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Capitolo 1 

Oggetto della tesi 

 

1.1 Descrizione e impiego 

La presente tesi da me sviluppata ha come obiettivo principale lo studio di 

una soluzione motoristica per velivoli ultraleggeri senza pilota denominati 

UAV (unmanned aerial vehicle). Essendo noto a priori l’utilizzo in ambito 

civile, si cercherà di studiare un propulsore che non necessiti di 

manutenzione costante, che utilizzi soluzioni semplici ed economiche e che 

abbia comunque un’ elevata affidabilità.  

1.2 Obiettivi 

Partendo da quanto già esposto nell’introduzione emergono quelle che 

saranno le linee guida di questo studio: 

 Motore di ridotto ingombro, così da poter essere installato su velivolo 

ultraleggero senza pilota. 

 Costo di produzione contenuto che consenta di non aumentare il 

prezzo di vendita per successive sostituzioni. 

 Ridotta manutenzione. 

 Utilizzo del minor numero possibile di componenti per aumentare 

l’affidabilità complessiva. 

 Utilizzo di un carburante con alto “punto d’infiammabilità” per 

garantire una sicurezza elevata visto il futuro utilizzo in ambito civile.  
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1.3 Specifiche 

Tenendo conto degli obiettivi da raggiungere, di seguito sono elencate le 

specifiche tecniche del motore progettato.  

 Motore due tempi Diesel 

La motivazione per la scelta del motore due tempi è duplice. La prima 

riguarda la semplicità di funzionamento del motore. Un motore a 

combustione interna due tempi è composto da meno componenti 

meccanici rispetto ad un quattro tempi. La conseguenza di ciò è  

un’ affidabilità maggiore. In secondo luogo, la scelta è ricaduta sul due 

tempi in quanto la sua semplicità intrinseca lo rende economico e 

facilmente manutenibile.  

Si è optato per un’alimentazione Diesel in quanto il “punto 

d’infiammabilità” del combustibile Diesel è più alto rispetto a quello 

della benzina. 

 

CATEGORIA COMBUSTIBILE TEMPERATURA 

A Benzina, Alcoli Ti < 21 °C 

B Gasolio 21 °C< Ti  <65 °C 

C Glicerine, Bitume Ti > 65 °C 

 

 Otteniamo così una maggiore sicurezza durante l’esercizio in ambito 

civile.  

 Sistema di alimentazione lamellare 

E’ stato scelto come sistema di alimentazione uno di tipo lamellare in 

quanto il disco rotante è una soluzione superata, ed uno ad iniezione 

avrebbe richiesto un investimento economico troppo elevato (oltre alla 

elevata complessità del sistema). 
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 Sezioni di lavaggio e di scarico  comandate esclusivamente dal 

pistone 

Siamo in assenza, quindi, di un sistema di distribuzione complicato e 

di delicata lubrificazione. 

 

 Numero di giri massimo pari a 10000 rpm 

 

 Rapporto di compressione superiore a 24:1  

Lavorando con un combustibile come il diesel è necessario avere un 

elevato rapporto di compressione affinché si riesca a garantire una 

buona combustione. 

 

 Lubrificazione a perdere mediante gasolio 

Non è stato inserito nessun sistema di lubrificazione in quanto il 

gasolio commerciale contiene  lo 0,2% d’olio che garantisce una 

buona lubrificazione. 

 Sistema di scarico 

Per ridurre al minimo i costi di produzione è stato scelto un sistema di 

scarico che minimizzi l’impiego di materiali e lavorazioni.  

In sostituzione al classico sistema di scarico ad espansione utilizzato 

sui motori due tempi, si è preferito l’utilizzo di un disco rotante 

opportunamente progettato. Quest’ultimo è in grado di riprodurre le 

stesse funzioni di una normale espansione, riducendo però i costi ed il 

peso complessivo.  
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Capitolo 2 

Il motore Diesel due tempi 

 

2.1 Introduzione 

Fin dall’inizio degli anni Novanta, numerosi tentativi sono stati fatti per applicare 

il ciclo a due tempi ai motori Diesel veloci: si ricordano ad esempio i prototipi 

automobilistici realizzati da Toyota, Yamaha e AVL; nel campo aeronautico vi 

sono addirittura già alcuni esemplari in commercio. La superiorità del Diesel due 

tempi rispetto al quattro tempi è ormai accertata in termini di rapporto 

peso/potenza ed emissioni di NO
x
; qualche dubbio sussiste, tuttavia, per quello 

che riguarda il consumo specifico e le emissioni di particolato. 

 

2.1.2 Generalità 

Partiamo quindi dall’analisi delle principali caratteristiche di un motore Diesel 

quattro tempi, per poi arrivare alla trattazione del motore Diesel due tempi.  

 I motori  Diesel sono denominati anche motori ad accensione spontanea, 

caratteristica che li differenzia dai 

motori a ciclo Otto, i quali invece sono 

motori ad accensione comandata. 

Il ciclo ideale che meglio approssima il 

comportamento di un motore Diesel 

quattro tempi è il ciclo Sabathè. 

In figura 2.1 è riportato il diagramma 

reale, detto ciclo indicato: esso riporta 

l’andamento della pressione al variare 

del volume o dell’angolo di manovella. 

Quest’ultimo è misurato con uno 

strumento chiamato indicatore. 

Figura 2.1 
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Nel grafico l’area colorata in rosso riproduce il lavoro utile; l’area in azzurro, il 

lavoro di pompaggio. 

Osservando l’immagine, si nota che la valvola d’aspirazione si apre con un certo 

anticipo prima del P.M.S. e chiude con un certo ritardo esattamente nel punto C, 

dove si raggiunge circa la pressione ambiente. 

Nel punto D viene iniettato il combustibile: la pressione diventa tale da innescare 

la combustione, quindi aumenta rapidamente, fino a che il pistone raggiunge il 

P.M.S. e comincia la fase di espansione. 

L’espansione termina nel punto E, prima del P.M.I., quando la valvola di scarico 

viene aperta: inizia, perciò, la fase di scarico che si conclude in G (si può notare 

come nell’intervallo da B a G le valvole siano entrambe  aperte, si ha il così detto 

incrocio). 

 

2.1.1 Aspirazione 

Nella fase d’aspirazione si verificano numerose perdite dovute alla progettazione 

e al funzionamento del ciclo. Elenchiamo in seguito quelle che hanno più rilievo: 

- perdite per attrito incontrate dal fluido nel sistema di aspirazione, le quali 

dipendono dalla forma e dalle dimensioni dei condotti che creano una 

depressione, provocando un’ulteriore diminuzione della densità di carica 

- presenza di gas residui rimasti nel cilindro, che espandendosi ritardano 

l’inizio dell’ammissione 

- riscaldamento della carica aspirata operato dalle pareti del cilindro e dei 

condotti di aspirazione che riduce la densità dell’aria aspirata 

- le fasi di ricambio sono influenzate dai fenomeni di risonanza provocati 

dall’apertura simultanea delle valvole di aspirazione e scarico 

Le perdite di carico nei condotti di aspirazione sono proporzionali direttamente 

alla lunghezza dei condotti, quadraticamente rispetto alla velocità e inversamente 

rispetto al diametro degli stessi. 
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Perciò, per non ridurre eccessivamente il rendimento volumetrico, è necessario 

studiare con particolare cura i condotti. 

La massa d’aria effettivamente aspirata Ma vale: 

acva VM   

 

dove: Vc = cilindrata 

 ηv = rendimento volumetrico 

 ρa = densità dell’aria in ingresso 

L’influenza dei vari fattori sul rendimento volumetrico sono:  

ηv  aumenta se : aumenta il rapporto di compressione 

                          aumenta la pressione 

                          aumenta la temperatura di aspirazione 

ηv  diminuisce se : aumenta la pressione dei gas residui 

                               aumento della temperature dovuto all’attrito della carica       

All’aumentare del regime di rotazione il rendimento volumetrico prima aumenta 

e poi diminuisce, in quanto gli istanti di apertura e chiusura delle valvole 

vengono scelti in modo da favorire l’utilizzazione del motore a un regime 

intermedio. 

Per costruire un ciclo previsto, utile alla progettazione del motore, si riportano in 

seguito la temperatura e la pressione al termine della fase di aspirazione: 

 

T

T

p

T

p

pp

T

a

a
v

r

r

avr



















1

1

1

1

1  

 



Capitolo 2: IL MOTORE DIESEL DUE TEMPI 

 

 

7 

 
















aa

r

a

va
T

T

p

p

T

T
pp 11

1
1

1

'

1







 

 

dove: ρ = rapporto di compressione geometrico (con la simbologia di figura 2.1 

vale (Vp+V0)/V0) 

ρ’ = rapporto di compressione effettivo o utile (con la simbologia di figura 

2.1 vale Vc/V0) 

 pr, Tr = pressione e temperatura di scarico 

 pa, Ta = pressione e temperatura di aspirazione 

 δT = valore correttivo (per motori sovralimentati può essere posto uguale 

a zero) 

 

2.1.2 Compressione 

A tale fase può essere assegnata una trasformazione assimilabile a una 

politropica con esponente variabile; tuttavia, per semplificare i calcoli, viene 

assunto un valore medio ricavato da dati sperimentali. 

La pressione e la temperatura al punto 2 valgono rispettivamente: 

 

cn
pp '12    

1

12 '


 cn
TT   

 

L’esponente nc dipende dal rapporto tra la superficie di scambio ed il volume del 

cilindro, dal tipo di raffreddamento e dal regime di rotazione: aumentando 

quest’ultimo parametro, si riduce il tempo di scambio e il motore tende a 

diventare adiabatico, perciò nc diminuisce. 

Come valore di riferimento per un motore Diesel nc può variare tra 1,32 – 1,38. 
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2.1.3 Combustione 

La fase di combustione avviene provocando un repentino aumento della 

temperatura e della pressione nella camera di combustione. 

Nei motori Diesel, solitamente, avviene una combustione di tipo diffusivo, nel 

momento in cui, essendo già iniziata la combustione, continua a essere iniettato il 

combustibile: tale tipo di combustione è caratteristica di miscele eterogenee di 

combustibile e comburente che vengono a contatto sotto circostanze favorevoli. 

E’ questo il caso in cui il combustibile venga finemente polverizzato in aria 

fortemente riscaldata: il vapore che si forma sulla superficie delle goccioline, si 

diffonde nell’aria che le circonda formando una miscela combustibile che poi 

brucia velocemente. 

Come già detto, i Diesel sono caratterizzati dall’applicazione della combustione 

diffusiva, la quale è ottenuta iniettando il combustibile liquido attraverso gli 

iniettori nell’aria fortemente riscaldata dalla compressione. 

L'iniettore è costituito da una valvola meccanica o elettromagnetica, che regola 

l'afflusso di carburante, e da un polverizzatore, che lo immette nella camera di 

combustione nebulizzandolo, così da massimizzarne il contatto con l'aria. 

Il controllo della quantità di combustibile inviata a ciascun iniettore può essere di 

tipo meccanico o elettronico. 

Ai nostri giorni l'elettronica nei motori a combustione interna è diventata 

indispensabile, appunto perché è la centralina elettronica che, attraverso la 

gestione di sensori e l'acquisizione dei dati, rileva le grandezze caratteristiche del 

funzionamento del motore. 

Questa interviene poi, opportunamente, attraverso comandi elettromagnetici per 

migliorarne il funzionamento, aumentarne il rendimento e diminuirne l'emissione 

di sostanze tossiche altamente inquinanti. 

L’iniezione del combustibile inizia prima del P.M.S. e termina dopo lo stesso:  

l’angolo descritto dall’albero a gomiti tra l’istante in cui ha inizio l’iniezione ed il 

P.M.S. è chiamato angolo di anticipo dell’iniezione. 
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Il processo di combustione può essere suddiviso in quattro fasi: 

- una fase iniziale che parte dal punto D, da cui comincia l’iniezione, e 

corrisponde al periodo di incubazione durante il quale il combustibile si 

prepara a bruciare 

- una seconda fase in cui, il combustibile iniettato durante la fase precedente, 

ha avuto tempo di evaporare e formare una miscela con l’aria: si origina, 

quindi, una rapida combustione 

- una fase di combustione diffusiva 

- una fase finale di post-combustione, concomitante alla fase di espansione, 

dove brucia il combustile non ancora consumato 

Se la prima fase viene prolungata eccessivamente, si può raggiungere con la 

seconda fase, una pressione elevata, oltre che benefici sul rendimento termico: 

tuttavia può portare anche a eccessivi carichi sui vari organi ed a eccessiva 

rumorosità. 

Controllando la quantità di combustibile e la finezza del combustibile iniettato, 

oltre che scegliendo un giusto anticipo all’iniezione, si possono variare la durata 

della prima e della seconda fase. 

Per avere una buona combustione è necessario che i vapori di combustibile si 

miscelino bene con l’aria, il che si ottiene con una buona polverizzazione e 

combinando la forma e la direzione dei getti di combustibile polverizzato col 

moto turbolento dell’aria di combustione e con l’effetto del calore delle pareti 

(una pressione maggiore di iniezione ha effetti benefici sulla vaporizzazione e 

quindi sulla miscelazione del combustibile con il comburente). 

Durante la corsa di aspirazione, a causa della velocità impressa al fluido, si 

genera sempre una certa turbolenza: tale fenomeno può essere ulteriormente 

migliorato adottando condotti opportunamente conformati a generare turbolenza 

con un moto rotatorio caratterizzato da un vortice denominato swirl. 
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Si veda gli esempi riportati in figura 2.2 (a: valvola orientata; b: condotto      

orientato;  c: condotto a chiocciola): 

 

Figura 2.2 

 

Una soluzione ulteriore è quella della precamera di combustione, che garantisce 

una miscelazione più eterogenea, ma aumenta le perdite di carico. 

La soluzione adottata in questo studio sarà invece quella dell’iniezione diretta di 

tipo common rail.  

