto normale definita da  iS Mf  la cui formula nel caso specifico di gas ideale e 
calore specifico costante risulta essere: 
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Dato che si ha: 
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Per il coefficiente di perdita si ottiene: 
 

Eq. 75 
 
  











































 








 






k

k

S k
kM

k
k

M
k

k

M
k

kMk

Mk

1

2
1

2
1

2

2
1

2
1

2
1

1
1

1
2

12
1

1
1

2
2

11

2
1
1  

 
In questa equazione con il pedice 1 si indica la zona immediatamente a monte dell’urto normale, 
mentre con il pedice 2 si indica la zona immediatamente a valle dell’urto normale. Nella Figura 42 
sono graficate  le funzioni  M  e  iS Mf . 
 

 
 

Figura 42 Diagramma per il calcolo delle perdite d’urto in una schiera 
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Se si entra in questo diagramma con il numero di Mach iM  del punto A  , aggiungendo la 
deflessione della corrente all’estradosso   si ottiene il valore di Mach 'iM  del punto B . Noti i 
valori di iM  ed 'iM  si può ottenere il valore medio, pari ad   2/'ii MM  , e da questo tramite la 
curva  iS Mf  si ottiene un valore medio del fattore di perdita energetica per urto aerodinamico.  
 
 

4.1.3.2) MODELLO BIDIMENSIONALE ACCURATO DELLE 
PERDITE D’URTO 

 
Miller-Lewis-Hartmann forniscono anche un modello più accurato per il calcolo delle perdite per 
urto aerodinamico nelle schiere di un compressore transonico. In questo modello, più accurato, si 
risolve interamente il campo fluido tra il fronte d’onda ad arco e quello quasi normale del profilo 
successivo. Facendo così si riesce a valutare il parametro di perdita S  lungo l’urto, permettendo 
così di calcolare in modo più preciso la perdita globale. 
 

 
 

Figura 43 Modello dettagliato di Miller del flusso per il calcolo delle perdite d’urto nelle condizioni di progetto 
 
Per poter determinare l’andamento del flusso a monte di un’onda d’urto quasi normale sono 
necessarie pesanti approssimazioni, di cui la principale risulta essere l’assunzione secondo cui il 
flusso sia isoentropico in ogni punto del campo. Questo risulta poco veritiero nella zona 
dell’estradosso che viene percorsa da un fluido che ha subito un forte urto attraverso un fronte ad 
arco in prossimità del bordo d’ingresso del profilo. Comunque, nel caso in cui il numero di Mach a 
monte non risulti molto elevato anche nel caso di urto normale non si hanno eccessivi incrementi 
dell’entropia del fluido, quindi si possono considerare isoentropici i processi di compressione 
attraverso l’onda e di riespansione fino alla linea sonica, linea in cui il Mach risulta unitario. 
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Figura 44 Esempio di una schiera piana di profili di una macchina operatrice rappresentati con la sola linea 
media 

Sull’estradosso di ogni pala esiste un punto in cui la tangente al profilo ha la direzione del flusso 
indisturbato, che nella Figura 44 è rappresentato dal punto N . A partire da questo punto si dirama 
un’onda di Mach, o onda di espansione, detta caratteristica neutra, avente un numero di Mach 

iN MM   ed un angolo pari a: 
 

Eq. 76 
i

N M
arcsen 1

  

 
Nel momento in cui si conosce questa linea si possono tracciare, partendo da un generico punto S  
dell’estradosso, sia la linea con iS MM   che la linea con iS MM   tramite il diagramma per il 
calcolo delle perdite d’urto in una schiera. Per le linee di Mach con iS MM   noto l’angolo   di 
apertura della corrente rispetto alla direzione che ha sulla caratteristica neutra si risale grazie al 

diagramma al valore di SM  e da questo all’angolo di Mach 
i

N M
arcsen 1

 . Nel caso di iS MM   

invece si deve fare la procedura inversa e cioè sottrarre   al valore di  iM . In questo modo si 
individuano le linee di Mach, tra cui anche quella sonica. Ora si determinano le linee di corrente, 
con particolare attenzione alla linea di ristagno. Tale linea si può ricavare per punti, imponendo che 
su ogni superficie di altezza unitaria, dato che il problema è piano, la traccia sul piano blade to 
blade giaccia sulla linea di Mach, che la portata sia uguale a quella che attraversa abbastanza 
lontano dalla schiera la superficie di altezza unitaria e lunghezza itsen  nello stato fisico di 
ingresso  iii wM ,, . Si ha quindi: 
 

Eq. 77  lsenwtsenw SSiii   

 
Se si esprimono le portate massiche in funzione delle condizioni di ristagno, condizione che risulta 
costante con il flusso ovunque isoentropico, e in funzione dei numeri di Mach risolvendo per l  si 
ottiene: 
 

Eq. 78 
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Figura 45 Rappresentazione della linea di ristagno 
 
È abbastanza corretto assumere che tutta una serie di linee di flusso, che delimitano dei tubi di 
flusso bidimensionali di uguale portata, possa essere ottenuta dividendo in parti uguali i tratti di 
lunghezza l  delle linee di Mach compresi tra l’estradosso di un profilo e la linea di corrente di 
ristagno del profilo adiacente. Vicino al bordo di attacco di un profilo, da un certo punto in poi, si 
può estrapolare l’andamento delle linee di flusso di ristagno indipendentemente dalla posizione 
assunta dal fronte d’onda. Dopo aver determinato le linee di corrente, anche se con alcune 
approssimazioni, bisogna ancora definire la posizione e la forma dell’onda d’urto. Si può valutare la 
posizione dell’onda d’urto, che risulta essere distaccata dal bordo d’ingresso, se si conosce la quota 
h , cioè la distanza, misurata in direzione normale alla linea di ristagno, tra il punto in cui si 
intersecano la linea di ristagno e l’onda d’urto, P  ed il punto S  in cui si intersecano la linea sonica 
con la linea che definisce il profilo. In genere questa distanza non varia molto e quindi non varia di 
molto neanche la posizione di P  lungo la linea di ristagno. La posizione P  inizialmente viene 
assunta come nota, per poi essere valutata con precisione. 
 

 
 
 

Figura 46 Posizione del fronte d’onda 
 
Si esegue un’ulteriore approssimazione, e cioè che lo stato fisico, la direzione ed il numero di Mach 
del fluido che attraversa l’onda d’urto nel tratto 'PP , che sarebbe il tratto compreso tra 
l’intersezione dell’onda d’urto con la linea di ristagno e l’intersezione tra l’onda d’urto e la linea 
sonica, siano uniformi e pari a quelle che si hanno in P . 
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L’equazione di continuità scritta per il volume di controllo unitario compreso tra la linea di 
ristagno, la linea sonica e l’onda d’urto si scrive: 
 

Eq. 79   awhbw critcritPP    

 
Definendo   l’angolo formato dalla linea sonica con la direzione del flusso in P , si ha: 
 

Eq. 80 asenb   
 
Si ha quindi che: 
 

Eq. 81 



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w
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PP
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  

Se si esprimono, come prima, le portate massiche in funzione dei numeri di Mach e delle condizioni 
di ristagno, nell’ipotesi di processo isoentropico, quindi con uguale stato fisico di ristagno a monte 
dell’urto e sulla linea sonica, si ottiene: 
 

Eq. 82 
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In cui si deve verificare a condizione: 
 

Eq. 83 cosaL   
 
Il calcolo viene eseguito per tentativi, inizialmente precisando la posizione del punto P , per poi 
rilevare i valori di h  e di  , dopo aver calcolato il valore di a  con la formula scritta sopra, 
trovando poi la posizione del punto 'P  e verificando infine la condizione per cui è valida la formula 
per il calcolo del valore di a . Come si può vedere dall’immagine sottostante i punti 1'P  e 2'P  che 
sono rispettivamente associati a 1P  e 2P  di tentativo soddisfano, come quello prescelto, 'P  la 
condizione richiesta per il calcolo di a . Per distinguere tra questi punti bisogna utilizzare una 
proprietà delle onde d’urto distaccate, e cioè che l’obliquità locale dell’urto, la sua inclinazione 
rispetto alla direzione del flusso chiuso, all’intersezione con la linea sonica deve essere tale da avere 
un numero di Mach in uscita unitario. 
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Figura 47 Rappresentazione delle linee soniche e dell’onda d’urto 
 
Nel caso particolare rappresentato nella Figura 47 in cui il numero di Mach della corrente incidente 
nel punto 'P , o anche in 1'P  o 2'P , è compreso tra 1.5 e 1.6, dalla figura si ottiene un’inclinazione 
locale dell’onda d’urto rispetto alla direzione del flusso, che risulta ortogonale alla linea sonica, 
dell’ordine dei 60°, e viene espressa dall’angolo  . Questo nel caso in cui in uscita si consideri di 
avere un Mach unitario. Questo si ottiene solo con le coppie di punti 'PP . La valutazione appena 
fatta però risulta molto approssimata a causa delle notevoli semplificazioni considerate per poter 
facilitare il calcolo che altrimenti risulterebbe impossibile da eseguire. Si può approssimare l’onda 
d’urto quasi normale con una retta normale all’asse del canale interpalare che congiunge il punto P  
con l’estradosso del profilo contiguo. Dato che abbiamo suddiviso la corrente in un certo numero di 
tubi di flusso con ugual portata, è possibile calcolare il fattore di perdita medio come media 
aritmetica di quelli dei singoli tubi di flusso. Si ottiene un valore della perdita d’urto aerodinamico 
migliore rispetto a quello ottenuto con il metodo semplificato. 
 

 
 

Figura 48 Valore della deviazione in gradi rispetto alla solidità sigma in gradi 
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4.1.3.3) VALIDITÀ DEI MODELLI PROPOSTI 
 
Nella Figura 49 si può vedere il confronto della distribuzione blade to blade ad una certa altezza 
radiale di un compressore assiale transonico in condizioni di progetto delle perdite d’urto. Si 
effettua il confronto tra la curva i cui valori sono ricavati sperimentalmente utilizzando anemometri 
a filo caldo e la curva i cui valori sono ricavati con il modello bidimensionale accurato. 
 

 
 
Figura 49 Validità del modello accurato di Miller nella valutazione delle perdite d’urto. Sezione “blade to blade”. 

Condizioni di progetto. 
In ordinata è presente il coefficiente di perdita di pressione totale relativa   che risulta essere pari 
a: 

Eq. 84    1
0
,12

0
,2 pppp ii   

 
In questa formula il pedice i indica le condizioni ideali di perdite nulle, mentre il pedice 1 indica i 
valori nella sezione di ingresso ed il pedice 2 indica i valori nella sezione di uscita. Nella parte 
centrale, in cui le perdite sono legate al solo fronte d’urto, le due curve sono molto vicine, questo 
implica la bontà del modello, che conteggia le sole perdite d’urto. La differenza tra le due curve 
presente alle estremità del grafico è dovuta alle perdite di profilo, che risultano concentrate in tali 
zone e che vengono valutate solamente dai dati sperimentali. Da questo confronto si può affermare 
che sia la forma che la posizione dell’onda d’urto ottenute con il metodo di Miller nelle condizioni 
di progetto sono molto prossime a quelle reali. Inoltre si vede che questo modello non solo è 
applicabile nelle condizioni di progetto, ma si può estendere anche alle condizioni di fuori progetto, 
a patto di mantenersi vicino alla normalità.  Si può vedere inoltre che anche il modello 
bidimensionale semplificato fornisce buoni risultati, in termini di perdita d’urto complessiva nella 
sezione palare, che risultano essere molto vicini a quelli forniti dal modello accurato. In questo caso 
però la validità è limitata alle sole condizioni di progetto. 
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4.2) FENOMENI FLUIDODINAMICI NEI 
PALETTAGGI ASSIALI ROTORICI 

TRANSONICI 
 
Per evitare il bloccaggio della portata nel canale anulare che precede il rotore, il numero di Mach 
assoluto all’ingresso deve essere minore di uno. In prossimità del mozzo l’incremento di pressione 
statica avviene per decelerazione della corrente relativa, mentre verso la periferia tale incremento si 
ottiene prevalentemente nell’attraversamento delle onde d’urto. Nei compressori subsonici si cerca 
in ogni modo di evitare l’urto, mentre per i compressori transonici si cerca di gestire al meglio 
l’urto che viene sfruttato per la compressione e quindi per garantire una migliore efficienza. 
Solitamente si usano pale del rotore piuttosto svergolate, tipicamente subsoniche all’attacco, mentre 
sono supersoniche in corrispondenza dell’estremo libero, come si può notare nella figura sotto. Nei 
compressori più recenti ci può essere una curvatura nella direzione della corrente relativa, detta 
sweep o in direzione ortogonale, detta lean, che servono per migliorare le prestazioni della 
macchina. 
 

 
 

Figura 50 Rappresentazione del rotore di un compressore assiale transonico, con un particolare della pala 
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4.2.1) CARATTERISTICHE TRIDIMENSIONALI 
DEL FLUSSO 

 
Nella Figura 51 sono rappresentati a livello indicativo alcuni degli aspetti fondamentali che 
riguardano il flusso della corrente relativa in un compressore assiale transonico. 
 