Per tracciare il diagramma si riportano di seguito alcune formule: 

23 pp   

a

r

R

R

p

p
TT

2

3
23 976,0  

 

r

a

a

r
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r

T

T

p

p
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m
a



1

1

1


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dove: ε = rapporto di combustione (compreso fra 1,4 e 1,65) 

 Rr, Ra = costante di elasticità dei gas in corrispondenza rispettivamente dei 

punti 2 e 3 

 mr, ma = massa, rispettivamente, di gas residui rimasti nel cilindro dal 

ciclo precedente e di miscela aspirata 
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dove: χ= fattore di perdita per incompleta combustione e refrigerazione delle 

pareti         

Ki = potere calorifico inferiore del combustibile iniettato 

 ΔQ = calore occultato dalla dissociazione per ogni  unità di massa di 

fluido attivo durante la combustione a pressione costante 

 a = rapporto di miscela effettivo 

 a’ = tenore di gas residui dato da mr/ma 

 cpm = calore specifico medio a pressione costante fra T3’ e T3 

 cvm= calore specifico medio a volume costante fra T2 e T3’ 

Tale formulazione si risolve per tentativi con l’ausilio delle seguenti espressioni: 

 

 
2
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2

TT
c

T

Tvm
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Si può infine calcolare il rapporto di combustione a pressione costante per 

individuare il punto 3, essendo τ = V3/V0: 
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2.1.4 Espansione e scarico 

Durante la fase di espansione, l’energia termica sviluppata dalla combustione si 

trasforma in lavoro meccanico. 

Anche in questa fase, come visto precedentemente per la compressione, viene 

usato un valore costante per l’esponente ne della politropica determinato 

sperimentalmente. 

Se si considera che l’espansione finisce al punto 4 si ottiene: 

en

pp 












34    

1

34


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








en

TT



 

A parità di altre condizioni, il valore dell’esponente ne, si riduce all’aumentare 

della cilindrata unitaria e all’aumentare del rapporto corsa/alesaggio. 

In generale, specialmente nei motori Diesel a causa del fenomeno della post-

combustione, si verifica che all’aumentare della quantità di combustibile 

iniettato, come anche del numero di giri, il valore di ne diminuisca. 

Per un motore Diesel ne varia da 1,22 a 1,26: nei motori sovralimentati può 

essere ridotto del 4% – 5%, in quanto aumentando la densità della carica a parità 

di superficie di scambio, le perdite di carico risultano proporzionalmente 

inferiori. 

Il lavoro speso per espellere i gas combusti durante la fase di scarico, dipende 

dalla sovrapressione dei gas nel cilindro durante la corsa di scarico che, a sua 

volta, risulta tanto maggiore quanto più elevata è la velocità di efflusso dei gas 

attraverso la valvola. 

Per diminuire il rumore provocato dallo scarico, è necessario installare un 

silenziatore che provoca un aumento della contropressione allo scarico con 

conseguenza il peggioramento del rendimento volumetrico: la presenza di una 

turbina può accentuare altresì tale fenomeno. 
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2.2 Motore Diesel a due tempi 

 

2.2.1 Generalità  

Passiamo ora alla descrizione più approfondita del motore in esame fermo 

restando l’utilità delle equazioni scritte nel paragrafo precedente. 

Appartenente alla famiglia delle macchine motrici endotermiche alternative, il 

motore due tempi Diesel converte, attraverso processi più o meno dissipativi che 

ne definiscono l’efficienza energetica, l’energia chimica di un combustibile in 

energia meccanica.  

Il potenziale energetico detenuto dal combustibile, solitamente un idrocarburo 

(nel nostro caso Diesel), si libera sottoforma di calore per mezzo di un processo 

esotermico che vede coinvolto, oltre al combustibile, un comburente (solitamente 

aria); i gas ad alta temperatura e pressione presenti nella camera in cui è avvenuta 

la combustione esercitano una spinta sulle pareti della stessa che manifesta il suo 

effetto con il moto di un elemento mobile, il pistone; questo, attraverso il 

tradizionale manovellismo di spinta, caratteristico di questa tipologia di motori, 

converte il moto rettilineo alterno del pistone in un moto rotatorio dell’albero. 

L’architettura schematica tradizionale di questa macchina, rappresentata in figura 

2.2 è principalmente costituita da un sistema biella-manovella, un pistone, un 

basamento all’interno del quale sono ricavati il carter, in basso, e il cilindro con 

la camera di combustione, in alto. Nello schema più semplice sono ricavate, alla 

base del cilindro, due luci, una di ingresso dell’aria, l’altra di scarico dei gas 

combusti. L’altezza della luce di scarico definisce l’istante angolare di avvio del 

processo di espulsione dei gas mentre l’altezza della luce di ingresso definisce 

l’avvio della fase di riempimento del cilindro da parte della nuova carica. 

L’intervallo angolare definito da questi due istanti definisce la durata del 

processo di ricambio della carica: il lavaggio. Affinché questo processo avvenga 

nella direzione giusta, ossia dalla luce di ingresso alla luce di travaso, è di 

fondamentale importanza garantire che l’apertura della luce di scarico, ad una 

pressione prossima a quella ambiente, preceda l’apertura della luce di ingresso in 

modo da far crollare la pressione all’interno del cilindro. 
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                         Figura 2.2                                                                                         Figura 2.3 

 

Lo schema riportato in figura 2.3 rappresenta l’architettura di un tradizionale 

motore a due tempi ad accensione comandata, in cui il carter funge da pompa di 

lavaggio: esso aspira la carica fresca (composizione premiscelata di aria, benzina 

ed olio di lubrificazione) da una terza luce, la comprime e la convoglia alla luce 

di ingesso per mezzo di un canale ricavato tra il basamento ed il carter stesso; 

nella fig. 2.1 questo canale è rappresentato alla sinistra del cilindro e prende il 

nome di travaso. Lo schema rappresentato in figura fig. 2.3  rappresenta, invece, 

un motore a due tempi Diesel in una delle sue applicazioni più tradizionali come 

la propulsione navale; in questa tipologia di motore a due tempi la pressione di 

alimentazione dell’aria in ingresso al cilindro viene garantita da un compressore 

volumetrico  ed il combustibile viene iniettato direttamente in camera (iniezione 

diretta) o in una precamera (iniezione indiretta). 

 

Un motore a due tempi è caratterizzato dalla presenza di un intero ciclo per 

ogni giro e quindi le fasi devono essere più ridotte in termini temporali 

rispetto ad un quattro tempi. 

In figura 2.4 si riporta l’andamento qualitativo di un ciclo relativo ad un motore a 

due tempi. 
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In questo ciclo ci sono evidenti diversità con quello di un normale motore a 

quattro tempi e ne verrà data una descrizione qui generica e poi più dettagliata 

analizzando le varie fasi. 

Partendo da A ci si trova con luci d’aspirazione e valvole di scarico aperte 

(incrocio), è in atto contemporaneamente aspirazione e scarico. 

Quando il pistone inizia a salire si ha in B la chiusura delle luci d’aspirazione che 

vengono coperte e poi, in C, la chiusura delle luci di scarico; a questo punto il 

fluido è intrappolato ed inizia la compressione. 

Tale fase continua fino a D dove è iniettato il combustibile, con il dovuto 

anticipo, ed inizia quindi la combustione; questa è seguita dall’espansione del 

fluido che termina in E dove sono aperte le luci di scarico, si nota infatti un 

brusco calo di pressione. 

Arrivati ad F si ha una ricrescita della pressione poiché si aprono le luci di 

aspirazione e viene immessa carica fresca, il ciclo si chiude quindi in A con il 

pistone al PMI e luci d’aspirazione e di scarico aperte. 

Figura 2.4 
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2.2.2 Aspirazione 

A differenza del motore a quattro tempi, caratterizzato da una corsa di 

aspirazione della nuova carica ed una di espulsione dei gas combusti, per il 

ricambio della carica il motore a due tempi necessita di una pompa di lavaggio 

che garantisca il riempimento del cilindro da parte della nuova carica e che 

spinga i gas combusti a fuoriuscire dalle luci di scarico. Una tradizionale 

soluzione, applicata per lo più ai motori a benzina, prevede l’utilizzo del carter 

come pompa di lavaggio. Il diagramma polare delle fasi (figura 2.5), 

caratterizzante questo tipo di motore, mette in luce la sequenza con cui si 

verificano gli eventi di apertura e chiusura delle luci, ed i tempi con cui questi 

avvengono, in termini di angolo di manovella, quindi la durata angolare dei 

principali processi sia lato cilindro che lato carter.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.5 
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Si prenda come riferimento l’evento di apertura della luce di aspirazione (IO) che 

si verifica quando il pistone sta viaggiando verso il punto morto superiore (TC); 

la carica fresca (che può essere una miscela premiscelata aria-combustibile o 

soltanto aria) viene aspirata nel carter a causa della depressione che si è creata 

grazie all’aumento di volume generato dal moto del pistone verso l’alto, mentre 

nel cilindro questo movimento genera una diminuzione di volume che comprime 

la carica già entrata durante il ciclo precedente. All’istante IG la carica si innesca 

(per mezzo di una candela, motori AS, o per mezzo dell’alta pressione, motori 

AC) e si verifica il processo di combustione che porta all’espansione dei gas 

combusti e, quindi, all’inversione del moto del pistone che si sposta verso il 

punto morto inferiore (BC). Nel momento in cui il pistone inizia a scendere 

genera una diminuzione di volume nel carter che comporta, fino alla chiusura 

della luce di aspirazione (IC), una fuoriuscita di carica fresca, quindi un 

inversione temporanea del flusso. Circa 120° dopo il punto morto superiore (TC) 

si apre la luce di scarico (EO) e la differenza di pressione tra l’interno cilindro e 

il condotto di scarico (pressione prossima a quella ambiente) permette una prima 

fase di espulsione dei gas combusti. A distanza di circa 5° da quest’ultimo evento 

avviene l’apertura della luce di ingresso (SO) che permette alla carica compressa 

all’interno del carter di fluire all’interno del cilindro; in questo momento il 

gradiente di pressione che regna all’interno del cilindro governa sia il flusso in 

uscita che quello in ingresso, le luci sono entrambe aperte, per cui una scorretta 

progettazione del sistema di lavaggio potrebbe far fluire una consistente 

percentuale di carica direttamente allo scarico (corto-circuito) e lasciare un 

altrettanto cospicua percentuale di gas combusti all’interno del cilindro. Una 

volta raggiunto il punto morto inferiore (BC), il pistone ricomincia a salire 

aumentando la pressione all’interno del cilindro e diminuendo quella del carter: 

fino alla chiusura della luce di ingresso (55° dopo il BC) e nel caso la pressione 

di lavaggio sia bassa, si potrebbe verificare un flusso di gas dal cilindro al carter 

con effetti nefasti sulla qualità della nuova carica. Una volta chiusa la luce di 

ingresso (SC) e, successivamente, quella di scarico (EC), il ciclo si ripete.  
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Il sistema carter-pompa può essere sostituito da un compressore esterno che, 

alimentato meccanicamente dall’albero motore, garantisca la pressione di 

sovralimentazione necessaria ad un corretto processo di lavaggio e permetta al 

carter di svolgere le sue tradizionali mansioni di lubrificazione. In alcuni casi è 

previsto che un compressore volumetrico, per i bassi regimi, sia combinato in 

serie ad un compressore dinamico turbo-alimentato, per gli alti regimi.  

Il processo di lavaggio si presenta, quindi, come una fase molto critica dalla 

quale dipende l’efficienza energetica del motore. Un ottimo sistema di lavaggio, 

assolutamente ideale, prevede che la carica fresca rimpiazzi esattamente i gas 

combusti senza perdite per corto-circuito; nella realtà parte della miscela fluisce 

direttamente allo scarico, mentre parte dei gas combusti resta all’interno del 

cilindro; di conseguenza in camera si avranno zone in cui è presente solo miscela 

fresca, zone in cui sono presenti solo gas combusti, e zone in cui è presente una 

miscela di carica frasca e gas combusti, il tutto dipendente fortemente dalle 

modalità con il quale è avvenuto il processo di lavaggio. 

 In genere, l’efficienza del sistema di lavaggio dipende da più fattori: geometria 

della camera e dei condotti, disposizione delle luci, sistemi di sovralimentazione 

(compressore volumetrico, carter-pompa, etc.), regime di rotazione, carico, 

condizioni atmosferiche, etc. 

 

2.2.3 Compressione  

Anche a tale fase può essere assegnata una trasformazione assimilabile a una 

politropica con esponente medio; ricavato da dati sperimentali, al fine di 

semplificare i calcoli. 

Unica discordanza con la trattazione precedente è che la compressione inizia più 

tardi poiché le luci di aspirazione restano aperte per tutto il tratto AB e quelle di 

scarico restano aperte fino a C, per cui solo lì il fluido è realmente intrappolato e 

può iniziare la compressione. 

La pressione e la temperatura al punto D valgono rispettivamente: 

cn

AD pp ' 1
'


 cn

AD TT 
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L’esponente nc dipende dal rapporto tra la superficie di scambio ed il volume del 

cilindro, dal tipo di raffreddamento e dal regime di rotazione: aumentando 

quest’ultimo parametro, si riduce il tempo di scambio e il motore tende a 

diventare adiabatico, perciò nc diminuisce. 

Come valore di riferimento per un motore Diesel nc può variare tra 1,32 – 1,38. 

 

2.2.4 Combustione 

Per quanto riguarda tale fase non si hanno notevoli discordanze per quanto 

riguarda la dinamica della combustione e valgono quindi tutte le considerazioni 

fatte nel paragrafo relativo al quattro tempi. 

Come al solito, però, è difficile individuare anche approssimativamente la massa 

di gas residui e quindi si è costretti a trascurare questo fenomeno nei calcoli 

semplificando le formule; fra l’altro queste approssimazioni non danno risultati 

evidenti in uno studio  di massima. 

In realtà le formule trovate nel paragrafo relativo al quattro tempi potrebbero 

essere considerate valide a patto di valutare sperimentalmente, o con analisi più 

approfondite, il valore di a’. 

Approssimativamente si ha: 

 

Si riportano per completezza le altre formule per risolvere l’equazione sopra, 

anche se del tutto analoghe con quelle relative al quattro tempi. 

 

Dpp 3  

 

   
    
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
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c
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2
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c

T
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 

  

 

a

r

R

R

T

T

3

3985,0


  

 

Anche nel due tempi Diesel è molto importante dare componenti vorticose al 

fluido infatti il tipo di combustione è sostanzialmente identico ed è necessaria, 

trattandosi di Diesel, l’intima miscelazione di aria e gasolio. 

Infatti la geometria dei condotti è tale da creare swirl in modo analogo alla figura 

2.2c; nel nostro caso non è prevista vorticità nell’altra direzione, cioè con asse 

giacente su un piano ortogonale all’asse del cilindro, per non complicare troppo 

la conformazione dei condotti. 

 

2.2.4 Espansione e scarico 

Anche stavolta si ha la raccolta di lavoro trasformando energia termica in 

meccanica; unico inconveniente è che l’espansione è interrotta in anticipo, 

precisamente in E per dare spazio all’aspirazione. 

Come visto precedentemente per la compressione, viene usato un valore costante 

per l’esponente ne della politropica determinato sperimentalmente. 

Se si considera che l’espansione finisce al punto E si ottiene: 
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en
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

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
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E TT
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A parità di altre condizioni, il valore dell’esponente ne, si riduce all’aumentare 

della cilindrata unitaria e all’aumentare del rapporto corsa/alesaggio. 

In generale, specialmente nei motori Diesel a causa del fenomeno della post-

combustione, si verifica che all’aumentare della quantità di combustibile 

iniettato, come anche del numero di giri, il valore di ne diminuisca, per un motore 

Diesel ne varia da 1,22 a 1,26. 

 

2.3 Grandezze indicate  

Partendo dal diagramma indicato è possibile determinare il lavoro indicato Li 

ceduto dal fluido di lavoro al pistone. Analogamente, la potenza indicata Pi  

ceduta al pistone sarà data dalla derivata del lavoro indicato fatta rispetto al 

tempo: 



n
L

dt

dL
P i

i

i

2


 

 

dove: 

 τ :numero di tempi del motore. 

Poiché il lavoro indicato dipende dalle dimensioni del cilindro, per ottenere un 

parametro che consenta un agevole confronto fra motori diversi, conviene 

considerare il lavoro indicato per unità di cilindrata V chiamato pressione media 

indicata pmi: 


ciclo

i

mi pdV
VV

L
p

1
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La pmi rappresenta l’ordinata media del ciclo indicato. 

Si ottiene: 



n
VpP mii

2


 

 

Quindi, una volta nota la pmi, è definita anche la potenza indicata del motore. 

Il rapporto tra la Pi e la potenza termica messa a disposizione dal combustibile mc 

∙ Hi definisce il rendimento indicato ηi del motore: 

 

ic

i

i
Hm

P




 

 

Il rendimento indicato è indice dell’efficienza con cui il calore, sviluppato dal 

combustibile, è convertito in lavoro meccanico tramite la pressione dei gas sullo 

stantuffo. 

 

2.4 Curve caratteristiche 

Le curve caratteristiche sono diagrammi che rappresentano la variazione della 

potenza effettiva della coppia motrice e del consumo specifico al variare del 

regime di rotazione del motore. 

E’ però opportuno notare che le condizioni di funzionamento di un motore non 

dipendono da un solo parametro, si può infatti sviluppare una potenza variabile 

anche agendo sull’organo della regolazione (nel diesel per esempio si agisce sulla 

pompa di iniezione adattando alla potenza richiesta la massa di combustibile 

iniettata in una carica d’aria pressoché inalterata). 

Si può quindi dire che, in condizioni di funzionamento stazionario, i parametri 

che definiscono il modo di operare del motore sono il regime di rotazione e il 

carico. 

Solitamente le curve caratteristiche vengono determinate in condizioni di 

massimo carico in quanto forniscono le prestazioni limite del motore e si rilevano 

dal regime di rotazione minimo (regime per cui il motore è in grado di 
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autosostenersi) a quello di poco superiore al regime di potenza massima o 

comunque limitatamente alla resistenza dei materiali. 

Le figure a seguire ci mostrano le tipiche curve caratteristiche per un motore 

diesel sovralimentato, i cui andamenti sono così spiegabili. 

 

Figura 2.6 

 

2.4.1 Curva di coppia 

Dal grafico si nota la presenza del massimo ad un regime di rotazione 

relativamente basso e poi risulta appiattita per un certo tratto, diminuendo nelle 

regioni estreme dell’intervallo di funzionamento. Ciò è giustificabile tenendo 

presente che i parametri, che maggiormente la influenzano, sono il rendimento 

totale ed il coefficiente di riempimento. Quest’ultimo è definito come il rapporto 

tra la massa d’aria che realmente si riesce ad introdurre e la massa d’aria teorica 

(prodotto tra la cilindrata e la densità dell’aria).  

 

 



Capitolo 2: IL MOTORE DIESEL DUE TEMPI 

 

 

24 

 

2.4.2 Curva di potenza 

Si ricava dalla curva di coppia, moltiplicando le ordinate per le rispettive ascisse, 

l’andamento è quindi rapidamente crescente nel primo tratto in quanto 

aumentano sia il regime che la coppia. Raggiunto il punto di massima coppia la 

crescita è sempre più lenta sino a quando il calo di coppia non è più compensato 

dal regime di rotazione e quindi si raggiunge il massimo per la curva di potenza. 

Nel diesel il punto di potenza massima è a un regime non troppo elevato perché, 

come già detto, la combustione è lenta e inoltre ci sono masse alterne più pesanti. 

 

2.4.3 Consumo specifico 

Solitamente presenta un minimo in corrispondenza di un carico elevato (80-90%) 

ad un regime di poco superiore a quello di massima coppia. Da questo punto, sia 

con un aumento del regime che con una diminuzione, il consumo cresce. 

Agli alti regimi aumentano le perdite energetiche mentre ai bassi cresce la 

percentuale di calore dissipata. 

 

2.5 Motori Diesel a confronto 

Le caratteristiche del motore a due tempi, sia ad accensione comandata che e ad 

accensione per compressione, che ne hanno consentito l’affermazione in 

applicazioni specifiche e che lo distinguono dal tradizionale motore endotermico 

alternativo a quattro tempi sono principalmente due:  

 

a) assenza di valvole a fungo: questa caratteristica ne privilegia l’impiego in quei 

settori in cui sono richiesti alesaggi molto piccoli, oppure, al contrario, molto 

grandi. Nei motori di piccola taglia ( ≈ 100 W), la presenza di valvole a fungo di 

dimensioni molto contenute e di sezioni di attraversamento dei gas molto ristrette 

ne compromette le prestazioni, l’efficienza ed i costi di produzione; mentre nei 

motori di grande taglia ( ≈ 20 MW) la presenza di valvole a fungo 

eccessivamente grandi e pesanti ne limita fortemente il regime di rotazione già di 

per sé molto basso; le grandi masse in moto e le relativamente elevate 

accelerazioni a cui queste valvole sarebbero sottoposte genererebbero delle forze 
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d’inerzia incompatibili con un corretto e duraturo funzionamento della macchina. 

L’assenza delle valvole a fungo comporta anche un processo di ricambio della 

carica che differisce dalle tradizionali modalità con cui avviene il ricambio della 

carica nei motori a quattro tempi.  

b) numero di cicli per giro d’albero: mentre il motore a quattro tempi è 

caratterizzato da un rapporto fra cicli e giri d’albero di 1:2, il motore a due tempi 

presenta un rapporto 1:1, questo consente di avere un processo di combustione, e 

quindi un’erogazione di energia, ad ogni rivoluzione dell’albero invece che ogni 

due. Come meglio definito in seguito, questo comporta, in via del tutto teorica, 

un aumento della potenza erogata di un fattore due, a scapito però di una corsa 

utile inferiore a quella geometrica causata dalla presenza delle luci. Nelle 

tradizionali applicazioni pratiche la potenza erogata dal motore aumenta di una 

percentuale che oscilla dal 20% al 60% rispetto ai motori a quattro tempi di pari 

cilindrata. Questa discordanza tra la teoria e la pratica vede le sue cause 

principali nel processo di lavaggio che non permette un ricambio di carica 

altrettanto efficiente quanto i tradizionali sistemi dei motori a quattro tempi. 

L’effetto di una frequenza doppia di eventi combustivi è causa, inoltre, di un 

maggiore scambio termico a parete; questo comporta un sostanziale aumento 

dell’aliquota energetica che si disperde nel fluido di raffreddamento della 

macchina (v. Appendice) che ne penalizza l’efficienza; rispetto ad un motore a 

quattro tempi, inoltre, l’aumento dei flussi termici a parete induce anche un 

maggiore stress termico, soprattutto sul pistone, questo aspetto andrà preso in 

considerazione in fase di progettazione e di scelta dei materiali.  

 

In base alla potenza erogata, che spesso ne definisce anche il campo di 

applicazione, i motori a due tempi possono essere classificati in tre categorie:  

I. motori con bassa potenza erogata (< 50 kW)  

II. motori con potenza erogata media (50 ÷ 1000 kW)  

III. motori con alta potenza erogata (> 1 MW).  

La prima categoria è costituita da motori due tempi ad accensione comandata 

principalmente usati nell’ambito di applicazioni per le quali è richiesta 
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compattezza, leggerezza e semplicità costruttiva: motoseghe, potatrici, 

fuoribordo, snowmobile, piccoli generatori di energia elettrica, motocicli, 

equipaggiamento di piccoli modellini di automobili, barche e aerei, o velivoli 

ultraleggeri.  

La seconda su un piano categoria è costituita da motori ad accensione per 

compressione sovralimentati che equipaggiano, di solito, veicoli corazzati 

militari.  

La terza ed ultima categoria è costituita da motori Diesel di grande alesaggio (≈ 1 

m) destinati alla propulsione navale o ad impianti fissi per “produzione” di 

energia elettrica. Questi motori, sovralimentati, lavorano con regimi di rotazione 

bassi ( ≈ 100 rpm) ma sono caratterizzati da elevati valori di efficienza di 

conversione, a volte superiore al 50%. Di seguito un prospetto generale dei 

motori Diesel a due tempi di grande alesaggio.  

 

Figura 2.6 

 Esempi dei principali modelli di motori a 2 tempi Diesel di grande alesaggio realizzati 

nell’ambito della propulsione navale  
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Capitolo 3 

Combustione in un motore Diesel 

 

3.1 Chimica della combustione 

La combustione è una reazione chimica di ossidazione che ha luogo in presenza 

di un’elevata temperatura (superiore a quella di autoaccensione caratteristica del 

combustibile), e di una sostanza combustibile ed una comburente localmente 

miscelate tra loro in opportune proporzioni. La simultanea presenza di questi due 

componenti permette all’ossigeno contenuto nel comburente di ossidare il 

carbonio e l’idrogeno contenuti nel combustibile secondo un processo 

esotermico.  

Su un piano strettamente chimico il rapporto tra combustibile e comburente è 

determinato dal bilancio della reazione stechiometrica di ossidazione, questa 

grandezza prende il nome di rapporto stechiometrico. In merito a questo aspetto, 

ogni combustibile è caratterizzato da un campo di infiammabilità al di fuori del 

quale non si può presentare, nemmeno a livello locale, la condizione 

stechiometrica necessaria all’avvio e all’autosostentamento della combustione . 
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3.2 Fisica della combustione 

La combustione nei motori avviene in un sistema chiuso; la camera di 

combustione, delimitata lateralmente dal cilindro, inferiormente dal cielo del 

pistone e superiormente dalla testa, costituisce un volume variabile. La 

combustione inizia durante la corsa di compressione e si conclude durante la 

corsa di espansione. La fase di compressione si verifica quando il pistone risale, a 

valvole chiuse, verso il punto morto superiore; questa fase ha lo scopo di creare 

condizioni di temperatura e di pressione elevate in camera, affinché possa 

avvenire l’autoaccensione del combustibile e quindi la combustione.  

In fig. è riportato un diagramma avente per ordinate le pressioni e per ascisse i 

tempi angolari di avanzamento del ciclo; con linea continua è rappresentato 

l’andamento della pressione interno cilindro durante un ciclo con combustione, 

mentre con linea tratteggiata è rappresentata l’andamento relativo ad un ciclo 

trascinato (assenza di combustibile).  
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3.3 Sistema di alimentazione  

Nella maggior parte dei motori Diesel di ultima generazione è presente un 

sistema di alimentazione di tipo ad iniezione. Quest’ultimo riesce a garantire 

un’elevata polverizzazione del Diesel in camera di combustione, facilitando 

quindi il processo di combustione. Contro le migliorie di questo sistema, vi è la 

complessità del sistema stesso. Un sistema ad iniezione richiede infatti l’utilizzo 

di numerosi meccanismi meccanici che risultano essere troppo costosi per il 

nostro progetto.  In sostituzione a questo sistema si è optato per l’utilizzo di un 

carburatore. Si è quindi disposto il sistema di alimentazione, composto da 

carburatore e pacco lamellare, in collegamento diretto al carter  motore. 

Non è stata persa in considerazione l’opzione di un sistema a disco rotante in 

quanto troppo obsoleta e poco efficiente. 
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Capitolo 4 

Il processo di lavaggio 

 

4.1 Generalità 

Mentre nel tradizionale motore a quattro tempi il processo di sostituzione della 

carica ha a disposizione, almeno a livello teorico, due corse del pistone (360° in 

termini di angolo di manovella), il motore a due tempi, per la stessa operazione, 

dispone di un ristretto intervallo angolare a cavallo del punto morto inferiore di 

circa 140 durante il quale il moto del pistone definisce la fasatura mentre le 

differenze di pressione tra cilindro e condotti definiscono l’efficacia e la qualità 

del ricambio della carica. Di conseguenza tale processo risulta molto più critico 

rispetto ad un motore a quattro tempi e, nello stesso tempo, rappresenta il 

maggiore punto di forza che caratterizza questa tipologia di motore. 

 

4.2  Fasatura luci 

Facendo riferimento alla fig. 4.1 si illustrano gli andamenti di pressione delle 

regioni coinvolte nel processo di lavaggio in funzione dell’angolo di manovella. 