 
 

Figura 51 Tridimensionalità del flusso in un rotore transonico 
 
 

4.2.1.1) MODELLO D’URTO TRIDIMENSIONALE PER LA 
PREDIZIONE DELLE PERDITE DI SHOCK NELLE PALE DI UN 

COMPRESSORE 
 
Ai giorni nostri si ha la tendenza a ridurre il rapporto d’aspetto delle pale dei rotori dei ventilatori, 
dei compressori e delle turbine dei motori degli aeromobili. Dato che il rapporto d’aspetto è ridotto, 
gli effetti del flusso tridimensionale diventano significativi, mentre con valori del rapporto d’aspetto 
elevati si possono tranquillamente trascurare. In questo paragrafo viene presentato un nuovo 
modello per predire le perdite di shock attraverso un compressore transonico o supersonico nelle 
condizioni del picco di efficienza. Si differenzia dal classico modello di Miller-Lewis-Hartmann di 
shock normale prendendo in considerazione l'obliquità della superficie dell’onda di shock dovuto 
all’angolo di sweep al bordo d’ingresso, la curvatura della pala e delle variazioni della solidità. Il 
modello viene valutato considerando tre esempi pratici. In ognuno dei tre casi si considera uno 
stadio transonico con un basso valore dell’aspect ratio basso che ha superato i suoi obiettivi in 
termini di efficienza. L’utilizzo del modello rivisto per il calcolo delle perdite per shock fornisce un 
contributo di 2.11 punti sull’efficienza del primo caso, 1.08 punti sull'efficienza del secondo caso ed 
1.38 punti per l'efficienza del terzo caso. Ciò che viene descritto in questo paragrafo è stato spirato 
dalle osservazioni di Prince che ha notato che l’obliquità dell’onda di shock può apparentemente 
spiegare la discrepanza nel confronto tra i dati sperimentali e quelli analitici che riguardano le 
strutture di alcuni fan dei compressori. Prince ha osservato che tutti i dati studiati ad oggi indicano 
una vista della struttura dell’urto tridimensionale in cui l'urto, visto tramite delle superfici di flusso 
di rivoluzione, varia da un orientamento normale al flusso relativo ad alte pressioni ad un 
orientamento assiale con delle pressioni inferiori.  
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Figura 52 Geometria della superficie di shock 
 
Per il modello di shock descritto in questo paragrafo abbiamo deciso di assumere che l’urto sia 
normale alla direzione del flusso in ingresso in ogni superficie di rivoluzione. Le ipotesi fatte sulla 
forma dello shock rendono questo modello applicabile ad un punto di utilizzo vicino a quello del 
picco di efficienza, per la maggior parte dei compressori e dei fan, che risulta essere ad un rapporto 
di pressione leggermente superiore rispetto a quello di un tipico punto di progetto sulla linea di 
funzionamento del motore. Il modello sviluppato è essenzialmente una versione tridimensionale del 
modello di Miller-Lewis-Hartmann, ed è stato molto usato dal momento della sua pubblicazione. 
 
 

4.2.1.1.1) METODO DI CALCOLO 
 
Il calcolo inizia in modo simile all’approccio del metodi di Miller-Lewis-Hartmann in cui la linea di 
shock è costruita su ognuna delle superfici di flusso partendo dal bordo di ingresso di una pala per 
arrivare alla superficie della pala adiacente in modo normale alla direzione del flusso in ingresso. Il 
numero di Mach a monte dell’onda d’urto si ottiene in modo molto simile a quello del metodo di 
Miller-Lewis-Hartmann. Al bordo d’ingresso il numero di Mach si considera uguale al  numero di 
Mach relativo in ingresso. Nella superficie di aspirazione all’impingement point il numero di Mach 
viene assunto pari a quello che risulta dall’equazione dell’espansione o della compressione di 
Prandtl-Meyer dal valore relativo in ingresso fino ad un angolo pari alla differenza tra l’angolo 
relativo del flusso in ingresso e l’angolo all’impingement point. Da questo punto il calcolo discosta 
dall’approccio di Miller-Lewis-Hartmann. L’impingement point sulla superficie aspirante così 
definito comprende il luogo dei punti di una linea che tipicamente si sviluppa all'indietro rispetto al 
flusso procedendo dal mozzo alla parte esterna della pala. L’angolo della superficie di shock 
relativo al flusso a monte viene calcolato al bordo d’ingresso ed all’impingement point  di ogni 
superficie di flusso tramite: 
 

Eq. 85    sensensen   coscoscos 1  
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Le variabili usate in questa equazione sono definite nella Figura 53. 
 

 
 

Figura 53 A sinistra visuale del piano meridionale, a destra visuale delle coordinate intrinseche 
 
Questo angolo si calcola sommando 90° allo sweep angle ed è una funzione dello stream surface 
slope  , del blade lean angle  , del relative flow angle   ed anche del computing station lean 
angle   al bordo d’ingresso, o l’impingement line lean angle all’impingement point. Il blade lean 
angle usato è quello relativo al punto in cui si effettua il calcolo al bordo d’ingresso o 
all’impingement point. Le proprietà attraverso lo shock  sono calcolate con il metodo standard delle 
onde oblique usando le classiche equazioni in cui come numero di Mach a monte si usa quello che 
si ottiene tramite: 
 

Eq. 86 ||  senMM x  
 

Dove con M  viene indicato il numero di Mach in ingresso nel punto in questione. Oltre ad 
introdurre l’onda d’urto di shock obliqua si ha un’ulteriore distinzione dal modello di shock di 
Miller-Lewis-Hartmann. Nel modello originale i due numeri di Mach ottenuti su ogni superficie di 
flusso venivano semplicemente mediati per ottenere un unico numero di Mach a monte dello shock 
che veniva utilizzato per calcolare il rapporto di pressione dello shock. In questo nuovo modello si è 
deciso di integrare lungo lo shock per ottenere un rapporto di pressione dato che il rapporto di 
pressione totale non è una funzione lineare del numero di Mach. Si assume che sia il numero di 
Mach che l’obliquità della superficie dello shock varino linearmente dal bordo d’ingresso 
all’impingement point di ogni superficie di flusso. Le regole di integrazione usate da Simpson con 
tre, cinque e quindici punti sono state comparate tra di loro e con il modello in cui si considera la 
media usato da Miller-Lewis-Hartmann. I risultati si vedono nella Figura 54. 
 

 
 

Figura 54 Errore sull’integrazione del numero di Mach 
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Si preferisce l’utilizzo del metodo con l’integrazione, rispetto alla media, in quanto fornisce dei 
risultati più conservativi, ad esempio una perdita maggiore. Tuttavia, un’integrazione con tre punti 
fornisce dei risultati sufficientemente adeguati in relazione alla probabile accuratezza sulla 
previsione dei dati di tale perdita. Miller, Lewis e Hartmann non hanno considerato il problema 
delle perdite per shock nella regione in cui il Mach rimane subsonico, quando il numero di Mach in 
ingresso è subsonico ma è sufficientemente alto da produrre una perdita per shock a causa di una 
bolla transonica sulla superficie aspirante della pala. È necessario un modello di perdita per shock in 
questa regione al fine di evitare l'insorgenza di discontinua nelle perdite per shock al 
raggiungimento del raggio sonico. Gli autori hanno scelto un modello esistente modificandolo 
accuratamente per adattarlo all’onda di shock obliqua. Si applica alla regione in cui il numero di 
Mach in ingresso minore di 1 ma il numero di Mach calcolato tramite la seguente equazione è 
maggiore di 1. 
 

Eq. 87  iR
R

x MMsenMM  1
1 ||

2
 

 
iM  è il numero di Mach che si ottiene dalle equazioni dell’espansione di Prandtl-Meyer dal valore 

di Mach unitario fino ad un angolo peri al relative turning angle fino all’impingement line della 
superficie aspirante. RM1  è il numero di Mach relativo in ingresso mentre   è il valore della media 
dello shock surface angle relativo al flusso. Senza questa zona di transizione, l’integrazione blade to 
blade non viene eseguita ed il rapporto di pressione dello shock si ottiene usando direttamente il 
numero di Mach che si ricava dalla formula sopra. 
 
 

4.2.1.1.2) RISULTATI DELLE PROVE SUL MODELLO 
 
Questo modello di shock appena descritto è stata inserito come opzione nel programma informatico 
attualmente utilizzato per la progettazione del compressore dagli Aero Propulsion Laboratory. È 
stato valutato con il progetto di un compressore a tre assi che presenta le caratteristiche comuni di 
un basso rapporto d’aspetto, dei numeri di Mach relativi all’estremità dell’ordine di 1.5-1.7 ed 
un’efficienza attesa maggiore di quella che si ottiene alla velocità di progetto. Nel modello di 
perdita si assume che la perdita totale è pari alla somma delle perdite per shock sommata ad una 
perdita per diffusione che viene prevista come base della correlazione del Diffusion Factor per il 
parametro di perdita. Dato che i casi in esame sono stati progettati utilizzando diverse correlazioni 
dei parametri di perdita, il primo passo nella valutazione è quello di scegliere un singolo parametro 
di correlazione per la perdita rispetto al fattore di diffusione in modo tale da poter valutare i vari 
casi con una base comune. Il primo caso scelto è il compressore usato anche nell’esempio posto da 
Prince. I dati che serviranno per i calcoli eseguiti di seguito sono stati presi dall’articolo [30] della 
bibliografia. I dettagli del rotore, come ad esempio le prestazioni dello stadio, sono disponibili per 
questo caso e quindi sono stati usati come base per la correzione delle correlazioni. In particolare si 
è visto che le perdite dello statore sono state sovrastimate, cosicché la maggior parte delle 
correzioni è stata fatta in quest’area. Le correlazioni usate per tutti i casi in esame si possono vedere 
nella Figura 55. 
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Figura 55 Parametri di perdita nelle correlazioni utilizzate 
 
Le caratteristiche fisiche del rotore del primo caso sono: 
 
Rotor inlet hub/tip radius ratio  0.312 
Average rotor span/chord ratio  1.320 
Rotor tip relative Mach number  1.667 
Rotor tip speed    475 m/s 
 
Nella Figura 56 è rappresentata una vista meridionale del rotore. 
 

 
 

Figura 56 Vista meridionale del rotore del primo caso 
 
Nella Tabella 2 si possono vengono presentati i parametri che si utilizzano per il calcolo delle 
perdite per shock lungo lo span del rotore. 
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Tabella 2 Valori ottenuti dal modello di perdita d’urto tridimensionale di Wennerstrom 
 
In Tabella 2 si vedono il livello dello sweep al bordo di ingresso ed all’impingement line ed il 
coefficiente relativo di perdita di pressione totale per le perdite di shock sia per il metodo di Miller, 
Lewis e Hartmann e per il nuovo metodo. Nella Tabella 3 sono inseriti i confronti delle prestazioni 
dello stadio della macchina tra i valori previsti dal modello di Miller, Lewis e Hartmann d i valori 
del modello con l’onda di shock 3D e questi sono confrontati con i dati sperimentali al picco di 
efficienza alla velocità di progetto. 
 

 
 

Tabella 3 Valori ottenuti dai diversi modelli e dai dati sperimentali 
 
I valori sono stati entrambi ottenuti usando la distribuzione del lavoro lungo lo span determinato 
all’uscita dello stadio, che corrisponde ad un rapporto di pressione superiore a quello iniziale di 
progetto. Questa distribuzione del lavoro annulla l'effetto di imprecisione nella previsione originale 
dell'angolo di deviazione del rotore e si vede che costituisce un test più valido per il modello di 
perdita. Come si vede in tabella il nuovo modello di shock in cui si considera l’onda obliqua 
prevede un’efficienza isoentropica di 2.11 punti più alto rispetto al modello di Miller, Lewis e 
Hartmann. Il secondo caso considerato prende in considerazione un fan progettato dalla Teledyne 
CAE. Le caratteristiche di base dello stadio di questo rotore sono: 
 
Rotor inlet hub/tip radius ratio  0.333 
Average rotor span/chord ratio  1.788 
Rotor tip relative Mach number  1.550 
Rotor tip speed    480 m/s 
 
Anche se la velocità alla sommità è maggiore di quella del primo caso il numero di Mach relativo è 
inferiore perché è stato progettato per una portata specifica inferiore.  
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Nella Figura 57 si può vedere la vista meridionale della pala del rotore. 
 

 
 

Figura 57 Vista meridionale del rotore del secondo caso 
 
Nelle Tabella 4 si vedo i dati usati per i calcoli, e nella Tabella 5 il confronto tra i risultati dei due 
modelli e dei valori sperimentali. 
 

 
 

Tabella 4 Valori ottenuti dal modello di perdita d’urto tridimensionale di Wennerstrom 
 

 
 

Tabella 5 Valori ottenuti dai diversi modelli e dai dati sperimentali. 
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In questo caso l’incremento di efficienza con l’utilizzo del modello di shock che prevede l’onda 
obliqua è ridotta di 1.08 punti a causa della riduzione sia dello sweep che del numero di Mach. 
Inoltre le predizioni complessive sono di 0.54 punti inferiore ai risultati sperimentali. Il terzo caso 
scelto è di uno stadio progettato e testato in casa con caratteristiche sostanzialmente diverse rispetto 
ai primi due. Questo stadio, progettato per il nucleo di un compressore , ha delle palette di guida di 
aspirazione che producono un counterswirl in grado di aumentare il numero di Mach relativo in 
ingresso al rotore. Le caratteristiche fisiche di base di questo rotore sono: 
 
Rotor inlet hub/tip radius ratio  0.643 
Average rotor span/chord ratio  0.556 
Rotor tip relative Mach number  1.493 
Rotor tip speed    381 m/s 
 
Le perdite nei vani delle palette in ingresso e l’angolo di flusso di uscita previsto da un’analisi del 
flusso viscoso tridimensionale, mediato sulla circonferenza, sono stati usati per fornire un 
contributo al presente calcolo. Il nuovo modello è stato usato per predire le prestazioni del rotore. 
Una vista meridionale di questo rotore si vede nella Figura 58 in cui la grande differenza rispetto ai 
primi due esempi è evidente. 
 

 
 

Figura 58 Vista meridionale del rotore del terzo caso 
 
Nella Tabella 6 si vedo i dati usati per i calcoli, e nella Tabella 7 il confronto tra i risultati dei due 
modelli e dei valori sperimentali. 
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Tabella 6 Valori ottenuti dal modello di perdita d’urto tridimensionale di Wennerstrom 
 

 
 

Tabella 7 Valori ottenuti dai diversi modelli e dai dati sperimentali. 
 