Sull’asse delle ascisse gli istanti angolari sono riferiti al punto morto inferiore 

BC, mentre il tratto definito da EO (apertura della luce di scarico) e EC (chiusura 

della luce di scarico) definisce l’intervallo angolare in cui il cilindro è in 

comunicazione con il condotto di scarico; allo stesso modo il tratto definito da IO 

(apertura della luce di lavaggio) e IC (chiusura della luce di lavaggio) definisce 

l’intervallo angolare in cui il cilindro è in comunicazione con il condotto di 

lavaggio. L’angolo racchiuso tra IO ed IC è definito angolo di lavaggio, in questo 

periodo angolare le luci scarico e quelle di lavaggio sono contemporaneamente 

aperte.  
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Figura 4.1 

 

All’istante di apertura della luce di scarico (EO) il cilindro entra in 

comunicazione con il condotto di scarico in cui regna, teoricamente, la pressione 

ambiente, di conseguenza la pressione all’interno del cilindro crolla; il tracollo di 

pressione all’interno del cilindro è spesso più rapido rispetto ad un motore a 

quattro tempi a causa delle maggiori sezioni di efflusso a disposizione dei gas, 

spesso sviluppate anche in direzione circonferenziale oltre che assiale (fig. 5.2). 

Questa fase di scarico spontaneo si conserva fino al raggiungimento del valore 

ambiente da parte della pressione interno cilindro, nella pratica il valore della 

pressione di scarico è soggetto a fenomeni d’onda che in determinate condizioni 

possono favorire l’espulsione dei gas grazie a valori di pressione nel condotto di 

scarico leggermente inferiori alla pressione del cilindro. Quest’ultima si riduce 

con minore velocità a causa dell’apertura della luce di lavaggio, in questo istante, 

e fino a ché la pressione di lavaggio risulta superiore alla pressione del cilindro, 

si verifica l’ingresso della nuova carica, questa con la sua quantità di moto 

dovrebbe favorire l’espulsione dei gas combusti. La pressione di lavaggio, nel 

caso sia presente un compressore esterno, si mantiene facilmente su valori 

superiori a quelli presenti nel cilindro durante tutto il processo di lavaggio.  
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Figura 4.2 

In questo periodo di tempo i gas combusti e la carica fresca, o aria fresca, entrano 

in contatto e la loro mutua interazione definisce le modalità con cui avverrà il 

lavaggio. Sul piano strettamente concettuale si definiscono tre casi estremi con 

cui può avere luogo il ricambio della carica:  

1. Perfetta espulsione: è il caso in cui la carica fresca, sotto la spinta della 

differenza di pressione tra condotto di lavaggio e cilindro, forma un fronte unito 

e compatto che forza l’espulsione dei gas combusti senza che si verifichi alcun 

miscelamento tra essi. In questo caso del tutto ideale, la luce di scarico si chiude 

dopo che tutti i gas combusti sono stati spinti fuori dal cilindro e dopo che la 

carica fresca ha riempito il cilindro.  

2. Corto-circuito: è il caso estremo; in questo caso la carica fresca fluisce 

direttamente allo scarico senza miscelarsi con i gas combusti e senza spingerli 

verso lo scarico. L’adozione di un deflettore ricavato sulla testa del pistone 

permette di scongiurare il verificarsi di questo fenomeno.  

3. Perfetto miscelamento: è il caso in cui la carica fresca si miscela con i gas 

combusti generando una miscela perfettamente omogenea. Sebbene questo caso 

sia più realistico degli altri due, il suo effettivo verificarsi è del tutto ideale e 
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comporta, comunque, la perdita di una piccola parte di carica fresca direttamente 

allo scarico ed un contenuto grado di inquinamento della carica (l’effetto di 

quest’ultimo fenomeno si rivela strategico in termini di emissioni di NOx). 

Sebbene ideale, il “perfetto miscelamento” si presenta come un caso intermedio 

fra i precedenti.  

 

Nella realtà fisica del fenomeno il processo di lavaggio si svolge in modalità che 

presentano tratti comuni a tutti e tre i casi ideali precedentemente esposti, mentre 

la loro classificazione si presta ad una trattazione matematica comoda ai fini 

della stima dell’efficienza di lavaggio. 

4.3 Disposizione delle luci 

 

 

Figura 4.3 

In figura 4.3 sono mostrate alcune tipiche soluzioni adottate nei motori diesel 

lenti senza valvole comandate meccanicamente. Nel tipo (a) le luci realizzano 

una corrente di  lavaggio trasversale verso l’alto , qui però c’è il pericolo di avere 

fenomeni di corto-circuito sicuramente evitati dalla soluzione (b) dalla 

sovrapposizione delle luci, che risulterebbero troppo piccole per un motore 

veloce. La soluzione (c), detta a correnti tangenziali o ad anello, è una soluzione 

intermedia. Il tipo (d), infine, rappresenta un evoluzione della soluzione (a), 
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grazie ad una forte componente tangenziale conferita al fluido entrante, si 

realizza un lavaggio a corrente intrecciata. 

 

4.4 Dimensionamento delle luci 

Per dimensionare le luci si calcola la frazione di spostamento del pistone 

all’apertura delle luci: 

 















 )(sin1

1
)cos(

1
1

2

1 22 
C

s p
 

 

dove: 
L

R
   :rapporto raggio di manovella su lunghezza di biella. 

  : angolo di fasatura della luce. 

da cui si ha il rapporto altezza luce su corsa pistone: 

 11
C

h
K  

che definisce l’altezza della serie di luci: 

CKh 1  

La larghezza della serie di luci è espressa in relazione alla circonferenza del 

cilindro: 

DKKLt 32  

Il coefficiente 2K   indica la porzione di circonferenza occupata dalla serie di luci, 

si  assume in base alla disposizione delle luci scelta. 

Il coefficiente di ingombro 
DK

L
k t

2
3   tiene conto del fatto che la larghezza 

totale utile per il passaggio del fluido è inferiore a quella geometrica disponibile 

per la presenza di tratti pieni tra due luci consecutive; 
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la scelta deve rispettare le esigenze di resistenza della struttura e la necessità di 

evitare l’incastramento delle fasce del pistone sulle feritoie. 

 

Figura 4.4 
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Capitolo 5 

Il raffreddamento 

 

5.1 Generalità 

Nella tradizione aeronautica, si può verificare che le tipologie di impianto di 

raffreddamento più utilizzate sono quello ad aria o al limite misto. 

Le cause di ciò risiedono nel fatto che dalla comparsa dei turbo-props, come già 

ripetuto più volte, i motori endotermici alternativi vengono applicati solo in 

piccoli aerei, dove l’ingombro, i pesi e le superfici frontali hanno importanza 

primaria, e la presenza di un impianto di raffreddamento ad acqua costituirebbe 

un vincolo abbastanza consistente. 

Inoltre, tali motori, presentando potenze relativamente piccole, bassa pressione 

media effettiva, non sono soggetti a particolari sollecitazioni termiche e tenendo 

conto del fatto che il propulsore si trova proprio dietro l’elica, è immediato 

concludere, che con i dovuti accorgimenti, risulti molto semplice ed efficace la 

realizzazione di un impianto di raffreddamento ad aria. 

 

5.2 Dimensionamento alettatura 

Per dimensionare l’alettatura di raffreddamento, si parte dal calcolo della potenza 

termica trasmessa alle pareti interne dalla camera di combustione. 

Si calcola: 

ca

escc

mm

Pcm








 

dove: cm  portata di combustibile 

 am  portata a aria compressa 

 eP   potenza effettiva 

  rapporto miscela 
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scc  consumo specifico 

 

conoscendo il rapporto di equivalenza della miscela: 




 st  

 

Avendo una temperatura della carica aspirata KTa 300 dal diagramma 

ricaviamo: gT  temperatura media corretta (per tener conto della variazione di 

area esposta) del fluido di lavoro nel cilindro, la sua viscosità dinamica   e 

laconducibilità termica  . 

Figura 5.1 
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Si ha quindi: 

c

a

A

Dm
Re  

 

75,0

ReCNu   

 

Si assume il coefficiente 9C  per motori Diesel raffreddati ad aria. 

Si calcola il calore medio trasmesso alle pareti per unità di tempo 

 

)( rgc TTA
D

Nu
Q 

  

 

dove rT  temperatura aria esterna. 

Il flusso di calore Q  può essere espresso anche in funzione: della superficie 

eterna esposta all’aria eS , di un opportuno valore medio locale della temperatura 

di questa superficie eT , del valor medio della temperatura dell’aria refrigerante 

rT  e di un coefficiente medio globale di scambio eh , per mezzo della relazione: 

 

)( reee TTShQ   

 

occorre quindi aumentare considerevolmente eS  affinché la differenza di 

temperatura  re TT   non risulti troppo elevata  con conseguente eccessivo carico 

termico sugli organi del motore. Questo si ottiene alettando la parte esterna dei 

cilindri e delle testate, occorre, però, tenere presente che lo scambio termico fra 
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aletta e ambiente esterno avviene solo se si stabilisce un gradiente di temperatura 

che fa fluire il calore  dalla sezione più interna verso la punta. 

 

Figura 5.2 

 

Come si vede in figura allungando l’aletta si abbassa la temperatura di superficie, 

di conseguenza la trasmissione del calore dal cilindro non viene aumentata nello 

stesso rapporto delle aree. 

Si definisce l’efficienza dell’aletta a  come rapporto fra la quantità di calore 

effettivamente trasmessa e quella che un uguale superficie trasmetterebbe se si 

trovasse tutta alla temperatura di radice. 

Percui la superficie di scambio diventa: 

caae SSS   

dove cS : superficie cilindro interposta fra le alette la possiamo supporre circa 

uguale a 0,6 volte la superficie interna del cilindro. 



Capitolo 5: IL RAFFREDDAMENTO 

 

 

40 
 

Le scelte di proporzionamento dell’alettatura influiscono sul peso della 

macchina, ma anche sul coefficiente  medio globale di scambio eh , che cresce 

all’aumentare della spaziatura )( sp  . 

Figura 5.3 

 

Assumendo quindi )( sp   dal grafico ricaviamo il valore di eh  ipotizzando  la 

velocità della corrente d’aria che lambisce le alette ua: 

 

Figura 5.3 
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Si calcola quindi: 

 

c

ree

aa S
TTh

Q
S 




)(


  

 

Per valutare l’efficienza dell’alettatura assumiamo lo spessore  s delle alette e si 

calcola: 

 

s

h
m

m

c



2
  

 

 

dove m  rappresenta la conducibilità del materiale, che per le leghe di alluminio 

vale: 
Km

W
m 2190  

Si può dimostrare che il valore ottimale, per peso e scambio termico, della 

lunghezza dell’aletta si ha per: 5,1mL  percui: 

 

c

m

shs

L 
07,1  

 

Si  sceglie la lunghezza media dell’aletta, si calcola mediomL  e dal grafico si ricava 

l’efficienza dell’alettatura con la quale si ricava la superficie dell’alettatura 

richiesta per smaltire il calore prodotto all’interno del cilindro.  
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Figura 5.4 

 

La superficie dall’alettatura richiesta sarà quindi: 

 

c

areea

a S
TTh

Q
S



1

)(

1






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Capitolo 6 

Analisi manovellismo di spinta 

 

6.1 Analisi cinematica 

Lo studio cinematico del sistema articolato biella manovella è volto a 

determinare velocità ed accelerazione del piede di biella (P). Ambedue sono 

dipendenti dal moto del bottone di manovella (B) che si assume circolare 

uniforme ed in condizioni di regime stazionario, cioè con velocità angolare (ω) 

costante. 

 

 

Figura 6.1 

 

L : lunghezza della biella 

r : lunghezza della manovella coincidente con metà della corsa spazzata dal 

pistone. 

α : angolo al centro fra la manovella e l’asse del manovellismo, in questo caso 

centrato. 
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β : angolo di inclinazione della biella rispetto al medesimo asse. 

s : spostamento del piede di biella dal Punto Morto Superiore. 

Risulta immediatamente: 

s = r (1 – cos α) + L ( 1- cos β) 

dove compaiono entrambi i parametri angolari α e β mentre si vuol ricercare una 

relazione che leghi lo spostamento lineare del pistone con la posizione della 

manovella. 

Essendo:  

r sen = L sen     

Si ha:                                             
L

senr
sen





  

Ponendo 
L

r
 , si ottiene:  sensen   

Da questa espressione si ricava per ogni posizione della manovella l’angolo   

della biella.  Per 
2


  , sen  è uguale a 1 e perciò il valore dell’angolo β 

diviene massimo, ossia:  sen  

Ricordando l’espressione trigonometrica:  21cos sen e sostituendo il 

valore di sen , calcolato in precedenza, si ha: 

 221cos sen  

Che, riportata nell’espressione di s, fornisce la relazione fra spostamento dello 

stantuffo ed angolo della manovella: 

)11()cos1( 22  senLrs   



Capitolo 6: IL MANOVELLISMO DI SPINTA 

 

 

45 
 

 

Figura 6.2 

Si ottiene la velocità del pistone osservando che α = ω t , ed ω = costante : 

 









d

ds

dt

d

d

ds

dt

ds
V  

 

Da cui:                                 V =
























2212

2

sen

sen
senr

 

 

 

 

Figura 6.3 
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È in genere lecito, a questo punto effettuare un’approssimazione in quanto il 

parametro 
L

r
  è spesso piccolo rispetto ad 1 (λ =0,1÷ 0,3) quindi 

2 <<1. 

Essendo  12 sen  , si può raccogliere 


2

1
 e trascurare rispetto ad esso sen

2 . 

Si ottiene: 

V = 






 


2

2


sen
senr  

Da cui, derivando, si ricava l’accelerazione del piede di biella:  

dt

sd

dt

dV
a

2

2

  

quindi:     2coscos2  ra  

 

L’accelerazione istantanea si compone di due termini, ciascuno dei quali può 

essere assimilato alla legge di un moto armonico. 

Il primo : 

tra
I  cos2   

 

rappresenta l’accelerazione in un moto armonico di ampiezza r e pulsazione ω. 