In questo caso l’incremento di efficienza per il nuovo modello è di 1.38, sempre inferiore al caso 
della calibrazione a causa di un ridotto sweep e di un basso numero di Mach. Più significativa è la 
precisione del livello assoluto di questa previsione a causa delle sostanziali differenti caratteristiche 
si questo stadio relativamente ai due esempi precedenti. 
 
 

4.2.1.1.3) CONCLUSIONI 
 
Gli esempi precedenti non dimostrano la validità del nuovo modello di shock. Tuttavia, mostrano 
l'entità della riduzione della perdita e l’incremento di efficienza, che potrebbe essere previsto come 
risultato per l’aver incluso l’obliquità della superficie di shock nel calcolo delle perdite di shock. È 
probabile che alcune delle imprecisioni nella predizione delle prestazioni del caso semplice siano 
dovute alla semplificazione eccessiva  che considera di associare tutte le perdite in un unico 
parametro di perdita / fattore di correlazione di diffusione. Sono note molte varianti della 
correlazione originale di Lieblein. Attualmente mancano i valori per i punti con un basso valore del 
rapporto d’aspetto e per un elevato valore dello sweep. È necessario un numero maggiore di questi 
dati per dimostrare il concetto. Una seconda conclusione è che esiste un significativo potenziale 
nell’utilizzare lo sweep come variabile nella fase di progetto di un compressore. Nei limiti 
consentiti dallo stress sopportabile dalle pale del rotore, l'incorporazione deliberata dello sweep può 
consentire di mantenere l'efficienza del compressore a velocità esterne più elevate o, in alternativa, 
una maggiore efficienza ottenuta con velocità all'estremità convenzionali. Una questione irrisolta 
riguarda il comportamento del flusso in prossimità dell'involucro esterno. I numeri di Mach sono 
subsonici in tutti i casi immediatamente a valle del fronte d'urto in prossimità della carcassa. Il 
vettore velocità attraverso una superficie d'urto inclinata rispetto alla carcassa è girato verso o 
lontano dal corpo, a seconda della direzione di inclinazione. Poiché questo è chiaramente 
impossibile, si presume che, in una limitata regione vicino alla carcassa, lo shock probabilmente 
fonde in qualcosa di simile ad un urto a lambda avvicinandosi allo strato limite della carcassa con 
un rapido adeguamento della velocità radiale che si verifica nella regione subsonica.  
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Questo sarebbe coerente con la distribuzione dello shock e con l’aumento di pressione complessiva 
inferiore tipicamente osservato con più misurazioni della pressione dinamica del rotore. A valori 
sufficientemente elevati del numero di Mach e dell’obliquità in grado di produrre un flusso a valle 
supersonico della superficie principale di shock, uno shock riflesso si estende a breve distanza dalla 
carcassa, questa sembra la soluzione più probabile. 
 
 

4.2.1.2) FLUSSO IN PROSSIMITÀ DEL DORSO PALARE 
 
Come nei compressori assiali subsonici, gran parte della superficie aspirante della pala è interessata 
da un flusso secondario radiale indotto da un non perfetto bilanciamento tra forze centrifughe e 
pressioni radiali.  Per i compressori transonici il fenomeno è più complesso a causa della presenza 
dell’urto e della sua azione sul dorso palare. 
 

 
 

Figura 59 Flusso radiale in prossimità del dorso palare nel caso del picco di efficienza 
 
Hah e Reid hanno analizzato questo fenomeno. La Figura 59 riassume i risultati delle loro 
osservazioni per la condizione di massima efficienza. Si ha che al di sopra del 70% dello span la 
linea di impatto dell’urto sul dorso palare coincide con quella di inizio stallo. Sotto il 70% dello 
span le due linee coincidono. L’urto quindi fornisce solo un’azione diffusiva e lo stallo inizia più a 
valle, a causa del gradiente positivo di pressione indotto dalla sola curvatura palare. Il flusso radiale 
inizia a valle dell’urto ma assume una certa intensità solamente all’interno dello stallo. 
 
 

4.2.1.3) CORNER STALL 
 
Il campo di moto all’interno del rotore di un compressore transonico è piuttosto complesso. Oltre 
alle onde d’urto, agli intensi flussi secondari di periferia ed ai moti radiali è probabile la presenza di 
una significativa zona di separazione in corrispondenza dell’angolo tra il mozzo della superficie 
aspirante della pala. Questo fenomeno è meglio conosciuto come corner stall o corner separation. 
Tale fenomeno è complicato da visualizzare sperimentalmente, per la sua posizione nascosta in 
quanto la forte svergola tura della pala nei compressori transonici tende a coprire la zona di stallo 
nel caso in cui la vista sia periferica, e per questo ancora oggi risulta un fenomeno poco conosciuto. 
Hah e Loellbach hanno studiato numericamente questo fenomeno e sono stati in grado di 
visualizzarlo in modo piuttosto chiaro. Non si conoscono ancora bene le cause della sua formazione 
ma sembrerebbe direttamente legato al numero di Mach della corrente relativa a monte del rotore in 
prossimità del mozzo.  
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Si è visto che tale fenomeno avviene nel caso in cui il numero di Mach in tale zona risulta 
supersonico mentre sembra che non si verifichi per valori del numero di Mach subsonici. Per questo 
motivo si può considerare ch venga indotto dall’azione delle onde d’urto sullo strato limite al 
mozzo. Questo stallo si ripercuote sulle prestazioni complessive della macchina. Nel caso del Rotor 
67 questo risulta essere il motivo principale del buco di pressione totale che viene sperimentalmente 
rilevato a valle del rotore intorno al 30% dello span. 
 

 
 

Figura 60 Interazione tra onda d’urto e gioco assiale a monte del rotore 
 
Si può osservare infine che tra la parte rotante e la parte fissa del mozzo immediatamente a monte 
del rotore esiste un gioco assiale. Sembra che tale gioco abbia una certa influenza sulla formazione 
del corner stall. Alcune simulazioni numeriche svolte da Shabbir et al. Sullo stesso rotore hanno 
mostrato che la presenza del gioco, anche se modellato come una cavità cieca, amplifica la buca di 
pressione totale, ovvero la formazione dello stallo, questo perché sembra che si verifichi un sistema 
di pompaggio, indotto dalla rotazione dell’onda d’urto. 
 
 

4.3) IMPORTANZA DI UN MODELLO 
MATEMATICO 

 
Il campo di moto in un rotore di un compressore assiale transonico è piuttosto complicato. Risulta 
essere poco prevedibile a causa della presenza delle onde d’urto, degli stalli, dei flussi secondari e 
delle loro interazioni, e per questi motivi dalle analisi sperimentali non sempre si riesce a cogliere in 
dettaglio ciò che effettivamente accade. Per il progettista è difficile cercare un modo per gestire tale 
campo fluido a meno di conoscerlo in dettaglio. Un aiuto è fornito se esiste un codice di calcolo in 
grado di descrivere il comportamento all’interno del campo fluido, in modo da poter capire a fondo 
le problematiche che interessano la macchina. Inoltre un modello matematico consente di verificare 
le teorie presenti, e le loro interazioni con un confronto diretto con i risultati ottenuti dalle 
simulazioni CFD dello stesso modello. Se tale modello di calcolo risulta essere sufficientemente 
preciso, si possono eseguire dei calcoli con tale metodo che risultano essere più rapidi e di più facile 
utilizzo rispetto alle simulazioni CFD in cui bisogna creare la geometria, creare una griglia di punti 
su cui fare i calcoli ed effettuare poi tali calcoli, metodo che richiede molto tempo. 
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5) PROGRAMMA DI CALCOLO 
 
Per sviluppare il programma di calcolo sono state fatte alcune semplificazioni, soprattutto nel 
calcolo delle perdite. Inizialmente nel programma si fornisce la possibilità di effettuare una scelta, 
compare una finestra grafica per l’immissione di dati. Questo è pratico in quanto non è necessario 
entrare nel file di testo per effettuare una modifica nell’analisi. 
 

 
 

Figura 61 Pannello di inserimento delle caratteristiche dell’analisi 
 
Nella prima casella è possibile scegliere il tipo di profilo. Inserendo il valore 1 si sceglie il profilo 
NACA mentre con il valore 2 si sceglie il profilo DCA. Il valore impostato è 1 in quanto le nostre 
analisi saranno fatte su profili NACA. Nella seconda casella di testo è possibile inserire il numero di 
punti su cui effettuare l’analisi. La terza casella di testo fornisce la possibilità di decidere il tipo di 
modello su cui si vuole fare l’analisi, cioè senza perdite, con una singola perdita e con tutte le 
perdite. Passata questa prima fase si effettuano i calcoli delle variabili che poi serviranno nei calcoli 
successivi. In questo passaggio si fanno due approssimazioni.  

1. La prima è che si considera ogni tubo di flusso come rettilineo, quando nel caso reale il tubo 
di flusso si restringe andando verso il bordo d’uscita. Il calcolo del diametro in cui si trova il 
singolo tubo di flusso si ottiene facendo una media tra il diametro al bordo d’ingresso e 
quello al bordo di uscita. Tale semplificazione serve in quanto, in seguito, le formule usate 
sono valide solo per un tubo di flusso a larghezza costante.  

2. La seconda è dovuta al numero di punti, in quanto si considerano solo punti interni allo span 
escludendo i valori di 0 ed 1. Quindi con un’analisi con un numero maggiore di punti ci si 
avvicina di più ai due bordi.  

Inizialmente si eseguono i calcoli per i valori di   e   nelle tre posizioni di ogni tubo di flusso, 
cioè al bordo inferiore, in mezzeria ed al bordo superiore. Ogni bordo superiore dei tubo i-esimo 
corrisponde al bordo inferiore del tubo i+1-esimo. Per il calcolo di questi angoli vengono fornite le 
relazioni spiegate nella teoria presente nei capitoli precedenti. Per il grafico in cui si ricava il rif  
nello sviluppo delle equazioni, si è dovuto applicare una semplificazione. Nel programma di 
partenza essendoci un solo tubo di flusso il bordo inferiore era a span 0 mentre il bordo superiore 
era a span 1 e la mezzeria a span 0.5. Utilizzando più tubi di flusso questo non è più vero. Per ogni 
valore di span relativo alla singola condizione si è dovuto trovare un valore che fosse un 
interpolazione, considerata lineare, tra i tre valori forniti dal grafico, questo sia per il profilo NACA 
che per quello DCA. Due ulteriori semplificazioni sono state fatte per il calcolo del blockage factor 
e per il calcolo del valore della perdita di estremità. Si considera di chiamare una funzione che 
risolva le equazioni per un unico tubo di flusso. Si ottengono dei valori singoli del blockage factor e 
delle perdite di estremità. Per il blockage factor è necessario agire così in quanto questo valore 
considera le perdite dovute allo strato limite, ed alla sua interazione con la velocità in uscita.  
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Consideriamo un valore unico da considerarsi poi costante su tutti i tubi di flusso in quanto nella 
nostra ipotesi la distribuzione di velocità all’ingresso è costante. Ciò nella realtà non accade in 
quanto si ha una distribuzione che tende a zero vicino alla parete a causa dell’attrito, con un 
repentino aumento fino al valore che si mantiene costante nella parte centrale del tubo. Tale 
distribuzione si avrebbe anche in uscita. Non approssimando bene tale distribuzione in ingresso non 
vale la pena di distinguere il canale in tre zone, le due in cui c’è interazione con lo strato limite e la 
part centrale. L’approssimazione migliore è di effettuare il calcolo con un unico tubo di flusso, 
trovare il valore del blockage factor ed usarlo su tutto il canale indistintamente dalla posizione. Così 
facendo si equilibra la sovrastima del valore alle estremità con la sottostima dl valore nella part 
centrale. Per il calcolo del valore della perdita di estremità si esegue su di un unico tubo di flusso in 
quanto la formulazione prevede di agire così. Si è deciso poi di considerare tale valore e di 
distribuirlo lungo uno specifico tratto di span. Per le analisi è stato considerato di partire da span 0.7 
e di avere un andamento parabolico. Prima di sviluppare tale metodo di distribuzione sono stati 
considerati altri metodi alternativi che l’utente può scegliere andando a modificare il file di testo. I 
risultati con tali modelli sono presentati di seguito nel capitolo 7.8. In tale programma si è reso 
necessario lo sviluppo del modello di shock. Partendo dal modello bidimensionale sviluppato nel 
programma di partenza si è passati al modello tridimensionale. Il modello prevede di considerare tre 
zone, una in cui il flusso rimane costantemente subsonico e la perdita per shock è nulla. Una in cui 
all’ingresso la velocità è subsonica ma all’impingement point è supersonica, in quanto 
l’accelerazione del primo tratto del profilo ha portata ad un numero di Mach maggiore di 1. Infine 
una terza zona in cui il flusso si mantiene costantemente supersonico. Nella prima zona non ci sono 
problemi in quanto, dato che il flusso è ovunque subsonico, non si presenta lo shock, e quindi la 
perdita è nulla. Per il secondo tratto si calcola il valore del Mach all’impingement point, con questo 
valore si entra nel grafico di Miller-Lewis-Hartmann per ottenere il valore della perdita. Il valore 
della perdita nel tubo di flusso considerato è pari alla media tra la perdita al bordo d’ingresso, che 
risulta nulla visto che il flusso è subsonico, e quella all’impingement point. La terza zona prevede, 
tramite l’utilizzo di angoli supplementari di cui, per ogni singola analisi, verranno forniti i valori 
sotto forma di grafico per aiutare la comprensione, l’utilizzo di un angolo che tiene conto 
dell’effetto tridimensionale dell’onda d’urto. Tale angolo viene usato per il calcolo del valore di 
Mach all’ingresso, con cui tramite il grafico di Miller-Lewis-Hartmann si ottiene il valore della 
perdita al bordo d’ingresso. Dal valore di Mach calcolato si passa poi al valore di Mach 
all’impingement point tramite l’angolo delta teta, e entrando nel grafico di Miller-Lewis-Hartmann 
con tale valore di Mach si ottiene la perdita all’impingement point. Il valore della perdita nel tubo di 
flusso considerato sarà pari alla media tra il valore trovato al bordo d’ingresso e quello trovato 
all’impingement point. I risultati desiderati vengono forniti sotto forma di grafico per rendere più 
facile la loro interpretazione. Nel caso dei modelli isoentropico e con tutte le perdite si esegue il plot 
dei risultati insieme ai valori trovati da un’analisi CFD sullo stesso rotore. Nel caso dei modelli in 
cui si considerano le perdite prese singolarmente, tali risultati vengono graficati insieme ai valori 
ottenuti dal modello isoentropico. 
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Come detto per il modello delle perdite di estremità si sono fatte delle analisi con un andamento 
parabolico partendo da span 0.7. Tale andamento è visibile nella Figura 62. si considera questo 
andamento in ogni analisi in cui viene preso in esame il modello delle perdite di estremità.  
 