Il secondo: 

tra II  2cos2   

 

È relativo ad un moto di pulsazione doppia (2ω) e ampiezza ridotta (λr) . 
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Figura 6.4 

La cinematica della biella è determinata dal suo angolo di rotazione   espresso 

da: 

 221cos sen  

Derivandola rispetto al tempo si ottiene: 





 coscoscos 
dt

d

dt

d
 

La velocità angolare della biella risulta pertanto: 









cos

cos


dt

d
b  

 

Figura 6.5 
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Mentre la sua accelerazione angolare è espressa da: 

b














 













3

2
2

cos

cos

cos

sensen

dt

d b

 

 

 

Figura 6.6 

 

La conoscenza delle caratteristiche cinematiche di manovella, biella e stantuffo 

consente di eseguire un’analisi accurata della dinamica del manovellismo. Ogni 

componente, infatti, è soggetto a forze e coppie d’inerzia, le quali dipendono 

dalla precedente analisi cinematica. 

 

6.2 Dinamica del manovellismo di spinta 

Le forze che agiscono sul manovellismo si suddividono in forze dovute alla 

pressione dei gas contenuti nel cilindro e forze d’inerzia agenti sulle parti in 

movimento. 
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Figura 6.7 

 

In ogni cilindro si viene a creare un gradiente di pressione variabile in funzione 

dell’angolo di manovella del tipo in figura: 

 

Figura 6.8 
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Le forze dovute alla pressione dei gas si ricavano dalla relazione: 

2

0( ( ) )
4

g

D
F p p


 

 

essendo D il diametro dello stantuffo,  p  la pressione dei gas all’interno del 

cilindro e 0p
 la pressione esistente all’interno del basamento (supposta uguale a 

quella dell’ambiente esterno).  

La forza di pressione va a scaricarsi attraverso biella e manovella sul basamento 

generando, per l’architettura del sistema articolato, una coppia motrice all’albero 

ed una coppia di reazione sul basamento stesso uguale ed opposta alla prima. 

Le forze di inerzia, che agiscono sulle parti mobili del manovellismo, sono 

divisibili in forze di inerzia agenti sulle parti dotate di moto alterno e forze di 

inerzia agenti sulle parti dotate di moto rotatorio. Dalle leggi che governano il 

moto degli organi costituenti il manovellismo e note le relative masse è possibile 

ricavare le forze che su di essi agiscono. 

 Le parti dotate di moto alternato sono soggette a forze d’inerzia calcolabili 

per mezzo della formula generale a aF m a 
, in cui am

 ingloba le masse in 

moto alterno ed a è l’accelerazione dello stantuffo, si ottiene quindi: 

  2coscos2  rmF aa  

La forza d’inerzia aF
, costantemente diretta lungo l’asse del cilindro, 

risulta variabile in grandezza e verso ed ha segno opposto a quello 

dell’accelerazione a; è inoltre costituita dalla somma di due termini: la 

forza alterna d’inerzia del primo ordine F
I
a  (il termine in cos ), e la forza 

alterna d’inerzia del secondo ordine F
II
a  (il termine in 2cos ). 

 Le parti dotate di moto rotatorio (gruppo della manovella) sono soggette 

alla forza centrifuga 
2

r rF m r
 che rappresenta un vettore rotante, 

costante in modulo, passante per l’asse di rotazione della manovella.  
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Nella rF il termine rm  rappresenta la massa rotante complessiva ridotta a 

raggio di manovella r. 

La riduzione delle masse al raggio di manovella deve essere effettuata in 

modo da assicurare uguaglianza tra le forze centrifughe agenti sulle masse 

effettive e quelle agenti sulle masse ridotte: 

 22
'  rmrm rWW  

Dove Wm
= massa delle due maschette concentrata nel relativo baricentro 

al raggio rw . Essa equivale appunto alla massa 'm r  sul raggio r . 

La massa pm
 del perno di biella non richiede alcuna riduzione  in quanto 

il suo baricentro, essendo sull’asse del perno stesso, si trova già a distanza 

r dall’asse di rotazione della manovella . 

 

 

Figura 6.9 

 Le parti dotate di moto rototraslatorio (gruppo della biella) sono sostituite 

da un sistema dinamicamente equivalente costituito da due masse 

concentrate ed un momento di inerzia puro, entità che non ha aderenza 

fisica ma serve a soddisfare compiutamente il sistema di equazioni del 

moto così da assicurare l’equivalenza anche dal punto di vista della 

risultante delle forze di inerzia. Si ha quindi: 

I. una massa Bm  nel centro del piede di biella assoggettata alla 

cinematica dello stantuffo; 
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II. una massa Am  nel centro della testa di biella assoggettata alla 

cinematica della manovella; 

III. un momento d’inerzia puro J’; 

 

 

Figura 6.10 

 

Le relazioni che soddisfano l’equivalenza sono: 

L

a
mm bB 

 

L

b
mm bA 

 

abmJJ b '
 

Dove 

a : distanza tra testa di biella “A” e baricentro “G” 

b : distanza tra piede di biella “B” e baricentro della stessa 

L : lunghezza totale biella 

bm
: massa biella 

J : momento d’inerzia della biella rispetto ad un asse passante per il baricentro e     

normale al piano del moto 

Ricapitolando l’intero manovellismo risulta sollecitato da:  
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 Una forza alterna d’inerzia: 

  
  2coscos2  rmF aa  

  dove Bsa mmm 
 

   con  
sm

massa di stantuffo, spinotto e segmenti  

 

 Una forza rotante d’inerzia: 

 22
')(  rmrmmF rpAr  

Il segno dipende dalla posizione delle masse delle maschette e ciò  sarà  sfruttato 

per l’equilibratura. 

 Una coppia pura d’inerzia: 

'
.

JM bi  
 

questa coppia è scomposta in una coppia di forze equivalente 

cos


L
M

Fy i
coppia

 

 

6.3 Compensazione delle forze d’inerzia 

In un manovellismo monocilindrico la forza di inerzia rotante deve essere 

equilibrata direttamente con la disposizione eccentrica della massa delle 

maschette rispetto all’asse di rotazione. La somma dei termini  
)(' mmm Apr 
 

deve essere nulla. 

Ricordando che rm'
 è una massa ridotta al raggio di manovella : 

)('
Ap

W
Wr mm

r

r
mm 

 

Il baricentro delle maschette dovrà cadere dalla parte opposta al perno di 

manovella e soddisfare la seguente: 
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m

r
mmr

W
ApW  )(

 

Nei pluricilindrici una disposizione sfasata dei bottoni di manovella può 

equilibrare la forza rotante. 

Nella forza di inerzia alterna, come visto, possiamo distinguere i due contributi 

 

F
I
a  = (

 cos2  rma ) 

F
II
a  =(

 2cos2  rma ) 

La forza alterna del secondo ordine F
II
a  contiene il termine λ =0,1 ÷ 0,2 

risultando di minor intensità rispetto alla forza alterna del primo ordine F
I
a . 

Inoltre essa, come già descritto per le accelerazioni, ha pulsazione doppia. 

Per questo motivo spesso ci si limita a compensare le forze di inerzia del primo 

ordine considerando le restanti solo in presenza di fenomeni di risonanza. 

La F
I
a  può esser vista come la risultante di due forze controrotanti H con velocità 

angolare ω, disposte simmetricamente rispetto all’asse del manovellismo e di 

intensità H = 2
1

F
I
a  ; una ruoterà in modo solidale alla manovella e sarà 

equilibrata da una massa eccentrica sulla maschetta, tale da creare una forza 

centrifuga rotante di uguale intensità ma radialmente opposta. Per equilibrare la 

forza H, rotante in senso opposto alla manovella, è necessario un apposito albero 

controrotante. 

Con questi dati a disposizione, è possibile valutare quali forze restano e quali si 

elidono in base all’architettura scelta. 
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6.4 Albero a gomiti 

Il progetto di un albero a gomiti è qualcosa di molto complesso e di difficile 

calcolo, basti pensare al fatto che i carichi sui bottoni sono estremamente 

variabili nel tempo, in camera infatti si passa da pochi bar fino a pressioni 

dell’ordine dei 120 bar, e di più si deve applicare il carico ad una struttura 

spaziale complessa. 

Nel nostro caso, come già detto più volte, non si intende fare un 

dimensionamento raffinato, ma ci interessa dare delle dimensioni caratteristiche 

ai perni ed alle maschette, per poter valutare delle possibili architetture. 

Come visto precedentemente, quest’organo deve raccogliere le forze dei gas 

agenti sui pistoni e trasformarle in coppia da erogare all’elica; queste forze non 

sono costanti ma fortemente variabili e soprattutto, alcune di esse, possiedono 

pulsazioni proprie che vanno ad eccitare l’albero innescando pericolose 

vibrazioni. 

Si tratta ora di dimensionare l’albero e per farlo ci si è riferiti ad alcune formule 

empiriche di primo approccio, ricavate dallo Speluzzi e riportate qui in figura: 

 

 

Figura 6.11 
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I vari parametri sono riferiti ad un valore caratteristico, l’alesaggio e sono 

disponibili per motori automobilistici, aeronautici o Diesel veloci. 

Per ridurne il peso è necessario forare il più possibile i perni per ridurli ad uno 

spessore minimo accettabile per resistere, per farlo ci si è riferiti alla tesi Conti, 

che riporta le seguenti norme generali di buon proporzionamento, dato che il 

progetto di un albero a gomiti non è mai qualcosa di esatto. 

 

1. Il foro del perno di biella deve essere al massimo pari a 0,6 volte il diametro 

del perno. La lunghezza del perno deve essere sufficiente a permettere il 

montaggio delle bronzine o dei cuscinetti, e non minore di 0,3 volte il 

diametro del perno di banco. 

2. Il diametro del perno di banco deve essere poco più grande di quello di 

manovella. La sua lunghezza deve essere almeno pari a 0,3 volte il proprio 

diametro (nel caso di forze centrifughe bilanciate). 

3. L’overlap aumenta la resistenza dell’albero, a patto di avere raccordi 

adeguati. 

Definiamo overlap il rapporto: 

2

P M
O R


     

Dove abbiamo indicato con: 

P : diametro del supporto di biella 

M : diametro del supporto di banco 

R : raggio di manovella 

4. L’alleggerimento dell’albero, con fori di diametro scelti giudiziosamente, 

tende a ridurre le tensioni. 

5. Nel caso di alberi forati, la maschetta va progettata in modo da distribuire 

uniformemente i carichi sulle sezioni dei perni di banco e di biella. Per 

questa ragione gli smussi delle maschette non devono essere eccessivi. 
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6. Il raggio dei raccordi tra perno e maschetta deve essere il più ampio 

possibile (almeno 0,05 volte il diametro dell’albero), e tutti gli spigoli vivi 

vanno arrotondati. I raccordi devono avere un elevato grado di finitura 

(rugosità 0,8 μm). 

7. L’albero motore deve avere il minor numero possibile di fori e cave per 

linguette, e in particolare non deve avere filettature in prossimità di aree 

altamente sollecitate. Tutti i fori vanno ampiamente smussati e arrotondati. 

8. Quando le dimensioni non sono eccessivamente ridotte, un albero ottenuto 

per fusione in ghisa è una valida alternativa ad un albero d’acciaio forgiato. 

 

In questo modo, è possibile portarsi verso pesi ed inerzie notevolmente contenuti 

che è proprio ciò che volevamo in quanto essendo d’acciaio è molto influente 

sulla massa dell’insieme. 

 

6.5 Biella 

E’ noto che il motore Diesel, per sua natura, lavora, come già anticipato, con 

elevate pressioni e temperature in camera di combustione e questo è favorevole 

dal punto di vista termico perché permette di ottenere una buona combustione ed 

un altrettanto buona erogazione di lavoro mentre ci sfavorisce dal punto di vista 

termomeccanico. 

Come si può notare, analizzando l’andamento delle pressioni in camera il carico 

sulla biella è tutt’altro che costante, in particolare il picco massimo di pressione 

si ha per pochi gradi, quando però la biella è in posizione longitudinale rispetto a 

questo rischiando di collassare per carico di punta. 

Riporto nuovamente una tabella per un dimensionamento di massima: 
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Figura 6.12 

 

6.6 Pistone 

Il pistone rappresenta il cuore della trasmissione del moto in un manovellismo, in 

quanto regge tutto il carico in termini di pressione e di temperatura, dato dalla 

combustione ed inoltre deve raccogliere il lavoro nella espansione per 

trasmetterlo, tramite la biella, all’albero a gomiti. 

Si possono trovare varie morfologie di pistoni variabili soprattutto come camera 

di combustione e come altezza, ve ne sono alcune adatte a realizzare un motore a 

benzina ed altre studiate per un motore diesel come il nostro. 

Per queste ultime si deve ricordare come avviene l’iniezione del gasolio: questo 

infatti, essendo poco volatile, viene inserito allo stato liquido ; quindi alla camera 

di combustione è richiesta una forma particolarmente raccolta che avvolga questa 

diffusione di particelle e che vorticizzi l’aria per creare turbolenza. 

Si riportano alcune forme tipiche di camere di combustione: 
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Figura 6.13 

 

Ora si deve affrontare il problema della resistenza dell’organo, in particolare si 

può affermare che stavolta è il carico termico a metterlo in crisi in quanto nel 

nocciolo della combustione si raggiungono delle temperature notevoli e si ricorda 

che il pistone è di Alluminio. 

La grave carenza di questo materiale è la perdita di proprietà meccaniche 

all’aumentare della temperatura, fra l’altro questa è molto alta sul cielo e spazia 

fra 208°C e 497°C, come si vede dai risultati riportati in figura 18 tratti dalla tesi 

Bernardi: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 6.14 

Una buona soluzione sembra quella della tesi Spadoni che suggerisce di operare 

un trattamento superficiale alla testa del pistone, che è generalmente la parte più 

cedevole, in quanto a contatto diretto con i fumi roventi; tale trattamento è detto 



Capitolo 6: IL MANOVELLISMO DI SPINTA 

 

 

60 
 

TBC (Termal Barrier Coating) ed è costituito da un substrato metallico (formato 

principalmente da Ferro ma anche da Cobalto e Nichel) e da un sovrastrato 

ceramico. 