 
 

Figura 62 Coefficiente di perdita di estremità utilizzato nelle analisi 
 
Cosa diversa invece per il modello delle perdite di shock in cui, nel passaggio al modello 
tridimensionale dell’onda d’urto, si richiedono degli angoli aggiuntivi rispetto al caso 
bidimensionale. Tali distribuzioni degli angoli non variano in funzione del numero di tubi di flusso. 
le distribuzioni si possono vedere nella Figura 63, nella Figura 64, nella Figura 65 e nella Figura 66. 
 

 
 

Figura 63 Andamento dell’angolo epsilon in radianti, in blu bordo d’ingresso ed in rosso impingement point 
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Figura 64 Andamento dell’angolo phi in radianti, in blu bordo d’ingresso ed in rosso impingement point 
 
 

 
 

Figura 65 Andamento dell’angolo gamma in radianti, in blu bordo d’ingresso ed in rosso impingement point 
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Figura 66 Andamento dell’angolo delta in radianti 
 
Il programma fornisce anche la posizione dell’onda d’urto sul profilo visibile nella Figura 67 e nella 
Figura 68. 
 

 
 

Figura 67 Posizione del bordo d’ingresso in rosso e posizione dell’onda d’urto, impingement point, in blu, nella 
vista bidimensionale della paletta 
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Figura 68 Posizione del bordo d’ingresso in rosso e posizione dell’onda d’urto, impingement point, in blu, nella 
vista tridimensionale della paletta 

 
 

5.1) SCHEMA A BLOCCHI GENERALE 
DEL PROGRAMMA DI CALCOLO 

 
In questo paragrafo vengono forniti gli schemi a blocchi del programma di calcolo sviluppato. Tali 
schemi sono utili per la comprensione del programma e per un futuro utilizzo per un altro tipo di 
rotore, o per delle possibili migliorie. Per primo, in Figura 69, è presentato lo schema a blocchi 
generale del programma da lanciare per effettuare i calcoli descritto in modo generico, e poi per 
alcune parti di tale schema vengono forniti ulteriori schemi che entrano nel dettaglio di tali parti. 
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Figura 69 Schema a blocchi generale 
 
Il programma da lanciare è denominato calcoli_perdite_condizione_progetto. In tale script 
inizialmente è presente un pannello di inserimento per introdurre i parametri necessari all’analisi, 
quali il tipo di profilo, il numero di punti ed il tipo di modello. Si passa poi al calcolo dei valori 
geometrici del rotore, con l’introduzione di valori utili.  
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Uno schema in dettaglio è visibile nella Figura 70. Ottenuti tali valori si passa dapprima al calcolo 
delle grandezza fluidodinamiche nel punto 1, cioè a monte del rotore, per poi passare al calcolo 
della deviazione,descritta nel Capitolo 2, e dell’angolo geometrico di uscita. Tali calcoli vengono 
effettuati per le tre posizioni all’interno del tubo di flusso (al bordo inferiore, al bordo superiore, ed 
in mezzeria) ed al valore di span 1. L’approccio usato per questi calcoli non varia in base al punto 
del tubo di flusso che si considera. Per questo si considera un unico schema a blocchi, preso per il 
diametro medio, applicabile anche per le altre condizioni. Tale schema a blocchi è visibile nella 
Figura 71. Calcolati gli angoli delta e beta si passa al calcolo vero e proprio delle perdite, dello stato 
termodinamico all’uscita del rotore, posizione 2, e delle grandezze di interesse, rendimento, 
rapporto delle temperature e rapporto delle pressioni. Viene richiamato uno script, in cui si 
effettuano tutte le operazioni del programma visto fino ad ora con il calcolo anche delle perdite nel 
caso di condotto con un singolo tubo di flusso. Questo permette di calcolare sia il valore globale 
delle perdite di estremità che noi poi distribuiremo, sia il valore globale del blockage factor, che 
sarà poi preso costante su tutto lo span, ottenendo così una media degli effetti reali di tale valore. Si 
passa poi ad una parte di codice in cui l’analisi viene indirizzata su un diverso script in base alla 
scelta effettuata all’inizio, cioè in base al tipo di modello scelto. I vari modelli differiscono solo per 
il tipo di perdita considerato, se una perdita non deve essere analizzata semplicemente viene posto il 
suo coefficiente pari a zero. Per tale motivo si presenta il solo schema del modello con tutte le 
perdite in quanto gli script variano solo nel valore imposto al coefficiente. Tale schema a blocchi è 
visibile nella Figura 72. da questo modello si ottengono i valori del rendimento, del rapporto delle 
temperature nel riferimento assoluto e del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. Tali dati 
vengono riportati allo script di partenza e qui è possibile o salvarli per poi utilizzarli in successivi 
script, per effettuare i grafici di confronto, oppure effettuare direttamente i grafici. Sono presenti i 
valori ottenuti dall’analisi CFD per inserirli nei confronti. 
 
 

5.2) SCHEMI A BLOCCHI SPECIFICI 
DEL PROGRAMMA DI CALCOLO 

 
Dopo aver fornito uno schema generale del programma di calcolo, in questo paragrafo si entra più 
nel dettaglio delle varie parti. Sono qui disponibili gli schemi di alcune parti del programma 
maggiormente di interesse. 
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Figura 70 Schema a blocchi specifico per la  parte dei calcoli dei dati geometrici 
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In questo grafico è rappresentata una serie di valori necessari per i successivi calcoli. In tale parte si 
è deciso di inserire anche il calcolo degli angoli necessari al modello di shock tridimensionale. I 
valori necessari sono l’angolo epsilon, l’angolo phi, l’angolo gamma e l’angolo delta. Nella Figura 
71 è presente la descrizione con un maggior dettaglio della procedura di calcolo della deviazione e 
dell’angolo geometrico in uscita beta, nel caso del diametro medio, in quanto negli altri casi si ha la 
stessa procedura. 
 
 

 
 
Figura 71 Schema a blocchi specifico per la  parte del calcolo della deviazione e dell’angolo geometrico di uscita 

 
Tale procedura è descritta nel Capitolo 2. i valori di delta e di beta in uscita, nella sezione 2, sono 
utili per il successivo passaggio del programma, per il calcolo delle perdite, delle condizioni 
termodinamiche e per il calcolo dei valori di interesse. Tale parte fondamentale di calcolo del 
programma viene descritta più in dettaglio nello schema a blocchi della Figura 72. 
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Figura 72 Schema a blocchi specifico per la  parte del calcolo delle perdite e dei valori di interesse 
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Anche in questo caso si considera solo il caso con tutte le perdite, in quanto negli altri casi si segue 
lo stesso procedimento solo forzando il valore del coefficiente della perdita che non si vuole 
considerare ad assumere il valore nullo. I valori di interesse, rendimento, rapporto delle temperature 
nel riferimento assoluto ed il rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto vengono poi riportati 
allo script di partenza in cui si decide se salvare i dati per successivi utilizzi o usarli direttamente 
per formare di grafici. 
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6) DATI UTILI FORNITI DAL 
NASA ROTOR 67 REPORT 

 
Nel programma utilizzato si è considerato uno specifico rotore, e cioè il NASA ROTOR 67. Di 
questo rotore si è reso necessario l’utilizzo di alcuni valori propri della macchina. Tali valori sono 
stati presi dal NASA ROTOR 67 REPORT [78] e sono visibili di seguito. 
 
Numero di giri in condizioni di progetto  16043 giri al minuto 
Pressione totale al’ingresso    101325 Pa 
Temperatura totale all’ingresso   288.2 K 
Velocità c1 in ingresso    182.9 m/s 
 
All’interno di tale Report viene considerata un’analisi sperimentale di tale Rotore di cui sono forniti 
i risultati. È possibile vedere l’apparecchiatura di prova, nei dettagli, considerando anche le varie 
incertezze degli strumenti. In tale tesi si è deciso di confrontare i risultati analitici, ottenuti dal 
programma sviluppato, con i dati forniti da un’analisi CFD sempre sullo stesso tipo di Rotore. 
Sarebbe interessante fare il confronto anche con tali valori sperimentali, soprattutto il confronto con 
l’analisi CFD. Questo permetterebbe di capire se l’analisi fluidodinamica del modello riesce ad 
approssimare bene la realtà, adattandosi bene alle caratteristiche fluide locali del flusso. Qui si 
ritiene che il modello fluidodinamico approssimi bene il comportamento reale, e si richiede la 
verifica del modello analitico, che approssimi bene l’andamento locale e che in ogni caso fornisca 
dei valori integrali prossimi a quelli dell’analisi fluidodinamica. 
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7) RISULTATI NUMERICI 
 
Di seguito sono presentati i risultati del programma numerico sviluppato per lo studio del NASA 
ROTOR 67. I valori calcolati dal programma vengono confrontati con i risultati ottenuti dallo studio 
tramite CFD di tale rotore. Questo permette di verificare la bontà delle approssimazioni delle 
formule utilizzate e delle approssimazioni considerate nell’applicare tali formule. Per ogni modello 
si sviluppano delle simulazioni con un diverso numero di tubi di flusso lungo il canale. Si parte da 
un numero esiguo di canali, 10, per avere un tempo di calcolo ridotto ed ottenere una prima 
approssimazione della curva per poi aumentare tale valore per ottenere i dettagli delle curve di 
interesse arrivando ad utilizzare 100 tubi di flusso. Come conclusione si considerano 500 punti per 
verificare se con una dimensione ridotta dei tubi di flusso si ottengano comunque dei buoni risultati. 
Tali risultati vengono graficati in un'unica figura per capire cosa effettivamente cambia 
all’aumentare del numero di punti, per rendere cioè il confronto più semplice. Si è deciso di 
sviluppare alcuni modelli diversi all’interno del programma in modo da semplificarne l’utilizzo, 
vista anche la semplicità, tramite interfaccia grafica, dell’inserimento del modello scelto. Per prima 
cosa, per verificare se il programma sviluppato fornisce dati accettabili e per verificare il corretto 
utilizzo delle formule implementate si considera un modello isoentropico, tale cioè da annullare 
tutte le perdite considerate. Dal modello ci si aspetta un rendimento pressoché costante e pari 
all’unità. Poi si considera di inserire una per una tutte le perdite, considerandole singolarmente. 
Questo permette di verificare singolarmente l’effetto delle perdite, e di verificarne la corretta 
implementazione. Si vede anche in che punti una singola perdita influisce maggiormente e 
comunque è possibile verificare che il suo andamento lungo lo span rispecchi quello che ci si 
aspetta che il modello fornisca. In questi casi si considerano sempre le tre analisi con 10, 100 e 500 
punti sullo stesso grafico in cui si confrontano tali curve con il modello isoentropico sviluppato in 
precedenza. Infine si considera il modello con tutte le perdite, per verificare se i dati ottenuti dalle 
singole perdite si sommino in modo opportuno e per effettuare poi il confronto con l’analisi 
fluidodinamica in cui vengono considerati gli effetti delle perdite. Viste le approssimazioni nella 
distribuzione di alcun perdite è possibile che non si riesca a seguire bene l’andamento locale dei 
valori di interesse ma che comunque si ottengano dei valori integrali prossimi a quelli ottenuti 
dall’analisi CFD. All’interno del capitolo sono presenti anche dei modelli aggiuntivi per le perdite 
di estremità che sono stati implementati durante la fase di sviluppo del programma, e di cui si è 
scelta la distribuzione parabolica a partire dallo 0.7 dello span, in quanto è quella che fornisce la 
migliore approssimazione senza creare problemi in prossimità del bordo superiore. In tali grafici è 
presente il confronto tra le curve del modello scelto per le analisi, il modello da confrontare ed il 
modello isoentropico. Sono presenti anche i confronti tra i vari modelli, isoentropico, con le singole 
perdite e con tutte le perdite per vedere se rispecchiano l’andamento previsto 
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7.1) MODELLO ISOENTROPICO 
 
Nel modello isoentropico vengono annullate tutte le perdite. Dal programma si ottengono i grafici 
in funzione dello span del rendimento, del rapporto di pressione totale nel sistema assoluto e del 
rapporto di temperatura totale nel sistema assoluto. Di seguito sono presentati i risultati, sotto forma 
di grafici. Ovviamente, tolte le perdite ci si aspetta che il rendimento sia unitario, e visto la banalità 
del modello che non vi siano modifiche ai risultati all’aumento dei punti lungo lo span. Ci si attende 
quindi che le 3 curve delle analisi siano sovrapposte. 
 
 

7.1.1) RISULTATI 
 
Consideriamo inizialmente il rendimento. 
 

 
 

Figura 73 Grafico del rendimento del modello isoentropico confrontato con l’analisi CFD 
 
Come ci si aspetta il rendimento della macchina è unitario in tutto il condotto. Questo dimostra che 
non vi sono particolari problematiche nelle equazioni utilizzate per sviluppare il programma di 
calcolo. Si nota anche che le tre curve con i diversi numeri di punti su cui è stato effettuato il 
calcolo si sovrappongono fornendo lo stesso andamento del rendimento. 
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Passiamo ora al rapporto delle temperature totali nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 74 Grafico del rapporto delle temperature totali nel riferimento assoluto confrontato con l’analisi CFD 
 
Si vede che dal modello isoentropico si ottiene un andamento continuo, non essendoci perdite la 
distribuzione non risente degli effetti delle estremità, e si discosta da quella dell’analisi CFD, in 
quanto in tale analisi vengono considerate tutte le perdite presenti nel condotto. Anche per questo 
valore, come ci si aspettava, le tre curve con il diverso numero di punti lungo lo span, sono 
sovrapposte, fornendo lo stesso andamento. Si nota in certi tratti la curva nera, con 10 punti lungo 
lo span, discostarsi leggermente dalle altre due per il solo motivo che con pochi punti si ha una 
leggera approssimazione sulla curva, che comunque risulta trascurabile, dato che non si nota uno 
spazio tra le due curve che sono molto vicine. Passiamo infine al rapporto delle pressioni totali nel 
riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 75 Grafico del rapporto delle pressioni totali nel riferimento assoluto confrontato con l’analisi CFD 
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Anche per questo valore si ha una distribuzione continua indifferente alle interferenze presenti alle 
estremità, presenti nella curva dell’analisi CFD. Come previsto le tre curve delle diverse analisi con 
un diverso numero di punti sono sovrapposte, fornendo lo stesso andamento. Anche per tale 
rapporto la curva nera, con 10 punti, è vicinissima alle altre due, e questo è dovuto al ridotto 
numero di punti che non permette di ottenere una curva ben definita. Però in ogni caso la differenza 
è minima. 
 
 

7.1.2) CONCLUSIONI 
 
Da questo modello, isoentropico, si voleva capire se il programma sviluppato fosse corretto, se cioè 
non fosse stato introdotto qualche errore dal passaggio da un unico tubo di flusso ad un numero di 
tubi di flusso arbitrario lungo lo span. Il valore maggiormente di interesse è il rendimento, che 
ovviamente, vista l’assenza delle perdite, è risultato unitario lungo tutto lo span. Per i rapporti di 
temperatura e di pressione ci si aspetta una curva continua, soprattutto alle estremità ed uno 
scostamento dalle distribuzioni dell’analisi CFD che considerano tutte le perdite. Infine si ottiene lo 
stesso andamento per tutti e tre i valori di interesse dalle diverse analisi fatte, avendo aumentato il 
numero di punti su cui effettuare il calcolo. L’aumento del numero di punti ha portato 
semplicemente ad un ridotto miglioramento della risoluzione delle distribuzioni dei rapporti delle 
temperature e delle pressioni, comunque un miglioramento trascurabile. Si può dunque dire il 
programma di calcolo è stato validato, fornendo i risultati attesi. 
 
 

7.2) INTRODUZIONE AI MODELLI CON 
LE SINGOLE PERDITE 

 
Dopo aver validato le equazioni sviluppate per il modello isoentropico si considera di utilizzare i 
modelli delle perdite sviluppati presi singolarmente. Questo consente di verificare il metodo di 
implementazione di ogni singola perdita per verificarne la bontà. L’analisi numerica viene fatta in 
tre condizioni, con 10 punti, 100 punti e 500 punti lungo lo span. Tali andamenti vengono graficati 
sullo stessa figura per avere un confronto di cosa succede all’aumento del numero di punti di 
calcolo, e vengono poi confrontati con l’andamento ottenuto dal modello isoentropico. Si è deciso 
di confrontare tali curve con il modello isoentropico per capire in che modo ogni singola perdita 
interagisca con la fluidodinamica della macchina lungo lo span. Per prima si considerano le perdite 
di shock. Si passa poi alle perdite di profilo, alle perdite secondarie ed infine alle perdite di 
estremità. Lo scopo di tale procedura è quello di verificare il metodo di implementazione delle 
singole perdite, di verificare le semplificazioni che sono state fatte durante la fase di sviluppo del 
programma. Prese singolarmente le perdite si può vedere l’andamento locale per verificare se 
effettivamente seguono quello che ci aspettiamo.  
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7.3) MODELLO CON LE SOLE PERDITE 
DI SHOCK 

 
Come primo modello consideriamo quello in cui ci sono le sole perdite per shock. Lo scopo della 
tesi è di implementare un programma che consideri la tridimensionalità dell’onda d’urto. Nel 
passaggio dal programma originale oltre all’aumento del numero di punti si passa dal modello 
bidimensionale al modello tridimensionale dell’onda d’urto. La trattazione di tale modello di onda 
d’urto è spiegato nel paragrafo 4.2.1.1. Si segue la trattazione di Wennerstrom che partendo dal 
modello di Miller-Lewis-Hartmann, spiegato nel capitolo 4.1.3.1 , si considera la tridimensionalità 
dell’onda tramite l’angolo calcolato dall’Eq. 85. Ci si aspetta che nella prima parte dello span, dove 
il flusso entra subsonico non ci siano perdite. Ci si aspetta poi che l’effetto aumenti all’aumentare 
dello span, in quanto il flusso aumenta di velocità spostandosi verso il bordo superiore, entrando 
supersonico. Inoltre è presente una zona intermedia, in cui si ha l’ingresso del flusso subsonico, ma 
vista la curvatura iniziale del profilo, all’impingement point il flusso diventa supersonico. È 
possibile vedere la posizione dell’onda d’urto nella Figura 67e nella Figura 68. Mentre gli angoli 
aggiunti necessari per i calcoli si vedono nella Figura 63, nella Figura 64, nella Figura 65 e nella 
Figura 66. Dal programma si ricava l’andamento del coefficiente di tale perdita visibile nella Figura 
76. 
 

 
 

Figura 76 Grafico del coefficiente della perdita di shock 
 
Si nota un aumento repentino del coefficiente di perdita da span 0.5 a span 0.8, mentre oltre span 
0.8 l’aumento del valore cala bruscamente. L’andamento dovrebbe essere contrario e cioè avere un 
aumento del valore blando fino al bordo superiore e poi un repentino aumento. Questo effetto è 
dovuto al calcolo non perfetto della posizione dell’onda d’urto sulla pala, visibile in Figura 68. la 
posizione dell’onda d’urto, linea blu nella figura, risulta essere troppo alta nella parte destra della 
paletta. Nell’analisi CFD tale curva risulta più bassa e più vicina al bordo d’ingresso, curva rossa. 
Di seguito sono presentati i risultati per tale modello. 
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7.3.1) RISULTATI 
 

Iniziamo considerando il rendimento. 
 

 
 

Figura 77 Grafico del rendimento del modello con le sole perdite di shock confrontato con i valori del modello 
isoentropico 

 

Si vede che effettivamente l’effetto di tale perdita si ha da un certo punto dello span in poi, visto che 
nella parte inferiore in cui il flusso si mantiene subsonico in tutto il condotto palare non si hanno 
perdite. Si vede un tratto di passaggio in cui il flusso entra subsonico ma vista la curvatura del 
profilo espande ed aumenta di velocità diventando supersonico all’impingement point. Ci si aspetta 
poi un aumento prima lieve poi sempre più elevato del rendimento, invece si ha un brusco calo e poi 
il valore si mantiene quasi costante, questo è dovuto come detto al fatto che non si riesce a stimare 
bene la posizione dell’onda d’urto. Si nota che non c’è distinzione tra le tre curve ottenute con un 
diverso numero di punti se non un lievissimo miglioramento della definizione della curva 
all’aumentare del numero di punti, differenza comunque visibile solo con un ingrandimento elevato. 
Passiamo ora al rapporto delle temperature totali. 
 

 
 

Figura 78 Grafico del rapporto delle temperature del modello con le sole perdite di shock confrontato con i 
valori del modello isoentropico 
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Si vede che il modello di calcolo con le sole perdite di shock non si discosta dal modello 
isoentropico fornendo lo stesso andamento. Anche le tre curve con i diversi numeri dei punti di 
calcolo sono praticamente sovrapposte e non si vede una differenza apprezzabile. Passiamo infine al 
rapporto delle pressioni totali. 
 

 
 

Figura 79 Grafico del rapporto delle pressioni del modello con le sole perdite di shock confrontato con i valori 
del modello isoentropico 

 
 Si vede che l’effetto su tale curva si ha solamente all’estremità superiore e la curva si discosta 
sempre di più andando verso span 1. le curve con un numero di punti diverso sono molto vicine e 
non si notano differenze apprezzabili, solo un miglioramento di risoluzione della curva, usando un 
numero elevato di punti. 
 
 

7.3.2) CONCLUSIONI 
 
Dal grafico del coefficiente della perdita di shock presente nella Figura 76 si nota un andamento 
particolare. Tale andamento però, per ora non preclude i risultati dei valori di interesse, quali 
rendimento, rapporto delle temperature totali e rapporto delle pressioni totali. Tale distribuzione 
particolare del coefficiente di perdita dipende dal fatto che, per come viene calcolato, non si riesce a 
stimare bene la posizione dell’onda d’urto. Tale posizione si trova minimizzando la distanza tra due 
profili vicini partendo dal bordo d’ingresso del profilo sopra, in quanto si considera un’onda d’urto 
normale che partendo dal bordo d’ingresso del profilo sopra raggiunge il profilo sotto 
perpendicolarmente alla superficie del profilo. Soprattutto al bordo d’uscita si è visto, dall’analisi 
CFD che questo non è vero e che l’onda d’urto è obliqua. Per questo non si riesce a stimare bene la 
sua posizione ed i risultati in parte ne risentono. Per verificare se tale distribuzione provoca delle 
problematiche al programma sviluppato si deve considerare il modello con tutte le perdite, 
presentato nel paragrafo 7.7. 
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7.4) MODELLO CON LE SOLE PERDITE 
DI PROFILO 

 
Consideriamo ora solo le perdite di profilo. Anche in questo caso si cerca di validare il modello di 
tale perdite utilizzando tre analisi, con 10, 100 e 500 punti lungo lo span. Per le perdite di profilo si 
ricava l’andamento del coefficiente rappresentato in Figura 80. 
 

 
 

Figura 80 Grafico del coefficiente della perdita di profilo 
 
Si vede che tale coefficiente ha un andamento discontinuo all’interno dello span, costituito dalla 
somma di parti continue. Si nota che tale perdita è praticamente inesistente al bordo superiore. A 
tale coefficiente sono associati anche dei coefficienti moltiplicativi legati al numero di Reynolds, 
Figura 81, ed al numero di Mach, Figura 82. 
 

 
 

Figura 81 Grafico del coefficiente moltiplicativo di correzione in base al numero di Reynolds 
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Figura 82 Grafico del coefficiente moltiplicativo di correzione in base al numero di Mach 
 
Si vede che questi coefficienti moltiplicativi mantengono un andamento continuo e prossimo alla 
linearità. 
 
 

7.4.1) RISULTATI 
 
Consideriamo inizialmente il rendimento. 
 

 
 

Figura 83 Grafico del rendimento del modello con le sole perdite di profilo confrontato con i valori del modello 
isoentropico 

 
Si nota che l’effetto di tale perdita si ha su tutto lo span e maggiormente sul bordo superiore. Dalla 
Figura 80 si vede che in tale zona il coefficiente ha un valore molto basso. L’effetto si ha soprattutto 
attraverso i due coefficienti correttivi dovuti al numero di Reynolds, Figura 81, ed al numero di 
Mach, Figura 82. Tali coefficienti aumentano il loro valore gradualmente spostandosi verso lo span 
unitario, aumentando l’effetto della perdita sul rendimento.  
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Si nota inoltre una certa discrepanza in prossimità dello span 0.7 e al bordo superiore da span 0.85 
fino a span unitario tra le tre analisi, effettuate con un diverso numero di punti. Si ritiene necessario 
un ingrandimento in prossimità dello span 0.7 visibile in Figura 84 e del bordo superiore visibile in 
Figura 85.  
 

 
 

Figura 84 Ingrandimento del grafico del rendimento del modello con le sole perdite di profilo 
 
Ingrandendo tale zona si vede che le discrepanza tra le curve sono presenti da span 0.35 fino a span 
0.55. si vede dalla curva verde e da quella blu, che in tale zona il valore del rendimento è 
discontinuo, dovuto alla discontinuità presente nel coefficiente di tale perdita, queste due curve 
discostano da quella nera, in quanto in quest’ultima si hanno pochi punti e quindi non si riesce a 
seguire bene l’andamento discontinuo. 
 

 
 

Figura 85 Ingrandimento del grafico del rendimento del modello con le sole perdite di profilo 
 
In questo ingrandimento invece si nota un andamento a zig-zag. La curva nera, con pochi punti si 
mantiene lineare e nella parte bassa dell’intervallo occupato dallo zig-zag delle altre due curve.  
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Già la curva blu inizia ad avere un andamento zigzagante che viene poi accentuato dalla curva 
verde, con massimo dei punti. Passiamo ora al rapporto delle temperature totali. 
 

 
 

Figura 86 Grafico del rapporto delle temperature del modello con le sole perdite di profilo confrontato con i 
valori del modello isoentropico 

 
Anche in questo caso le curve del modello coincidono con quelle dell’analisi CFD. Inoltre le tre 
curve con un numero diverso di punti sono sovrapposte. Passiamo infine al rapporto delle pressioni 
totali. 
 