Tale strato può variare da uno spessore di 0,64 mm ad uno di 2,54 mm ed è 

applicato con una tecnica di plasma-spray. 

Per ottenere il massimo di prestazioni e ottima durata, bisogna quindi 

dimensionare molto bene la combinazione dei materiali, la loro percentuale, lo 

spessore, la densità e la tecnologia di deposito. 

Noi ci limitiamo, in questa fase, a definire una geometria adatta del pistone, 

senza preoccuparci troppo di altri aspetti, che esulano dal nostro studio. 

Da ultimo però, si vuole ricordare anche un altro problema: quello delle 

tolleranze dimensionali, superficiali e geometriche. 

Come detto fin dall’inizio, è un organo molto importante e quindi richiede una 

tecnologia molto accurata per avvicinarsi il più possibile alla condizione ideale, 

cioè avere sempre perfetta corrispondenza fra cilindro e pistone; chiaramente non 

ci potrà essere corrispondenza esatta fra i diametri, quello a cui si tende è quindi 

avere una ristretta tolleranza dimensionale ed un campo di temperature il più 

possibile uniforme attorno alla camera in modo che non vi siano delle dilatazioni 

disuniformi tali da permettere il blow-by. 

E’ quindi necessaria un’ovalizzazione iniziale data al pistone per recuperare 

quella che acquisterà nell’uso (causata nel nostro caso principalmente dalla 

differenza di massa nei due sensi) ed anche la conicità serve a recuperare la 

dilatazione non costante in ogni punto durante il funzionamento. 

Si vuole infine notare, che senza queste tolleranze il pistone funzionerebbe 

correttamente solo a freddo mentre gripperebbe a regime ed è proprio l’opposto 

di quello che si vuole cioè un funzionamento ottimale a regime a costo di qualche 

trafilamento in più a motore freddo. 
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Nel nostro studio, si elude da una accurata scelta delle tolleranze geometriche e 

dimensionali e ci si preoccupa di dare una geometria tale da favorire lo 

smaltimento del calore dal cielo verso il fondo. 

Effettuando uno spessoramento variabile è infatti favorito il flusso di calore; nel 

nostro motore è molto importante avere una buona evacuazione del calore poiché 

si tratta di un due tempi e quindi vi è solo la breve fase di lavaggio, che investe il 

cielo di carica fresca, mentre nella restante parte il pistone è sempre investito da 

una corrente di fumi caldissimi. 

Per dimensionare tale organo si parte dall’unico dato che è l’alesaggio; 

si riportano in figura i dati tratti dallo Speluzzi: 

 

 

Figura 6.15 
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Capitolo 7 

Equilibratura del motore 

 

7.1  Introduzione 

Nella progettazione attuale dei motori, due degli aspetti su cui si cerca di lavorare 

maggiormente sono l’eliminazione delle vibrazioni e la riduzione della 

rumorosità. 

Soprattutto nel funzionamento ad elevati regimi di rotazione, le forze di inerzia 

diventano prevalenti, e necessitano di essere equilibrate. 

 

Figura 7.1 Andamento delle accelerazioni del I° e II° ordine. 

 

La forza alterna di inerzia del primo ordine, la forza alterna di inerzia del 

secondo ordine e la forza centrifuga sulle parti in moto rotatorio, sono le cause 

principali degli squilibri e delle vibrazioni prodotte dal motore. 

Le azioni trasmesse dagli organi in moto del motore sui suoi supporti sono 

variabili sia in direzione che in intensità, in funzione dell’angolo di manovella  . 
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Per evitare che l’insieme motore-intelaiatura assuma moti vibratori, occorre 

rendere il più possibile costanti le azioni che il motore trasmette all’esterno, 

annullandone le cause. 

E’ in questo che concerne l’equilibratura del motore, annullando le risultanti 

delle spinte interne al motore. 

Nulla è invece possibile per equilibrare la coppia di reazione, che, essendo 

uguale e contraria alla coppia motrice istantanea, può essere al massimo limitata 

realizzando motori con più cilindri opportunamente fasati per ridurne gli scarti. 

Nel monocilindrico oggetto di questo studio quindi nulla è possibile per 

equilibrare tale coppia di reazione. 

Risulta invece molto importante riuscire a equilibrare completamente le forze 

centrifughe generate dalle masse rotanti e le componenti sia del primo che del 

secondo ordine delle forze alterne di inerzia, particolarmente consistenti sia per 

l’elevato valore delle masse degli organi in movimento, sia per l’elevata potenza 

e regime di rotazione del motore in studio. 

 

7.2  Equilibramento delle Forze Centrifughe  

Le masse soggette all’azione della forza centrifuga sono quelle rotanti mr, e i loro 

momenti vengono equilibrati disponendo le manovelle in modo tale che siano 

verificate le seguenti condizioni: 

 Che il baricentro del sistema giaccia sull’asse di rotazione dell’albero a 

gomiti; 

 Che la somma dei momenti delle forze centrifughe che agiscono sulle 

masse rotanti sia nulla rispetto a ciascun punto dell’asse di rotazione 

dell’albero. 

 

Se la prima condizione risulta soddisfatta il sistema risulta "staticamente 

equilibrato, ciò significa che è nulla la risultante di tutte le azioni centrifughe. 
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Se risulta soddisfatta anche la seconda condizione si dice che il sistema è 

dinamicamente equilibrato. 

Come regola generale, un sistema è dinamicamente equilibrato solo a condizione 

che lo sia staticamente. 

Per l’equilibratura dell’albero a gomiti del monocilindrico in esame, è necessario 

aggiungere dei contrappesi opportunamente dimensionati in corrispondenza delle 

manovelle, che bilancino la forza Fr generata dalla massa rotante mr, come 

mostrato in fig. 7.2: 

 

Figura 7.2 Equilibramento della forza centrifuga con contrappesi sulla manovella. 

Infatti, nel caso di fig. 7.2a, dove la manovella è priva dei contrappesi, la forza 

centrifuga che agisce sulla massa mr, non essendo controbilanciata, va a 

scaricarsi direttamente sui supporti di banco, innescando forti sollecitazioni e 

vibrazioni. 

Disponendo due opportuni contrappesi di massa mc ad una distanza rc dall’asse di 

rotazione come in fig. 7.2b, si generano le due forze di intensità Fc che vanno ad 

equilibrare la forza Fr: 

2 Fc = Fr 

La massa totale in moto rotatorio in movimento nel motore è costituita dalla 

somma dei termini: 

• mmr   massa della manovella ridotta al raggio r; 

• mbr   porzione di biella in moto rotatorio. 

mr = mmr + mbr 

Uguagliando le componenti delle forze:  
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2 Fc = Fr 

Si ricava subito l’espressione della massa di equilibratura da aggiungere ai bracci 

di manovella per equilibrare la forza centrifuga: 

mc = 
 

 
 mr 

 

  
 

 

Come approccio per la realizzazione di tali contrappesi, si è scelto di realizzare, 

seguendo il contorno della maschetta, degli elementi estrusi, da montare a sbalzo 

sui bracci a “mannaia”. 

 

 

Figura 7.3 Sezione del contrappeso per equilibratura forza centrifuga. 
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Figura 7.4 Bilanciamento della forza centrifuga. 

 

Figura 7.5 Vista dell’albero assemblato con maschette bilanciate. 
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7.3  Equilibramento delle Forze Alterne di Inerzia 

7.3.1  Generalità 

 L’equilibratura delle forze alterne di inerzia, e soprattutto di quelle del primo 

ordine (essendo quelle del secondo ordine minori nel rapporto λ = 0.128), risulta 

molto importante, essendo molto elevata l’intensità di tali forze. Il loro valore è 

infatti proporzionale sia alla massa in moto alterno ma, che al quadrato della 

velocità angolare del motore. 

La massa degli organi in moto alterno risulta essere la somma della massa del 

pistone ms (compreso di spinotto e fasce elastiche) e della porzione di biella in 

moto alterno mba. 

ma = ms + mba 

 

Le forze di inerzia agenti sulle masse in moto alterno, sono espresse dalla 

relazione: 

Fa = - ma   a = - ma    
 r (      λ     ) 

Tali forze sono dirette lungo l’asse del cilindro e hanno un’intensità e verso 

variabile in funzione dell’angolo di manovella  . 

Per procedere all’equilibramento di tali azioni sul nostro motore monocilindrico 

cominciamo con il considerare separatamente i due termini, del primo e del 

secondo ordine, che compongono tale forza: 

 Forza alterna di inerzia del primo ordine    
   = - ma  

 r      

 

 Forza alterna di inerzia del secondo ordine    
    = - ma  

 r λ      

Risulta comodo pensare queste due forze come vettori rotanti, che possiamo così 

schematizzare nel nostro motore. 
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7.3.2  Forze Alterne di Inerzia del Primo Ordine 

   Per quanto riguarda le forze di inerzia del primo ordine, possiamo pensarle 

come la somma delle proiezioni sull’asse del cilindro di due vettori   
  e   

 , tra 

loro controrotanti con velocità +   e –   rispettivamente, in modo da mantenersi 

in posizione relativa simmetrica rispetto all’asse del cilindro, come in fig. 7.6: 

 

Figura 7.6 Forze alterna di inerzia del primo ordine. 

 

Questi due vettori controrotanti che compongono la forza alterna di inerzia del 

primo ordine hanno intensità: 

  
 =   

  = 
 

 
 ma  

 r 

L’idea di partenza è quindi di realizzare un sistema di due masse, controrotanti 

tra loro alla stessa velocità angolare del motore, in modo da equilibrare 

completamente la forza   
 . 

E’ quindi necessario disporre due alberi ausiliari, paralleli e disposti 

simmetricamente rispetto all’asse del cilindro, che portino tali contrappesi 

addizionali. 

Una schematizzazione di massima del sistema si può avere dalla disposizione 

indicata nel Bocchi, e riportata in fig. 7.7. 

 

 



Capitolo 7: EQUILIBRATURA DEL MOTORE 

 

 

69 
 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 7.7 Disposizione degli alberi controrotanti. 

 

7.3.3  Forze Alterne di Inerzia del Secondo Ordine 

Allo stesso modo si può procedere con le forza alterna di inerzia delFDD 

secondo ordine   
  , che può essere rappresentata come la somma delle proiezioni 

sull’asse del cilindro di due vettori,   
   e   

   di modulo: 

  
      

    
 

 
 ma  

 r λ 

 

 

Figura 7.8 Scomposizione della forza alterna di inerzia del secondo ordine. 
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Come per la forza alterna del primo ordine, anche questi vettori devono essere tra 

loro controrotanti, in modo da formare con l’asse del cilindro un angolo doppio 

di quello della manovella, come in figura 7.8. 

 

7.4  Alberi Controrotanti 

7.4.1  Generalità 

Scomponendo le forze   
  e   

   in vettori controrotanti è possibile passare a 

studiare l’equilibramento del motore attraverso l’equilibramento dei quattro 

vettori rotanti   
 ,   

 ,   
  ,   

  . 

Risulta subito evidente come il vettore   
  abbia caratteristiche identiche a quelle 

di una forza centrifuga, così come   
 , solo che rotante in senso opposto. 

Nel caso di un motore monocilindrico, si può quindi facilmente equilibrare il 

vettore rotante   
  aggiungendo un opportuno contrappeso sull’albero a gomiti, 

tale che eserciti una forza centrifuga uguale e contraria, mentre il vettore   
  non 

può essere equilibrato, essendo controrotante rispetto all’albero a gomiti. 

Così come per il vettore rotante   
 , anche le forze alterne di inerzia del secondo 

ordine non sono equilibrabili con l’aggiunta di contrappesi sull’albero a gomiti, 

essendo i vettori    
   e   

   rotanti con velocità doppia rispetto all’albero motore. 

Un modo per equilibrare completamente il nostro motore in esame potrebbe 

essere quello di ricorrere ad alberi controrotanti, in modo da avere un 

bilanciamento completo delle azioni inerziali. 

La forza alterna di inerzia del primo ordine concorde, qualora non altrimenti 

eliminabile, può essere annullata tramite un contrappeso di massa opportuna: 

questo darebbe luogo ad una forza di inerzia uguale e contraria, che la 

equilibrerebbe. 

Per quanto riguarda la forza alterna di inerzia del primo ordine discorde il 

discorso è più complesso e richiede l’ausilio di un albero controrotante di 
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equilibratura. E’ subito evidente che tale soluzione comporta un incremento della 

complessità progettuale, maggiori ingombri e costi.  

Le forze del secondo ordine richiedono per l’equilibratura altri due alberi rotanti 

a velocità angolare doppia di quello motore e portanti anch’essi dei contrappesi. 

Generalmente tali alberi necessitano di spazi relativamente grandi e portano una 

massa eccentrica posizionata nel mezzo.  

Per motori monocilindrici di grossa cilindrata ed elevata potenza è praticamente 

indispensabile l' impiego dei contralberi di equilibratura per limitare le 

vibrazioni: infatti le elevate masse in gioco, dovute alla notevole cilindrata 

unitaria, originano forze (e quindi vibrazioni) di elevata intensità. Nel nostro caso 

però si è rinunciato all’inserimento di alberi controrotanti per non aumentare 

eccessivamente il peso e l’ingombro del motore.   
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Capitolo 8 

Dimensionamento di massima del motore 

8.1 Cilindrata 

Le specifiche di progetto portano a stilare le seguenti caratteristiche da rispettare: 

P = 5 kW  

ηg = 0.3 

Hi = 42000 
kg

kJ
  

Il combustibile utilizzato è il gasolio per autotrazione in quanto possiede le 

proprietà lubrificanti richieste. 

α = 20 (rapporto di miscela a pieno carico) 

In teoria per la combustione di 1 kg di gasolio sono sufficienti 14,5 kg di aria, ma 

in pratica, dato l’eccesso d’aria con cui i propulsori diesel lavorano, tale valore è 

compreso, nel funzionamento a pieno carico, tra 18 unità per i diesel aspirati e 22 

unità per quelli sovralimentati. 

Nei motori diesel non viene aspirata una miscela stechiometrica di aria e 

combustibile, ma la miscelazione avviene all’ultimo momento ed il gasolio 

iniettato, che rimane in alta percentuale allo stato liquido, a causa della scarsa 

volatilità, necessita di forti eccessi d’aria in modo da completare la combustione. 

Il rapporto di miscela, quindi, indica solo la necessità di avere sufficiente 

comburente attorno ad ogni goccia di combustibile in modo che ogni molecola di 

gasolio possa completare la combustione. A carichi inferiori a quello massimo, 

essendo fatta la regolazione sulla quantità di combustibile, il rapporto di miscela 

sarà più elevato, ma tale condizione non interessa. 

 λv = 0.6 

ρa = 1.1  
3m

kg
 

Si considera la densità dell’aria a temperatura e pressione ambiente. 
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n = 10000 rpm 

τ = 2 

Dalla seguente formula si ricava la cilindrata del motore: 

 

 

 

Volume Cilindrata= 72 cm
3 

 

Avremo un monocilindro quindi con il valore del rapporto corsa-alesaggio poco 

superiore a 1, in modo da non sacrificare le dimensioni delle luci di passaggio e 

contemporaneamente contenere la velocità media del pistone entro valori 

accettabili. Le specifiche del nostro motore saranno quindi: 

 

c= 48 mm  

d= 43 mm  

V = 70,3 cm^3 

corsa/alesaggio = c/d = 1.25 

n = 10000 rpm 

 

ūp = 2cn/60 = 16 
s

m
 

Al crescere della ūp  diminuisce il tempo di sostituzione dei gas combusti, e 

quindi una maggiore altezza delle aree di passaggio facilita il rinnovo della carica 

nel cilindro. La velocità del pistone appare accettabile e quindi proseguiremo lo 

studio con questo dimensionamento. 

 

nH

P
V

avig 2





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8.2 Pressione media effettiva  

Si calcola ora la pme, il cui valore fornisce un riferimento sul grado di 

sfruttamento del motore, al fine di verificare che il valore ottenuto sia 

ammissibile: 

 

pme = ηg 


iH
λv ρa 

 

ottengo pme= 453,6 kPa = 4,536 bar 

8.3 Calcolo del rapporto di compressione 

Il rapporto di compressione geometrico r non coincide con quello effettivo re in 

quanto la compressione dei gas inizia alla chiusura della luce di scarico, che, in 

questa unità propulsiva, avviene per θ = RCS = 80°. 

 

re = (Vcc + VRCS) / Vcc = 1+ (VRCS/ Vcc) 

 

VAAS = VRCS è il volume a disposizione dei fluidi nel momento in cui iniziano a 

scoprirsi le luci di scarico, escludendo il volume che rimane quando il pistone è 

al PMS, indicato con Vcc.     

Si pone re = 24, valore che garantisce l’autoaccensione del gasolio in un motore 

aspirato come nel nostro caso. 

Dalla precedente espressione si ricava: 

 

Vcc = VRCS /24 = π*(D/2)
2
*(C-hs)/24 =  3068 mm

3
 

 

Sostituendo nella seguente si ottiene il valore del rapporto di compressione 

geometrico: 
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r = (Vcc + V) / Vcc = 1+ (V/ Vcc) = 1 +  C*(re-1)/ (C- hs) = 34 

 

8.4 Rapporto “Λ” tra raggio di manovella e  lunghezza della biella 

Per contenere le dimensioni ed il peso del propulsore è necessario adottare bielle 

corte quanto più possibile in relazione alla corsa del motore, inoltre tale 

soluzione permette il contenimento del volume nocivo del carter-pompa. Una 

biella corta è anche più rigida e leggera. 

Tuttavia, quest’ultima, a parità di corsa, si inclina maggiormente, e, di 

conseguenza, aumentano le spinte del pistone contro la parete del cilindro, si 

incrementano le perdite per attrito e cresce l’usura, senza contare il fatto che nelle 

pareti laterali del cilindro si trovano le luci, elemento che favorisce l’abrasione 

reciproca di mantello del pistone e canna. 

Inoltre, a parità di regime di rotazione, il pistone è sottoposto ad accelerazioni 

maggiori, con aumento delle sollecitazioni meccaniche, anche per il fatto che vi è 

necessità di un mantello di dimensioni maggiori per guidare il pistone mosso da 

una biella corta. 

In conclusione l’impiego aeronautico, che implica la necessità di contenere pesi e 

dimensioni quanto più possibile, e il contenimento del volume nocivo del carter-

pompa, si sceglie la seguente soluzione: 

 

L = lunghezza di biella  = 79 mm 

R = raggio di manovella = 21.25 mm 

quindi il rapporto “Λ” tra raggio di manovella e  lunghezza della biella vale: 

 

Λ = 
L

R
= 0.269 
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8.5 Dimensionamento gruppo di lavaggio 

La prima scelta da compiere riguarda la disposizione delle luci, quella che 

sembra più adatta al nostro  scopo è la soluzione a correnti intrecciate: 

 

Figura 8.1 

Questa soluzione garantisce, grazie al disassamento selle sezioni di ingresso, un 

flusso con moto di swirl, senza dover inclinare ulteriormente i condotti rispetto  

al  piano tangenziale alla sezione della luce, utile sia per avere un buon lavaggio 

che per aumentare la velocità di combustione. 

La fasatura delle luci deve essere ottimizzata per ottenere il miglior riempimento 

possibile a discapito dell’elasticità che non interessa in un propulsore per aereo 

ultraleggero e visto il non alto regime di rotazione del motore occorre non 

aumentare troppo l’altezza delle luci per poter progettare un efficiente gruppo di 

scarico: 

- AAS=80° 

- AAL=70° 

Assumendo un coefficiente di ingombro k3 = 0,8  si ricava la geometria delle 

luci: 

- Altezza luce di scarico:   hs = 17.5 mm 

- Altezza luce di lavaggio: hl = 14 mm 

- Larghezza luce di scarico: Ls = 26.4 mm 

- Larghezza luce di lavaggio: Ll =32 mm 
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Figura 8.2 

 

Come si nota in figura, il collettore di scarico è dotato di una leggera inclinazione 

verso al basso, per poter accogliere i fumi incandescenti con un incidenza 

minima sulle pareti dello stesso, mentre, dall’esperienza pratica e da dati 

sperimentali risulta conveniente, i fini di un miglior coefficiente di riempimento, 

non inclinare, rispetto all’asse del cilindro, i condotti di lavaggio. 

Stimato un coefficiente di lavaggio λl = 0,95 ricaviamo la pressione che deve 

fornire il carter-pompa per poter avere un buon lavaggio: pl/ps = 1,18. 

Dai calcoli risulta quindi un coefficiente di riempimento λv = 0,6. 

 

8.6 Punti caratteristici ciclo indicato 

Per poter eseguire un dimensionamento di massima dei vari organi del motore è 

necessario individuare le principali grandezze discusse nel capitolo riguardante il 

motore Diesel ed assegnare dei valori numerici in modo da inquadrare quali 

siano le capacità del motore. 
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- Aspirazione 

Trattandosi di motore a due tempi, questa fase viene forzata dalla presenza del 

carter-pompa, che spinge l’aria dentro al cilindro non essendo presente la 

depressione creata dalla discesa del pistone nel motore quattro tempi. 

Come si vede nei paragrafi precedenti la pressione di lavaggio è prossima a 

quella ambientale. 

- pa = 1,01 bar 

- Ta = 20°C 

 

- Compressione 

Questa fase porta ad una compressione dell’aria per poter ottenere condizioni 

ideali di autoaccensione della miscela, in seguito all’introduzione del gasolio 

nella camera. 

Anche qui è notevole la differenza con un motore a quattro tempi, in quanto la 

compressione non parte dal PMI ma dal momento di chiusura delle luci di 

aspirazione, per questo si deve impiegare un rapporto di compressione minore, 

pari a quello utile. 

- Pd = 68 bar 

- Td = 871 °C 

 

- Combustione 

Questa fase è la più critica dal punto di vista termico e meccanico, poiché si 

raggiungono temperature e pressioni altissime, impiegando un rapporto di 

miscela effettivo α = 20 si ha: 

- P3 = 120 bar 

- T3 = 2320 °C 
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-Espansione 

E’ in questa fase che si raccoglie il lavoro e, di conseguenza, la pressione e la 

temperatura calano; purtroppo non è possibile sfruttare appieno la cessione di 

lavoro in quanto, prima del PMI, si ha l’apertura delle luci di scarico e poi delle 

luci di aspirazione perdendo il tratto finale di espansione. 

- P4 = 4,4 bar 

- T4 = 1265 °C 

 

8.7 Caratteristiche manovellismo 

Come descritto nel capitolo precedente la lubrificazione mediante l’uso del 

gasolio obbliga all’uso di cuscinetti volventi, perciò la scelta delle dimensioni dei 

perni dei vari organi sarà vincolata dalla resistenza meccanica dei cuscinetti. 

- Pistone 

Lo sforzo massimo sul pistone data una pressione massima di 120 bar sarà circa 

17 kN, dal catalogo SKF scegliamo le dimensioni della gabbia a rullini che possa 

resistere a questo sforzo pulsante.  

Per lo spinotto le dimensioni del cuscinetto risultano eccessive, perciò si è 

pensato ad una soluzione di montaggio come in figura. 

Dove vi è lo spinotto montato bloccato sulla biella e due gabbie a rullini sul 
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pistone, questa soluzione dovrebbe permettere anche una migliore lubrificazione 

in quanto più esposta al getto di gasolio. 

 

8.8 Monocilindrico 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 8.7 

Caratteristiche: 

- Potenza massima:  P = 5 kW 

- Pressione media effettiva: pme = 0.4536 MPa 
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Capitolo 9 

I materiali 

 

9.1 Generalità 

Solitamente nel progetto di un qualsiasi organo di macchina è buona norma 

valutare attentamente il materiale per le sue doti resistenziali e di tenacità. 

Nella pratica aeronautica si aggiunge una richiesta importante al materiale: il 

peso; non si può, infatti, prescindere da questa variabile per la progettazione di 

un qualsiasi pezzo montato su un aereo. 

Tutta la struttura deve essere dimensionata con la filosofia costante della 

leggerezza, si devono quindi impiegare materiali adatti allo scopo, con buone 

doti resistenziali unite al basso peso specifico. 

Le due specifiche sono inoltre inscindibili, infatti un materiale leggero ma con 

scarse caratteristiche meccaniche (materie plastiche di basso livello) non trovano 

impiego, se non in regioni marginali e viceversa materiali molto resistenti ma 

anche molto pesanti (acciai) non sono adatti allo scopo, purtroppo però sono 

spesso necessari per certe applicazioni. 

Ci sono moltissimi materiali in commercio, ma non tutti riescono ad avvicinare le 

nostre esigenze, si è così scelto di ragionare in questo modo: per gli organi molto 

sollecitati e di cruciale importanza si ricorre ad acciai speciali mentre per parti 

secondarie o comunque meno sollecitate si fa un massiccio uso di leghe di 

Alluminio e, dove è possibile, di leghe di Magnesio o di materie plastiche. 

Si riporta qui di seguito qualche dato caratteristico relativo ai materiali sopracitati 

per sondarne i pregi ed i difetti al fine di una scelta ragionata. 
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9.2 Acciaio 

E’ superfluo soffermarci sulle straordinarie doti di questo materiale capace di 

adattarsi ai più svariati impieghi e con la possibilità di variare la sua resistenza 

meccaniche a trazione da 200 a 2000 MPa, variandone la composizione chimica, 

aggiungendo opportuni leganti o facendo particolari trattamenti termici. 

In campo aeronautico, però si cerca di limitarne l’uso proprio a causa del suo 

elevato peso specifico pari circa a 7,8 kg/dm
3
 che lo rende inappropriato se non 

laddove è assolutamente necessario un livello resistenziale elevato o una 

resistenza alle alte temperature, pur in assenza di opportuno sistema di 

raffreddamento oppure una elevata resistenza alle pressioni superficiali. 

Nello studio in esame l’uso dell’acciaio è una scelta obbligata nella realizzazione 

delle varie ruote dentate, degli alberi a camme, dell’albero a gomiti, delle bielle, 

degli alberi di trasmissione, degli scarichi e della turbina per la 

sovralimentazione. 

In generale le richieste sono: 

- elevata resistenza meccanica per: 

ruote dentate 

albero a gomiti 

bielle 

alberi di trasmissione 

- elevate resistenza a pressione superficiale per: 

ruote dentate 

alberi a camme 

albero a gomiti 

bielle 

alberi di trasmissione 
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- resistenza alle alte temperature per: 

scarichi 

turbina per la sovralimentazione 

In realtà, gli ultimi due organi sono spesso realizzati in ghisa di tipo sferoidale, 

come a volte pure l’albero a gomiti, per lucrare sui vantaggi tecnologici della sua 

fusione. 

Detto ciò è possibile scegliere due principali famiglie di acciai per produrre le 

parti: acciai da bonifica e acciai da cementazione. 

 

10.2.1 Acciai da bonifica 

Questo trattamento è necessario quando si vogliano conferire doti resistenziali 

elevate ai pezzi e caratterizzano tutti quegli acciai aventi percentuale di Carbonio 

fra 0,2% e 0,6% oltre ad eventuali leganti. 

Il trattamento è fatto da: tempra martensitica e rinvenimento di bonifica. 

L’obiettivo del trattamento è quello di conferire all’acciaio caratteristiche di 

ottimo compromesso fra resistenza e tenacità; ciò è possibile raggiungendo la 

struttura sorbitica formata da finissime particelle di ferrite e cementite. 

La finezza delle particelle di sorbite dipende dalla temperatura alla quale è stato 

eseguito il rinvenimento; allo scopo esistono dei diagrammi sperimentali 

riportanti l’andamento del carico unitario di rottura e di snervamento, 

l’allungamento percentuale, la resilienza e la durezza in funzione di tale 

temperatura. 