 
 

Figura 87 Grafico del rapporto delle pressioni del modello con le sole perdite di profilo confrontato con i valori 
del modello isoentropico 

 
Si vede che l’effetto aumenta andando verso lo span unitario. Si vede una certa discrepanza a span 
0.7 e come per il rapporto delle temperature un andamento a zig-zag nel bordo superiore dello span. 
Tali ingrandimenti sono visibili nella Figura 88 e nella Figura 89. 



 90 

 
 

Figura 88 Ingrandimento del grafico del rapporto delle pressioni del modello con le sole perdite di profilo 
 
Effettivamente è presente uno scostamento tra le tre analisi in corrispondenza dello span 0.7. la 
curva nera, meno precisa, non risente della discontinuità, mentre le curve blu e verde, più precise, 
vedono la presenza di un salto nel valore in corrispondenza dello span 0.7. 
 

 
 

Figura 89 Ingrandimento del grafico del rapporto delle pressioni del modello con le sole perdite di profilo 
 
Anche per il rapporto delle pressioni si vede un andamento zigzagante al bordo superiore che inizia 
già dalla curva blu per essere poi accentuato dalla curva verde. Nel caso di pochi punti, curva nera, 
invece si ha un andamento lineare che fornisce un valore che si mantiene basso all’interno 
dell’intervallo dato dalle altre due curve. L’andamento è lineare in quanto non ci sono sufficienti 
punti per descrivere tale zona. 
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7.4.2) CONCLUSIONI 
 
Si vede che le perdite di profilo influiscono su tutto lo span ed in particolare all’estremità superiore. 
In questo modello si hanno delle discontinuità sia per il rendimento che per il rapporto delle 
pressioni. All’aumento del numero di punti si ha un andamento zigzagante al bordo superiore 
visibile già nella curva con 100 punti, ed amplificato con la curva a 500 punti. Comunque in 
entrambe queste curve l’intervallo dello zig-zag è lo stesso, semplicemente aumentando il numero 
di punti si ha un passaggio tra i due bordi dell’intervallo più rapido. Nel caso con 10 punti, visto il 
numero esiguo di tubi di flusso, si ha un andamento lineare in tale zona che si mantiene verso il 
bordo inferiore dell’intervallo delle altre due curve. A parte questo inconveniente il modello è 
validato e può essere implementato nel modello con tutte le perdite. 
 
 

7.5) MODELLO CON LE SOLE PERDITE 
SECONDARIE 

 
Consideriamo ora il modello con le sole perdite secondarie. Vogliamo capire dove si farà sentire 
tale perdita all’interno del condotto. Consideriamo sempre tre analisi, una con pochi punti, 10, poi 
con un valore di punti intermedio, 100 punti, ed infine con un numero di punti elevato, 500 punti, 
confrontando tali curve tra di loro e con i valori ottenuti dal modello isoentropico. Per prima cosa è 
possibile vedere la distribuzione del coefficiente delle perdite secondarie nella Figura 90. 
 

 
 

Figura 90 Grafico del coefficiente delle perdite secondarie 
 
Si vede che, partendo da span 1, l’effetto di tale perdita aumenta gradualmente fino a span 0.5 per 
poi aumentare molto velocemente fino al mozzo, span 0. 
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7.5.1) RISULTATI 
 
Consideriamo inizialmente il rendimento. 
 

 
 

Figura 91 Grafico del rendimento del modello con le sole perdite secondarie con 10 tubi di flusso 
 
Come previsto dal coefficiente della Figura 90 l’effetto di tale perdita si ha maggiormente in 
prossimità del mozzo, per arrivare al bordo superiore in cui l’effetto è limitato e si ha uno 
scostamento limitato dal modello isoentropico. Delle tre analisi si vede un leggero scostamento in 
prossimità del mozzo, da parte della curva nera, con 10 punti, dovuto al numero ridotto di punti che 
non permette di avere una curva dettagliata. La curva blu invece è praticamente sovrapposta a 
quella verde. Passiamo ora la rapporto delle temperature totali. 
 

 
 

Figura 92 Grafico del rapporto delle temperature del modello con le sole perdite secondarie confrontato con i 
valori del modello isoentropico 

 
Anche per questo modello si vede che le curve coincidono perfettamente. 
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Passiamo infine al rapporto delle pressioni totali. 
 

 
 
Figura 93 Grafico del rapporto delle pressioni del modello con le sole perdite secondarie confrontato con i valori 

del modello isoentropico 
 
Non si nota una sostanziale differenza tra le tre curve con i diversi numeri di punti, che risultano 
quindi sovrapposte. Per tale valore l’effetto di tale perdita si ha, come previsto, principalmente 
vicino al mozzo, ma non è molto elevato dato che discosta di poco dalla curva del modello 
isoentropico. 
 
 

7.5.2) CONCLUSIONI 
 
Da tale modello si è visto che l’effetto delle perdite, partendo dal bordo superiore, aumenta andando 
verso il mozzo. La maggior parte dell’effetto di tali perdite si concentra da span 0 fino a span 0.45. 
L’aumento del numero di punti non comporta dei cambiamenti, si ha solo una migliore definizione 
della curva, che comunque è buona già con 10 punti. Tale modello di perdita fornisce dei buoni 
risultati, per cui ne abbiamo validato le espressioni di calcolo. 
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7.6) MODELLO CON LE SOLE PERDITE 
DI ESTREMITÀ 

 
Per ultimo consideriamo il modello con le sole perdite di estremità. Per tale analisi si è scelto di 
considerare una distribuzione parabolica partendo da span 0.7 fino a span 1. Nella fase di sviluppo 
sono stati implementati altri modelli di perdita di estremità che però hanno fornito risultati meno 
soddisfacenti, per questo si è deciso di mantenere tale distribuzione per i calcoli. I risultati degli altri 
modelli confrontati con il modello scelto per l’analisi sono presenti nel paragrafo 7.8. Nella  è 
possibile vedere l’andamento del coefficiente. 
 

   
Figura 94 Grafico del coefficiente delle perdite di estremità 

 
Si vede che tale coefficiente rispecchia l’andamento imposto, cioè parabolico partendo da span 0.7. 
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7.6.1) RISULTATI 
 
Inizialmente consideriamo il rendimento. 
 

 
 

Figura 95 Grafico del rendimento del modello con le sole perdite di estremità confrontato con i valori del 
modello isoentropico 

 
Si ottiene che la perdita influenza solamente la parte superiore dello span. Ed andando verso il 
bordo si ha un aumento rapido dell’effetto e quindi una riduzione del rendimento. L’aumento del 
numero di punti provoca solo un miglioramento nella definizione della curva. Passiamo ora al 
rapporto delle temperature totali. 
 

 
 

Figura 96 Grafico del rapporto delle temperature del modello con le sole perdite di estremità confrontato con i 
valori del modello isoentropico 

 
Anche per questo modello le curve risultano praticamente sovrapposte. Possiamo dire che tale 
valore non dipende dalle perdite. 
 



 96 

Passiamo infine al rapporto delle pressioni totali. 
 

 
 

Figura 97 Grafico del rapporto delle pressioni del modello con le sole perdite di estremità confrontato con i 
valori del modello isoentropico 

 
Si vede che l’effetto si ha solo sul bordo superiore. Il numero maggiore di punti fornisce una 
migliore definizione della curva, in quanto con pochi punti non si riesce a seguire bene la curva 
descritta all’estremità. 
 
 

7.6.2) CONCLUSIONI 
 
Il modello sviluppato per le perdite di estremità fornisce dei risultati che sono in linea con quanto 
ipotizzato in fase di stesura del programma di calcolo. Aumentando il numero di punti è possibile 
avere una descrizione migliore dei dati di interesse in prossimità al bordo superiore soprattutto per il 
rapporto delle pressioni, in cui si deve seguire una curva molto stretta in un ridotto intervallo dello 
span. Il modello fornisce dei risultati continui. Tali risultati validano il modello considerato che  
possibile integrare nel modello con tutte le perdite. 
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7.7) MODELLO CON TUTTE LE 
PERDITE 

 
Dopo aver considerato singolarmente gli effetti delle perdite ed aver validato tali modelli si 
considerano tutte le perdite applicate insieme, in modo da verificare che non ci siano dei problemi 
interconnessi tra le varie perdite. Inoltre è possibile confrontare le curve ottenute dal modello di 
calcolo con quelle ottenuta dall’analisi CFD, per verificare se localmente si ottengono gli stessi 
risultati e capire se il modello di calcolo segue bene la fluidodinamica reale del flusso. infine si 
sono calcolati i valori integrali delle curve del programma di calcolo e sono stati fatti i confronti con 
i valori integrali ottenuti dall’analisi CFD. Anche in questo caso si è considerato di fare dei passaggi 
aumentando il numero di punti e di conseguenza riducendo la dimensione del tubo di flusso. date le 
semplificazioni fatte per implementare le vaie perdite ci si aspetta che il programma non riesca a 
seguire bene l’andamento locale, soprattutto ai bordi, in cui non si riesce, tramite le equazioni, a 
seguire il comportamento fisico reale del flusso. Questo è dovuto principalmente al fatto che si è 
considerata una velocità linearmente distribuita all’ingrasso, tale semplificazione non tiene conto 
dello strato limite e della reale distribuzione delle velocità, nulle ai bordi e man mano crescenti 
andando verso la mezzeria e costanti solo in un tratto centrale del condotto. Per le arie perdite si 
ottengono i coefficienti visti nella Figura 76, nella Figura 80, nella Figura 81, nella Figura 82, nella 
Figura 90 e nella Figura 94. Tali coefficienti vengono uniti per formare il fattore di perdita totale, 
visibile nella Figura 98 e con tale valore ottenere la perdita energetica totale, visibile nella Figura 
99. 
 

 
 

Figura 98 Grafico del fattore di perdita totale 
 
Si nota un andamento a C con un valore notevolmente più alto al bordo superiore rispetto al mozzo 
e con una parte centrale quasi costante. 
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Figura 99 Grafico della perdita energetica totale 
 
Dal fattore di perdita si ricava una perdita totale energetica che varia di poco nel primo tratto e nel 
tratto centrale del condotto, mentre nel tratto superiore subisce un forte aumento. 
 
 

7.7.1) RISULTATI 
 
Consideriamo inizialmente il rendimento. 
 

 
 

Figura 100 Grafico del rendimento del modello con tutte le perdite confrontato con l’analisi CFD 
 
Localmente la curva non rispecchia bene l’andamento ottenuto dall’analisi CFD. Si ha 
corrispondenza tra le curve solo da span 0.1 a span 0.7 e da span 0.95 in poi. In prossimità del 
mozzo il rendimento viene sovrastimato a causa della semplificazione fatta sulla distribuzione della 
velocità lungo il canale. Nel tratto compreso tra span 0.7 e span 0.95 il rendimento viene 
sottostimato. Questo può essere dovuto al calcolo non perfetto della posizione dell’onda d’urto.  
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Infatti, sempre per la semplificazione della distribuzione di velocità si dovrebbe sovrastimare 
l’efficienza in prossimità del bordo superiore, invece vista la sottostima, le due cose si pareggiano e 
si ottiene le vicinanza delle due curve. L’aumento del numero di punti porta solo ad un 
miglioramento trascurabile della definizione della curva. Per verificare l’effetto dello shock è stata 
fatta un’analisi con tutte le perdite annullando solo le perdite di shock e per il rendimento si è 
ottenuto i valori nella Figura 101. 
 

 
 

Figura 101 Grafico del rendimento del modello con tutte le perdite senza shock confrontato con il modello con 
tutte le perdite e con l’analisi CFD 

 
Si nota effettivamente che la curva si avvicina a quella ottenuta dall’analisi CFD, con un’effettiva 
sovrastima del rendimento in corrispondenza del bordo superiore, come detto dovuta alla 
distribuzione di velocità considerata. La discrepanza ancora presente potrebbe essere dovuta alla 
distribuzione delle perdite di estremità. Visti tali risultati si è deciso di provare un modello di 
estremità che distribuisce tale perdita a partire da span 0.9 variando il valore del coefficiente della 
perdita con la radice quadrata dello span. Tale distribuzione risulta una compresa tra quella costante 
e quella lineare. Dalla Figura 102 si vedo i risultati per il rendimento.  
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Figura 102 Grafico del rendimento del modello con tutte le perdite senza shock con l’andamento del coefficiente 
delle perdite di estremità proporzionale alla radice quadrate dello span confrontato con il modello con tutte le 

perdite e con l’analisi CFD 
 
Si vede che in tale modello i risultati risultano migliori in quanto da span 0.7 a span 0.9 ci si 
avvicina al grafico dell’analisi CFD. Si nota però una sovrastima vicino al bordo superiore, si 
potrebbe pensare che in questa zona i modelli precedenti fornissero dei risultati migliori. In realtà, 
nonostante lo scostamento, questo modello segue maggiormente le ipotesi fatte, in quanto in questa 
zona, come al mozzo, non si è considerata la reale velocità in ingresso, ma quella mediata sul 
canale. Quindi è normale che in queste due zone si sovrastimi il rendimento, cosa che prima non 
accadeva. Passiamo ora al rapporto delle temperature totali. 
 

 
 
Figura 103 Grafico del rapporto delle temperature del modello con tutte le perdite confrontato con l’analisi CFD 
 
Localmente la curva non segue bene l’analisi CFD, soprattutto al bordo superiore, in cui il 
programma fornisce un andamento continuo, mentre dall’analisi CFD si ricava un andamento ad S. 
sembra pero che globalmente gli errori locali si compensino. 
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Passiamo infine al rapporto delle pressioni totali. 
 

 
 

Figura 104 Grafico del rapporto delle pressioni del modello con tutte le perdite confrontato con l’analisi CFD 
 
Anche per tale rapporto non si segue bene l’andamento locale, soprattutto al bordo superiore dove si 
ha una sola curvatura, delle due previste dall’analisi CFD. Come per il rendimento è disponibile 
un’analisi con tutte le perdite escluso lo shock. I risultati sono visibili nella Figura 105. 
 