Tali acciai appartengono alla classificazione della norma EN 10083, si riporta un 

estratto dal testo Baldassini con i principali acciai: 
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Designazione 
Rs 

[MPa] 
Rm [MPa] Ttempra [°C] 

Mezzo di 

tempra 
Trinv [°C] 

C30 350 550-700 850-890 Acqua 550-660 

C40 400 630-780 830-870 Acqua e olio 550-660 

C50 460 700-850 810-850 Olio e acqua 550-660 

C60 520 800-960 800-840 Olio e acqua 550-660 

42CrMo4 750 1000-1200 820-860 Olio e acqua 540-680 

34CrNiMo6 900 1100-1300 830-860 Olio 540-660 

30CrNiMo8 1050 1250-1450 830-860 Olio 540-660 

36NiCrMo16 1050 1250-1450 865-885 Aria e olio 550-650 

Figura 9.1 

 

Tutti i valori sono riferiti a provini di diametro compreso fra 16mm e 40mm o 

spessore fra 8mm e 20mm. 

Con questa tabella si può avere un’idea chiara della differenza che intercorre fra 

un acciaio legato ed uno non legato, concludendo che, nelle nostre applicazioni, è 

indispensabile inserire dei leganti. 

In particolare per bielle, relativi cappelli ed altri alberi di trasmissione è 

consigliabile usare un acciaio legato del tipo 30CrNiMo8 austenitizzato per circa 

30 minuti a circa 830-860°C, poi raffreddato in olio e successivamente rinvenuto 

a circa 550-650°C. 

 

10.2.2 Acciai da cementazione 

Questo trattamento è necessario quando si desidera ottenere buone proprietà 

meccaniche ma soprattutto ottime doti di durezza superficiale; si ricorda che 

quest’ultima è funzione della percentuale di Carbonio e della presenza di 

martensite. 
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Entrambi però contribuiscono ad infragilire l’acciaio rendendolo inadatto nel 

caso di carichi affaticanti, si ricorre allora alla cementazione che permette di 

avere diverse proprietà in zone differenti. 

La sua caratteristica è di modificare la composizione chimica mediante 

diffusione di Carbonio sulla superficie, in modo da avere una pelle ricca di 

Carbonio e quindi molto dura. 

Per far ciò sono impiegati acciai aventi percentuali di Carbonio basse, minori 

dello 0,2%, in modo da avere ottime proprietà di tenacità e buona resistenza agli 

urti. 

Il pezzo viene quindi posto in condizioni tali da poter assorbire Carbonio dalla 

superficie e viene mantenuto per un tempo tale da far sì che vi sia uno spessore 

efficace con percentuale di Carbonio compresa fra 0,8% e 0,9%. 

I metodi per la cementazione sono: solido, liquido o gassoso. 

La cementazione solida è la più antica, e consiste nel mettere il pezzo in una 

cassetta contenente della graniglia di carbon fossile con del carbonato di Bario. 

La cementazione liquida consiste nel mettere il pezzo in un bagno di sali di 

cianuro di Sodio, il quale è pericoloso e inquina, per cui questo sistema è poco 

usato. 

La cementazione gassosa può essere ottenuta facendo bruciare metano, la cui 

combustione libera ossidi di Azoto, ossidi di Carbonio e anidride carbonica. In 

base alla quantità di Carbonio, si riesce a controllare il potere carburante 

dell’atmosfera, ed è anche per questo motivo che oggi questo sistema è il più 

diffuso. 

Tali acciai appartengono alla classificazione della norma EN 10084, si riporta un 

estratto dal testo Baldassini con i principali acciai: 

 

 



Capitolo 9: I MATERIALI 

 

 

86 
 

Designazione Rs [MPa] Rm [MPa] 

C10 245 390-640 

C15 295 540-780 

16MnCr5 490 740-1030 

20MnCr5 690 930-1230 

18CrMo4 540 780-1080 

20CrNi4 735 980-1270 

18NiCrMo5 735 980-1270 

18NiCrMo7 690 930-1230 

Figura 9.2 

Tutti i valori sono riferiti a provini di diametro 30mm. 

Con questa tabella si può avere un’idea chiara della differenza che intercorre fra 

una acciaio legato ed uno non legato, concludendo che, nelle nostre applicazioni, 

è indispensabile inserire dei leganti. 

In particolare per albero a gomito e ruote dentate è consigliabile usare un acciaio 

legato del tipo 18NiCrMo5 cementato a 880-920°C, per il tempo richiesto dallo 

spessore voluto, raffreddato lentamente fino a 820-800°C poi temprato secondo 

questo procedimento: austenitizzazione a 800-830°C con permanenza di 1min 

per millimetro di spessore, raffreddamento brusco in olio fino a 170-200°C e poi 

in aria calma. 

In realtà per alcuni scopi è probabilmente necessario impiegare altri trattamenti 

come tempra superficiale o nitrurazione o carbonitrurazione; non si va però ad 

approfondire l’argomento perché esula dallo scopo della tesi. 

 

9.3 Leghe d’Alluminio 

L’Alluminio è secondo come diffusione sulla terra solo all’Ossigeno ed al Silicio 

ed ultimamente sta prendendo piede nell’industria grazie alla sua leggerezza ed 
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alle proprietà meccaniche, che da esso si possono ottenere con opportuni 

trattamenti. 

Questo metallo può essere ricavato per elettrolisi dall’allumina, la quale a sua 

volta è ricavata per via chimica dalla bauxite, che è il minerale naturale estratto 

per ricavare l’Alluminio. 

L’Alluminio impiegato allo stato praticamente puro non ha usi importanti date le 

basse proprietà meccaniche se paragonato con gli altri metalli, come si vede in 

tabella: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 9.3 

 

Per ottenere proprietà decenti dall’Alluminio è necessario aggiungere elementi in 

lega che forniscano opportune proprietà, i leganti più impiegati sono: Cu, Si, Mg, 

Zn, Mn, ecc…. 

A seconda degli elementi leganti si può classificare la lega con una sigla 

numerica normalizzata; si riporta qui il numero impiegato per indicare i gruppi di 

leghe. 
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Serie Leganti 

1xxx Al puro (min 99,0%) 

2xxx Cu; Cu-Mg; Cu-Mg-Si 

3xxx Mn; Mn-Mg; Mn-Si 

4xxx Si 

5xxx Mg 

6xxx Mg2Si 

7xxx MgZn2; Mg-Zn-Cu 

Figura 9.4 

In realtà il codice completo per definire una lega è composto da quattro cifre, la 

prima identifica il gruppo, la seconda eventuali varianti dalla lega originaria e le 

ultime due individuano le singole leghe nel gruppo. 

Dette queste poche cose sulla classificazione delle leghe d’Alluminio, torniamo 

al nostro motore, valutando quali sono le zone più interessanti in cui impiegare le 

leghe d’Alluminio. 

Essendo ad uso prettamente aeronautico, si cerca di massimizzarne 

l’applicazione anche laddove non è di comune impiego. 

Inoltre si aggiunge che è possibile fare un’ulteriore classificazione delle leghe 

distinguendole in due famiglie: 

- leghe da fonderia 

- leghe da lavorazione plastica 

Principalmente a noi interessa la prima famiglia, in quanto le parti sono 

fabbricate in getti e poi lavorate con asportazione di truciolo. 

Vediamo quindi quali sono le principali leghe, che si possono adattare al nostro 

impiego, osservando che è possibile operare con tre principali tipi di colate: in 

sabbia, in conchiglia a gravità ed in pressofusione. 
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E’ chiaro che non si possono pretendere metallografie analoghe da parti 

realizzate con questi diversi processi, ed ovviamente variano molto anche costi e 

flessibilità; il fattore discriminante è infatti la diversa dinamica con cui è 

concluso il processo e quindi le diverse dimensioni del grano cristallino ottenuto, 

il quale, come è noto, influisce nettamente sulla resistenza meccanica della parte. 

Trascurando altri problemi connessi con il processo, (come ritiro del getto, 

segregazione o presenza di gas disciolti) andiamo a valutare quali leghe sono 

implementabili. 

In generale, per una colata in sabbia, le più adatte sono quelle contenenti Silicio 

dal 5% al 12% (per evitare fragilità a caldo, microritiri e solubilizzazione di gas) 

oppure Silicio e Rame o Rame dal 7% al 10% con Titanio nello 0,1% – 0,2% 

(quest’ultimo per affinare il grano) o infine Magnesio ma solo al di sotto del 3%. 

Si tratta quindi di leghe appartenenti alle famiglie 2000 oppure 4000. 

Per processi in conchiglia, sia esso in gravità o in pressione, si impiegano leghe 

con basso intervallo di solidificazione del tipo Alluminio-Silicio o Alluminio-

Silicio-Rame o Alluminio-Silicio-Rame-Magnesio, ma anche Alluminio-

Magnesio o Alluminio-Zinco-Rame o Alluminio-Zinco-Magnesio; non vi è 

l’ausilio del Titanio, in quanto sono minori i problemi di affinazione del grano, 

essendo rapida la solidificazione. 

In questo caso si ha a che fare sempre con le serie 2000 o 4000 ma anche con la 

7000. 
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9.4 Scelta dei materiali 

Seguendo le nozioni sopra elencate, vengono riportati in tabella tutti i pezzi che 

compongono il motore, con il relativo materiale scelto per la realizzazione. 

PEZZO MATERIALE PESO (gr) 

Cilindro AlSi9MgMn 1763 

Carter AlSi9MgMn 384 

Albero Elica 39NiCrMo 20 

Marmitta  AISI 310 460 

Protezione marmitta AISI 310 158 

Raccordo marmitta  AISI 310 329 

Pistone A390 193.2 

Perno di biella 39NiCrMo3 110.4 

Maschetta  39NiCrMo3 607 

Biella 39NiCrMo3 258 

 

Si è pensato di realizzare tutto il carter motore in fusione di lega d’alluminio 

AlSi9MgMn. Questo alluminio, definito Silafont-36, è una lega duttile adatta alla  

pressocolata; si tratta di una lega a basso tenore di ferro che non si incolla allo 

stampo. L'eccellente colabilità di Silafont-36 ne fa la lega duttile preferita per 

pressocolati a pareti sottili e di forma complessa. La lega tollera notevoli 

variazioni di sezione. La resistenza a fatica è di 89 MPa, il che rende la lega 

adatta per componenti sottoposti a carico dinamico. Nella tabella seguente è 

riportata la composizione dell’alluminio AlSi9MgMn: 
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Fig. 9.4 –Proprietà meccaniche dell’alluminio Silafont36 

Nella figura 9.4 sopra le proprietà meccaniche dell’alluminio Silafont 36. 

Ulteriore parte realizzata con questa lega è la testata per la quale è richiesta una 

buona resistenza a compressione, come pure nel basamento, in quanto è qui che 

si scarica l’elevata pressione che nasce in camera di combustione. 

Per quanto concerne la realizzazione delle canne, le si può ricavare direttamente 

dal getto operando una cromatura per proteggere il materiale dalle alte 

temperature e dall’usura. 

Altra importante parte realizzata in alluminio è il pistone per il quale sono state 

studiate ben precise leghe; solitamente è industrialmente realizzato per inietto 

fusione. Essendo questa una parte soggetta ad elevate pressioni non è costituita 

solo da lega d’Alluminio ma anche da altri materiali leganti per ottenere vantaggi 

nelle proprietà meccaniche. Si è scelto per questo componente l’alluminio A390. 

Questa lega ci fornisce una buona resistenza meccanica ed un’elevata 

conducibilità del calore. Inoltre la presenza del silicio determina una diminuzione 

del coefficiente di dilatazione termica . 

In seguito la composizione dei leganti dell’alluminio A390: 

. 

 

 

 

Mg Mn Si Ti Cu Fe 

0.45-0.65 0-0.1 16000-18000 0-0.2 4000-5000 0-0.5 



Capitolo 9: I MATERIALI 

 

 

92 
 

 

Una scelta di materiali diversa da quella dell’alluminio è stata effettuata per i 

componenti soggetti a forti carichi. E’ per questo che per la biella, i perni di 

biella e le maschette si è scelto come materiale l’acciaio. E’ stato scelto il 

39NiCrMo3 in quanto è un diffuso acciaio da bonifica che ci garantisce delle  

ottime proprietà meccaniche (resistenza a trazione Rm superiore a 950 Mpa). 

Infine per la marmitta, il collettore di scarico e la protezione dello scarico è stato 

scelto un acciaio inox, il tipo AISI 310 di cui riportiamo la composizione. 

C Mn P S Si Ni Cr 

0.25 2.0 0.045 0.03 1.50 19-22 24-26 

 

E’ un materiale spesso utilizzato per realizzare lamierati e nastri in acciaio inox 

al cromo-nickel resistenti al calore. 
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Capitolo 10 

Conclusioni 

 

10.1 Conclusioni e sviluppi futuri 

 

Il presente elaborato descrive il progetto di un motore Diesel “veloce” per un 

velivolo senza pilota destinato all’utilizzo civile. Lo scopo principale della 

trattazione era quello di verificare la fattibilità nel progettare un motore con 

elevata affidabilità e ridotta manutenzione; tutto ciò compatibilmente con le 

imprescindibili esigenze di costi ed ingombri contenuti i quali, infatti, 

rappresentano un aspetto fondamentale nell’ambito della produzione industriale. 

La potenza richiesta di 5kW è stata raggiunta con un motore due tempi Diesel, 

cilindrata   70 cc. ed un numero di giri al minuto pari a  10000. L’utilizzo di un 

sistema di alimentazione a carburatore, a fronte di uno ad iniezione, ci ha 

permesso un notevole risparmio economico ed una ridotta complessità del 

sistema.  La scelta di un sistema di scarico rotante ci ha permesso di ridurre i 

costi ed il peso complessivo del motore. Infatti, avendo un peso totale di 

4000/4200gr rispettiamo ampiamente quelle che erano le direttive iniziali.  

In foto il progetto ultimato: 
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Per quanto riguarda gli sviluppi futuri si propone di: 

 Equilibrare in modo opportuno le forze di inerzia 

 Cercare soluzione innovative per alleggerire il peso complessivo 

 Verificare la fattibilità dell’utilizzo di un sistema di alimentazione a 

carburatore  
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