 
 

Figura 105 Grafico del rapporto delle pressioni del modello con tutte le perdite senza shock confrontato con il 
modello con tutte le perdite e con l’analisi CFD 

 
Si ah un avvicinamento della curva a quella dell’analisi CFD. Comunque non si riesce a seguire 
bene l’andamento locale, cioè l’andamento ad S fornito dall’analisi fluidodinamica. 
Infine è possibile vedere i valori integrali per le misure di interesse. 
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RENDIMENTO 
Numero di punti Programma di calcolo Analisi CFD Errore % 

50 0.90 0.89 1.12 
100 0.89 0.89 0 
500 0.89 0.89 0 

RAPPORTO DELLE TEMPERATURE 
Numero di punti Programma di calcolo Analisi CFD Errore % 

50 1.16 1.15 0.87 
100 1.16 1.15 0.87 
500 1.16 1.15 0.87 

RAPPORTO DELLE PRESSIONI 
Numero di punti Programma di calcolo Analisi CFD Errore % 

50 1.58 1.56 1.28 
100 1.58 1.56 1.28 
500 1.58 1.56 1.28 

 
Da questa tabella si vede che i risultati integrali sono molto buoni, rimanendo sull’1 percento di 
errore. Si vede anche che per il rendimento l’aumento del numero di punti permette un calcolo 
migliore del valore integrale ed annulla l’errore, mentre per i due rapporti non si ha differenza e 
l’errore rimane stabile. Per vedere meglio il miglioramento nel calcolo del valore integrale 
bisognerebbe considerare un numero maggiore di cifre significative. 
 
 

7.7.2) CONCLUSIONI 
 
Si verifica che il programma di calcolo funziona, in quanto fornisce dei risultati integrali molto 
buoni. Si hanno anche dei buoni andamenti locali. Per ottenere degli andamenti locali molto buoni 
od ottimi bisognerebbe riconsiderare la distribuzione di velocità, tenendo conto degli effetti reali, e 
cioè del rallentamento della corrente dovuto alla parete, con l’annullamento della velocità in parete. 
Inoltre si potrebbe migliorare il metodo di calcolo della posizione dell’onda d’urto in modo da 
ottenere dei valori degli angoli aggiuntivi per il calcolo migliori. Infine si potrebbe trovare un modo 
per ridistribuire le perdite di estremità, o implementare un modello in grado di calcolare, dove 
necessario e per ogni singolo tubo di flusso, il valore corrispondente, e non ricavando un valore per 
poi distribuirlo. Queste modifiche comunque sono necessarie solo nel caso di voler ottenere delle 
distribuzioni locali che siano praticamente identiche a quelle dell’analisi CFD, visto che comunque 
quelle ottenute si avvicinano già abbastanza.  
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7.8) MODELLI ALTERNATIVI DELLE 
PERDITE DI ESTREMITÀ 

 
Durante la fase di stesura del programma di calcolo, si sono dovute considerare delle 
semplificazioni nell’utilizzo delle varie formule, soprattutto per le formulazioni delle varie perdite. 
Una di queste riguardava la perdita per gioco di estremità. Nel passaggio dal programma originale, 
con un solo tubo di flusso lungo il canale, a quello con un numero di tubi di flusso arbitrario, 
definibile dall’utilizzatore del codice che va da un minimo di uno fino all’infinito, con relativi tempi 
di calcolo infiniti, si ha la problematica del calcolo di tale parametro. Nel modello originale si 
considerava di valutare il valore delle perdite per gioco di estremità considerando l’intero canale, 
ottenendo un unico valore della perdita, considerato globale ed applicato in mezzeria. Si sa però 
che, dato anche il nome, tale perdita non agisce in mezzeria dello span ma all’estremità. Nel nostro 
caso, con il solo rotore agisce solo al bordo superiore, se avessimo avuto anche lo statore si avrebbe 
avuto tale perdita anche al mozzo. Nel passaggio ad un numero di tubi di flusso arbitrario vista 
l’impossibilità di calcolare un singolo valore per ogni tubo di flusso in prossimità del bordo 
superiore, e non sapendo a priori fino a dove si estendeva il suo effetto si è deciso di mantenere in 
parte il metodo di calcolo applicato in precedenza. Si è deciso cioè di calcolare un unico valore 
della perdita, considerato globale, su di un unico tubo di flusso nel canale e di distribuire tale valore 
in prossimità del bordo superiore ed in modo che l’integrale della distribuzione sia pari al valore 
globale. La scelta del punto in cui iniziare a distribuire tale perdita e l’andamento da seguire è stata 
fatta a ragion di logica. Dato che il gioco d’estremità è ridotto si è scelto di andare dallo span 0.7 
fino ad 1 con un andamento parabolico, in quanto gli effetti aumentano velocemente, molto più che 
linearmente, spostandosi verso il bordo superiore del condotto. Prima di scegliere tale andamento 
per effettuare le successive analisi per ottenere i risultati desiderati per questa tesi, son0o stati 
comunque sviluppati altri modelli di perdita, variando il punto di inizio e variando l’andamento. 
Inizialmente si è pensato ad un andamento costante a partire da span 0.8, dato che risulta essere la 
distribuzione più semplice che si possa pensare senza considerare che è la più semplice da 
sviluppare. Il passo successivo è stato quello di considerare un andamento lineare, sempre da span 
0.8 in poi. Infine si è passati all’andamento parabolico, che risulta più complesso da sviluppare, 
partendo prima da span 0.7, che è quello che viene usato nei calcoli, per poi spostare il punto di 
inizio sia verso il mozzo che verso il bordo superiore. Si considera quindi l’inizio a span 0.5, a span 
0.6 ed a span 0.8. Nei paragrafi seguenti sono rappresentati i confronti tra il modello usato e quelli 
implementati ma scartati sia nel caso delle sole perdite di estremità, che nel caso di tutte le perdite. 
Non sono stati presi in considerazione i rapporti di temperatura nel riferimento assoluto in quanto le 
perdite non influenzano tali valori e quindi la variazione del modello delle perdite di estremità non 
provoca nessuna variazione. 
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7.8.1) DISTRIBUZIONE COSTANTE DA 0.8 IN POI 
 
Consideriamo inizialmente una distribuzione costante da span 0.8. Tale distribuzione è visibile nel 
seguente grafico. 
 

 
 

Figura 106 Distribuzione delle perdite di estremità lungo lo span 
 
Di seguito sono presentati i vari confronti sia nel modello con le sole perdite di estremità che nel 
modello con tutte le perdite. 
 
 

7.8.1.1) SOLO PERDITE DI ESTREMITÀ 
 
In questo caso consideriamo il modello con le sole perdite di estremità. Nei grafici c’è il confronto 
tra il modello usato nell’analisi, quello parabolico da 0.7 in poi, che è rappresentato dalle curve in 
fucsia, il modello che stiamo considerando per il confronto, le curve in blu, ed il modello 
isoentropico, le curve in rosso. Sono disponibili i grafici del rendimento e del rapporto delle 
pressioni nel riferimento assoluto. Non si è considerato il rapporto delle temperature in entrambi i 
riferimenti in quanto non dipendono dalle perdite e quindi un diverso modello di perdite di 
estremità non provoca variazioni dei risultati. I grafici visualizzano solo la parte che viene 
modificata, cioè, in questo caso, da span 0.7 in poi. 
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Figura 107 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Si vede che si ha un salto del rendimento in prossimità dello span 0.8 ed andando verso il bordo 
superiore l’effetto della perdita cala. L’effetto non risulta rispettare il comportamento reale. 
Consideriamo ora il rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 108 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Anche per il rapporto di pressione si vede che la distribuzione non rispecchia il comportamento 
reale. Si vede che dopo span 0.8 la curva è parallela a quella del modello isoentropico.  
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7.8.1.2) TUTTE LE PERDITE 
 
Consideriamo ora il modello con tutte le perdite. È possibile verificare il cambiamento nell’intera 
analisi dovuto alla modifica del semplice modello di perdite di estremità. Le curve in blu 
rappresentano i valori del modello da confrontare, le curve in fucsia mostrano i valori dell’analisi in 
cui si usa il modello di perdite di estremità parabolico con inizio a span 0.8, le curve rosse invece 
mostrano i valori ricavati dall’analisi CFD. 
 

 
 

Figura 109 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Si vede che il grafico mantiene un andamento non associabile al comportamento reale. Nel primo 
tratto il rendimento viene sottostimato, nel secondo tratto il rendimento viene sovrastimato. Se si 
dovesse calcolare l’andamento dell’intero condotto magari queste due parti si compensano. 
Consideriamo ora il rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 110 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
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Si vede che per questo rapporto l’andamento non rispecchia il comportamento reale. La 
discontinuità è elevata, ed il rapporto è elevato all’estremità. 
 
 

7.8.1.3) CONCLUSIONI 
 
Il modello risulta semplice da sviluppare, però sia nel caso delle sole perdite di estremità che nel 
caso di tutte le perdite, i risultati sono molto diversi rispetto a quelli del modello parabolico da 0.8 
in poi e molto diverso rispetto a quello che ci si può aspettare dal comportamento reale. 
 
 

7.8.2) DISTRIBUZIONE LINEARE DA 0.8 IN POI 
 
Consideriamo ora di passare ad un modello più complesso. Dal modello precedente si considera un 
andamento costante da span 0.8. In questo caso si ha che la perdita aumenta andando verso il bordo 
superiore del condotto. L’andamento è visibile di seguito. 
 

 
 

Figura 111 Distribuzione delle perdite di estremità lungo lo span 
 
Consideriamo ora i valori ottenuti dai modelli con le sole perdite di estremità e con tutte le perdite. 
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7.8.2.1) SOLO PERDITE DI ESTREMITÀ 
 

In questo caso consideriamo il modello con le sole perdite di estremità. Nei grafici c’è il confronto 
tra il modello usato nell’analisi, quello parabolico da 0.7 in poi, che è rappresentato dalle curve in 
fucsia, il modello che stiamo considerando per il confronto, le curve in blu, ed il modello 
isoentropico, le curve in rosso. Sono disponibili i grafici del rendimento e del rapporto delle 
pressioni nel riferimento assoluto. Non si è considerato il rapporto delle temperature in entrambi i 
riferimenti in quanto non dipendono dalle perdite e quindi un diverso modello di perdite di 
estremità non provoca variazioni dei risultati. I grafici visualizzano solo la parte che viene 
modificata, cioè, in questo caso, da span 0.7 in poi. 
 

 
 

Figura 112 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 

L’andamento in questo caso si avvicina di più a quello considerato per le analisi svolte, cioè 
parabolico da span 0.8 in poi. Il comportamento sembra più vicino a quello reale. Consideriamo ora 
il rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 113 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Anche per il rapporto delle pressioni l’andamento sembra avvicinarsi di più al comportamento reale. 
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7.8.2.2) TUTTE LE PERDITE 
 
Consideriamo ora il modello con tutte le perdite. È possibile verificare il cambiamento nell’intera 
analisi dovuto alla modifica del semplice modello di perdite di estremità. Le curve in blu 
rappresentano i valori del modello da confrontare, le curve in fucsia mostrano i valori dell’analisi in 
cui si usa il modello di perdite di estremità parabolico con inizio a span 0.8, le curve rosse invece 
mostrano i valori ricavati dall’analisi CFD. 
 

 
 

Figura 114 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Considerando tutte le perdite non si vede molta differenza tra il modello che stiamo confrontando e 
quello usato nelle analisi. Consideriamo ora il rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 115 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Anche per il rapporto delle pressioni non si ha molta differenza tra i due modelli sotto confronto. 
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7.8.2.3) CONCLUSIONI 
 
Questo andamento rispecchia maggiormente il comportamento reale e non discosta di molto dal 
modello utilizzato. Si è scelto di usare nelle analisi il modello parabolico, in quanto è di un ordine 
superiore rispetto a quello lineare, comunque era una buona approssimazione. 
 
 

7.8.3) DISTRIBUZIONE PARABOLICA DA 0.5 IN 
POI 

 
Consideriamo ora un andamento di grado superiore, quindi parabolico. Si considera di estendere la 
zona di interesse della perdita partendo da span 0.5. 
 

 
 

Figura 116 Distribuzione delle perdite di estremità lungo lo span 
 
Vediamo ora il comportamento per il modello di estremità e con tutte le perdite. 
 
 

7.8.3.1) SOLO PERDITE DI ESTREMITÀ 
 
In questo caso consideriamo il modello con le sole perdite di estremità. Nei grafici c’è il confronto 
tra il modello usato nell’analisi, quello parabolico da 0.7 in poi, che è rappresentato dalle curve in 
fucsia, il modello che stiamo considerando per il confronto, le curve in blu, ed il modello 
isoentropico, le curve in rosso. Sono disponibili i grafici del rendimento e del rapporto delle 
pressioni nel riferimento assoluto. Non si è considerato il rapporto delle temperature in entrambi i 
riferimenti in quanto non dipendono dalle perdite e quindi un diverso modello di perdite di 
estremità non provoca variazioni dei risultati. I grafici visualizzano solo la parte che viene 
modificata, cioè, in questo caso, da span 0.5 in poi. 
 



 111 

 
 

Figura 117 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Si vede che la perdita viene distribuita più gradualmente nello span in quanto si ha una zona 
maggiore su cui distribuire tale perdita. Consideriamo ora il rapporto delle pressioni nel riferimento 
assoluto. 
 

 
 

Figura 118 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Per questo valore si vede che, vista l’elevata zona su cui viene distribuita la perdita, non si presenta 
il classico ricciolo al bordo superiore. 
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7.8.3.2) TUTTE LE PERDITE 
 
Consideriamo ora il modello con tutte le perdite. È possibile verificare il cambiamento nell’intera 
analisi dovuto alla modifica del semplice modello di perdite di estremità. Le curve in blu 
rappresentano i valori del modello da confrontare, le curve in fucsia mostrano i valori dell’analisi in 
cui si usa il modello di perdite di estremità parabolico con inizio a span 0.8, le curve rosse invece 
mostrano i valori ricavati dall’analisi CFD. 
 

 
 

Figura 119 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Si vede che nella prima parte il modello in esame è simile a quello considerato per le analisi, al 
bordo superiore però la differenza si fa sentire. Consideriamo ora il rapporto delle pressioni nel 
riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 120 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Anche per il rapporto delle pressioni si vede l’andamento è simile, solo che manca il classico 
ricciolo alla sommità. 
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7.8.3.3) CONCLUSIONI 
 
Questo modello risulta buono, solo che le perdite risultano troppo distribuite e non si vede il reale 
comportamento in prossimità del bordo superiore, in cui la perdita è inferiore a quella reale. 
 
 

7.8.4) DISTRIBUZIONE PARABOLICA DA 0.6 IN 
POI 

 
Consideriamo allora di avvicinarsi al bordo superiore dello span ed al modello utilizzato per le 
analisi. Si passa allora al modello che parte da span 0.6. 
 

 
 

Figura 121 Distribuzione delle perdite di estremità lungo lo span 
 
Consideriamo ora il modello con le sole perdite di estremità ed il modello con tutte le perdite. 
 
 

7.8.4.1) SOLO PERDITE DI ESTREMITÀ 
 
In questo caso consideriamo il modello con le sole perdite di estremità. Nei grafici c’è il confronto 
tra il modello usato nell’analisi, quello parabolico da 0.7 in poi, che è rappresentato dalle curve in 
fucsia, il modello che stiamo considerando per il confronto, le curve in blu, ed il modello 
isoentropico, le curve in rosso. Sono disponibili i grafici del rendimento e del rapporto delle 
pressioni nel riferimento assoluto. Non si è considerato il rapporto delle temperature in entrambi i 
riferimenti in quanto non dipendono dalle perdite e quindi un diverso modello di perdite di 
estremità non provoca variazioni dei risultati. I grafici visualizzano solo la parte che viene 
modificata, cioè, in questo caso, da span 0.6 in poi. 
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Figura 122 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Per la curva del rendimento le due distribuzioni sono vicine, con uno scambio, intersezione delle 
due. Consideriamo ora il rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 123 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Anche per il rapporto delle pressioni le due curve sono vicine, al bordo superiore ci si avvicina al 
ricciolo del modello usato per le analisi. 
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7.8.4.2) TUTTE LE PERDITE 
 
Consideriamo ora il modello con tutte le perdite. È possibile verificare il cambiamento nell’intera 
analisi dovuto alla modifica del semplice modello di perdite di estremità. Le curve in blu 
rappresentano i valori del modello da confrontare, le curve in fucsia mostrano i valori dell’analisi in 
cui si usa il modello di perdite di estremità parabolico con inizio a span 0.8, le curve rosse invece 
mostrano i valori ricavati dall’analisi CFD. 
 

 
 

Figura 124 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Con tutte le perdite, la differenza nel rendimento è meno visibile, comunque in prossimità del bordo 
superiore si ha ancora un certo scostamento, anche con i valori della CFD. Consideriamo ora il 
rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 125 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Anche per il rapporto delle pressioni non si riesce a seguire l’andamento a ricciolo al bordo 
superiore. 
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7.8.4.3) CONCLUSIONI 
 
Ci si avvicina sempre più al comportamento che ci si aspetta nella realtà. Comunque la perdita 
viene distribuita ancora su un tratto troppo grande dello span. 
 
 

7.8.5) DISTRIBUZIONE PARABOLICA DA 0.8 IN 
POI 

 
Consideriamo ora di passare oltre il punto considerato dal modello delle analisi, per distribuire la 
perdita su di un tratto più piccolo e più prossimo al bordo superiore. 
 

 
 

Figura 126 Distribuzione delle perdite di estremità lungo lo span 
 
Analizziamo il modello con le sole perdite di estremità e del modello con tutte le perdite. 
 
 

7.8.5.1) SOLO PERDITE DI ESTREMITÀ 
 
In questo caso consideriamo il modello con le sole perdite di estremità. Nei grafici c’è il confronto 
tra il modello usato nell’analisi, quello parabolico da 0.7 in poi, che è rappresentato dalle curve in 
fucsia, il modello che stiamo considerando per il confronto, le curve in blu, ed il modello 
isoentropico, le curve in rosso. Sono disponibili i grafici del rendimento e del rapporto delle 
pressioni nel riferimento assoluto. Non si è considerato il rapporto delle temperature in entrambi i 
riferimenti in quanto non dipendono dalle perdite e quindi un diverso modello di perdite di 
estremità non provoca variazioni dei risultati. I grafici visualizzano solo la parte che viene 
modificata, cioè, in questo caso, da span 0.7 in poi. 
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Figura 127 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Tale curva sembra rappresentare meglio il comportamento reale in prossimità del bordo rispetto al 
modello usato nelle analisi. Consideriamo ora il rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 128 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Per il rapporto delle pressioni sembra che tale modello sviluppi un ricciolo al bordo maggiore 
rispetto a quello creato dal modello usato nell’analisi. 
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7.8.5.2) TUTTE LE PERDITE 
 

Consideriamo ora il modello con tutte le perdite. È possibile verificare il cambiamento nell’intera 
analisi dovuto alla modifica del semplice modello di perdite di estremità. Le curve in blu 
rappresentano i valori del modello da confrontare, le curve in fucsia mostrano i valori dell’analisi in 
cui si usa il modello di perdite di estremità parabolico con inizio a span 0.8, le curve rosse invece 
mostrano i valori ricavati dall’analisi CFD. Si vuole verificare che le perdite maggiori ottenute al 
bordo superiore non siano eccessive, tali da creare problemi al programma con le intere perdite. 
 

 
 

Figura 129 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 

Si vede infatti che il la curva segue bene quella dell’analisi CFD fino in prossimità al bordo 
superiore dove i valori svario nano, andando addirittura a fornire una soluzione immaginaria di cui 
si grafica solo la parte reale che risulta essere molto elevata. Consideriamo ora il rapporto delle 
pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 130 Confronto del rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Si vede che fino in prossimità del bordo superiore la curva non è molto discorde all’analisi CFD. Al 
bordo superiore si ottengono dei valori immaginari. 
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7.8.5.3) CONCLUSIONI 
 
Il modello sarebbe migliore fino in prossimità del bordo superiore. Si ottengono delle distribuzioni 
che assomigliano di più a quelle dell’analisi CFD. Il problema si ha in prossimità del bordo 
superiore in cui le perdite totali risultano eccessive a causa di valori troppo elevati delle perdite di 
estremità. Tale valore eccessivo rende immaginaria la soluzione e rende impossibile l’utilizzo di 
tale modello di distribuzione della perdita.  
 
 

7.8.6) CONCLUSIONI GENERALI SUI DIVERSI 
MODELLI DI PERDITA DI ESTREMITÀ  

 
Si vede che si potrebbe usare il modello di perdite di estremità con andamento lineare, in quanto si 
ottengono dei buoni risultati con un modello più semplice. Il modello con la distribuzione costante 
risulta troppo semplice ed i risultati infatti risento di tale semplicità del modello. Per i modelli con 
andamento parabolico il migliore è quello che viene poi considerato per l’analisi, in quanto si 
avvicina molto ai valori dell’analisi CFD senza fornire dei valori delle perdite eccessivi tali da 
creare problemi al programma di calcolo. Nel caso si inizi a distribuire la perdita prima dello span 
0.7, l perdite vengono distribuite su una zona troppo vasta e non si riesce a seguire bene 
l’andamento in prossimità del bordo superiore. Per l’unico modello in cui si va oltre lo 0.7 dello 
span si hanno dei buoni andamenti, rispetto all’analisi CFD. Si pensa, dal modello con le sole 
perdite di estremità, che i valori rispecchino maggiormente il comportamento reale, questo però si 
vede che in parte è vero nel modello con tutte le perdite, in quanto fino in prossimità al bordo 
superiore effettivamente segue meglio la curva dell’analisi CFD, mentre al bordo superiore il valore 
è talmente elevato che il programma inizia a fornire dei numeri immaginari per i valori di interesse, 
di cui si grafica solo la parte reale, che risulta essere molto elevata. 
 
 

7.9) CONFRONTI 
 
È possibile fare dei confronti tra i vari modelli. Consideriamo quindi i risultati ottenuti per i modelli 
isoentropico, con tutte le perdite e con ogni perdita presa singolarmente. I risultati si ottengono da 
un’analisi fatta con 100 punti lungo lo span. Tali confronti vengono presentati sotto forma di 
grafico per favorirne la comprensione. I confronti si effettuano sul rendimento, sul rapporto di 
temperature nei due riferimenti e sul rapporto di pressione sui due riferimenti. Ad ogni modello 
viene fornito un colore di curva sul grafico. In azzurro chiaro sono rappresentate le curve del 
modello isoentropico, in verde quelle del modello con tutte le perdite, in blu quelle del modello con 
le sole perdite di shock, in rosso quelle del modello con le sole perdite di estremità, in nero quelle 
del modello con le sole perdite di profilo ed in fucsia quelle del modello con le sole perdite 
secondarie. Per prima cosa analizziamo il rendimento. 
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Figura 131 Confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Per descrivere in dettaglio tale grafico è opportuno fare un ingrandimento, scindendo in due le 
curve. 
 

 
 

Figura 132 Ingrandimento del grafico del confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Nella prima metà del canale si nota come il rendimento del modello con tutte le perdite non sia 
quello che fornisce il rendimento minore, ma il modello con le sole perdite secondarie e con le sole 
perdite di profilo forniscano dei valori inferiori. Questo non ha valenza pratica e ci fa capire che 
nella prima parte dello span i risultati ottenuti devo essere considerati con cautela. Si nota anche che 
la curva del modello con solo le perdite di estremità coincide con quella del modello isoentropico. 
 
 
 
 
 



 121 

 
 

Figura 133 Ingrandimento del grafico del confronto del rendimento per i vari modelli considerati 
 
Nella seconda parte dello span si nota invece come il modello con tutte le perdite risulti essere 
quello che fornisce i valori minori del rendimento. Si nota anche che la curva del modello con le 
cole perdite di estremità si distacca da quella del modello isoentropico, mentre quella del modello 
con le sole perdite secondarie tende a quella del modello isoentropico. Passiamo ora al rapporto di 
temperatura nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 134 Confronto del rapporto di temperatura nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Si vede che le curve coincidono. Come si era intuito in precedenza, dai vari modelli, il rapporto 
delle temperature nel riferimento assoluto non è influenzato dalle perdite. 
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Passiamo ora al rapporto delle pressioni nel riferimento assoluto. 
 

 
 

Figura 135 Confronto del rapporto di pressione nel riferimento assoluto per i vari modelli considerati 
 
Da tale grafico si nota che nella prima metà del canale le curve non discostano di molto, mentre 
nella seconda metà le curve assumono anche dei valori molto diversi. Per questo è necessario 
effettuare un ingrandimento di tale grafico. 
 

 
 
Figura 136 Ingrandimento del grafico del confronto del rapporto di pressione nel riferimento assoluto per i vari 

modelli considerati 
 
Nella prima metà effettivamente le curve sono molto vicine. Si nota che la curva del modello con 
tutte le perdite fornisce i valori più bassi, la curva delle perdite secondarie tende ad avvicinarsi a 
quella del modello isoentropico e quella delle perdite di profilo passa dall’essere prossima alla 
curva delle perdite secondarie all’essere prossima alla curva con tutte le perdite. 
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Figura 137 Ingrandimento del grafico del confronto del rapporto di pressione nel riferimento assoluto per i vari 

modelli considerati 
 
Nella seconda metà si ha che in ogni caso la curva con tutte le perdite fornisce i valori più bassi. Si 
nota la curva delle perdite di shock che si allontana da quella isoentropica, la vicinanza della curva 
delle perdite secondarie con quella isoentropica e la forma caratteristica della curva delle perdite di 
estremità. 
 
 

7.9.1) CONCLUSIONI 
 
Tali confronti sono utili per capire se ci sono delle problematiche con i vari modelli e quali siano le 
perdite di maggiore rilievo. Dai confronti si è ottenuto che per il rendimento fino allo 0.5 dello span 
il massimo delle perdite non si ha con il modello con tutte le perdite. Fino a 0.05 il modello che 
fornisce le maggiori perdite è quello con le perdite secondarie, seguito da quello con le perdite di 
profilo, questi due si scambiano poi fino a 0.5. Oltre lo 0.5 le perdite maggiori sono date dal 
modello con tutte le perdite seguito dal modello con le perdite di profilo seguite poi fino allo 0.85 
dalle perdite di shoch oltre lo 0.85 da quelle di estremità. Per il rapporto delle temperature totali nel 
riferimento assoluto non si hanno differenze tra le vari curve, le perdite non influiscono in tal senso. 
Per il rapporto di pressione le perdite maggiori sono date dal modello con tutte le perdite, come ci si 
aspetta. Nel caso del riferimento assoluto le curve sono molto vicine fino a span 0.3, da 0.3 a 0.7 si 
discostano ma restano pur sempre vicine, mentre oltre span 0.7 divergono. Si nota che le perdite 
maggiori fino a span 0.05 sono quelle secondarie seguite da quelle di profilo, che poi si scambiano 
fino allo 0.5 dello span dallo 0.5 in poi le perdite di profilo sono le maggiori, seguite fino allo 0.84 
dalle perdite di shoch e poi dalle perdite di estremità. Si è capito che non c’è una perdita maggiore 
in tutto il tubo di flusso ma che dipende dalla posizione in cui viene considerata. È molto strano che 
per il rendimento fino a span 0.5 i valori minori non siano dovuti al modello con tutte le perdite. 
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