
16 Collegamenti filettati, flange e guarnizioni

Nel contesto dei recipienti in pressione i collegamenti filettati sono impiegati per collegare il coper-
chio al corpo dei recipienti, o per collegare due tratti di tubazione ecc. Comunque il discorso fatto
vale anche per altri casi.

Sulle due estremità del tubo da collegare sono saldate due flange tra le quali si interpone una
guarnizione di materiale più cedevole che serve ad assicurare la tenuta (vedi fig. 91).

Figura 91: Collegamento con flangia tra mantello e coperchio

In un primo momento i bulloni54 vengono serrati per assicurare la tenuta; poi il recipiente viene
pressurizzato. Per effetto della pressione le viti si tendono ulteriormente, mentre la guarnizione si
scarica. Comunque un certo carico deve rimanere su di essa per evitare perdite.

Nella fase di pretensionamento i bulloni sono tesi da una forza complessiva W1 e corrisponden-
temente la guarnizione è compressa da una forza −W1.

Nella fase di pressurizzazione la pressione interna p provoca l’insorgere della forza W2 = πG2p/4
in cui G è il diametro medio della guarnizione55; questa provoca uno spostamento δ2 verso l’alto
del coperchio rispetto al mantello. Corrispondentemente le viti si allungano di δ2 e la gurnizione
aumenta il suo spessore di δ2.

Siano Kb la forza che provoca un allungamento unitario delle viti (rigidezza delle viti) e −Kg

la forza che provoca una diminuzione unitaria di spessore della guarnizione (rigidezza della guarni-
zione).

Allora l’allungamento δ2 corrisponde ad una forza aggiuntiva di Kbδ2 nelle viti e di Kgδ2 nella
guarnizione. Siccome la loro somma deve fare W2, risulta che alle viti va un’aliquota

W2b = W2
Kb

Kg + Kb

54dicesi bullone l’insieme di una vite e del relativo dado
55G è il diametro medio della superficie di contatto della guarnizione, purchè la larghezza di quest’ultima sia minore

o uguale a 6.25 mm.
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mentre alla guarnizione va un’aliquota

W2g = W2
Kg

Kg + Kb

Entrambe le aliquote sono positive per cui le viti si caricano ulteriormente mentre la guarnizione si
decomprime56.

Si deve quindi imporre la condizione che il carico totale sulla guarnizione sia negativo; la nor-
mativa impone che esso sia proporzionale alla pressione del fluido e ad un coefficiente m dipendente
dal tipo di guarnizione, ossia

−W1 + W2
Kg

Kg + Kb
= −2πbGmp, (1)

in cui e b la larghezza convenzionale della guarnizione; da dove venga il fattore 2, proprio non lo so.
In base a questa formula si può determinare W1.

Nasce tuttavia una difficoltà: il carico W1 non può essere troppo maggiore di quello che provoca
lo snervamento della guarnizione, che in buona approssimazione si raggiunge con la pressione y ‘di
assestamento’ data dalla normativa,57 ossia

W1 = πGby (2)

Il fatto di avere una stessa quantità (W1) determinata da due equazioni , la (1) e la (2), permette
di porre un vincolo sulla dimensione della guarnizione o sulla pressione raggiungibile nel recipiente.
Poniamoci infatti nelle condizioni peggiori supponendo che sia W2g ≈ W2 (cosa che avviene se Kb

è trascurabile rispetto a Kg). Allora

W1 = W2 + 2πGbmp (3)

Facendo sistema tra (2) e (3) si trova

W2 =
πG2p

4
= πGby − 2πGbmp

da cui
b =

Gp

4(y − 2mp

da cui risulta che b non può essere troppo piccolo rispetto a G, a meno che non ci si limiti a bassi
valori di p. Si trova innanzitutto 2mp < y, quindi, posto m ≈ 4,

p <
y

2m
≈ y

8

e che, se y/lly, b/G ≈ p/(4y), per cui se p ≈ y/25, ossia se la pressione è dell’ordine di grandezza
di 10 bar, si ha G/b ≈ 100.

Le costanti m e y per varie guarnizioni sono date in tab. 16. Questa tabella, contempla il caso
di guarnizioni con amianto, oggi fuorilegge perché cancerogeno. Come succedaneo si usa la grafite,
oppure fibre ceramiche; purtroppo anche queste sono sospette di cancerogenicità. La successiva
tabella 17 riguarda i particolari costruttivi delle sedi per guarnizioni.

56abbiamo ottenuto un caso particolare della regola molto generale per cui la forza si ripartisce tra elementi in
parallelo in misura proporzionale alle rispettive rigidezze. ; una regola che l’ingegnere è chiamato ad applicare non
solo in senso ‘passivo’, per prevedere la distribuzione delle forze, ma anche in senso ‘attivo’, modificando le rigidezze
in modo da avere una predeterminata distribuzione di forze.

57La lettera y etimologicamente è l’iniziale di ‘yield’.
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Tabella 16: Guarnizioni: Materiali e tipi (tab. 1.U.3.2 della raccolta VSG dell’ANCC). La
corrisponente tab. 1.U.3.3 è riportata in tab. 17.

163



Tabella 17: Guarnizioni: Largehzza di assetto (tab. 1.U.3.3 della raccolta VSG dell’ANCC).
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16.1 Formule per le rigidezze

Rigidezza dei bulloni

Kb = N
AnEb

L

dove
N numero bulloni
L lunghezza libera della vite uguale allo spessore delle due flange più la parte libera della

guarnizione.
Eb modulo elastico delle viti
An area di nocciolo di una vite.

Rigidezza della guarnizione

Kg =
AgEg

sg

dove
Eg modulo elastico della guarnizione
Ag area della guarnizione,

Ag = 2πDgbg

sg spessore della guarnizione.
Se la guarnizione è molto rigida conviene impiegare al posto della rigidezza della sola guarni-

zione Kg la rigidezza equivalente delle flange più la guarnizione Kfg, calcolata con la formula delle
rigidezze in serie

1
Kfg

=
1

Kf1
+

1
Kg

+
1

Kf2

dove la rigidezza di una flangia è calcolata tenendo conto che la parte reagente è un tronco di
cono avente per base minore la superficie di appoggio del dado o della testa della vite e angolo
di semiapertura 45 gradi. Per semplicità si sostituisce ad esso un cilindro equivalente di area Af .
Quindi

Kf = N
AfEf

sf

dove
N numero bulloni
sf spessore di una flangia
Ef modulo elastico della flangia
Af area equivalente della parte reagente della flangia

Af =
π

4

[(
Dm + sf

)2

− d2

]

Dm diametro medio del dado (media tra larghezza in chiave e diametro nominale)
d diametro del foro.
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16.2 Momento di serraggio

Per creare sulle viti il carico assiale W1 calcolato nella sezione precedente (cioè un carico di W1/N
su ciascuna vite) occorre stringere i dadi con il dovuto momento di serraggio (popolarmente detto
coppia di serraggio).

Per calcolarlo osserviamo che la coppia vite-madrevite è dinamicamente equivalente ad un piano
inclinato (fig. 92.

Si consideri infatti un elemento del filetto del dado che preme sul filetto della vite. Esso esercita
una forza dW1. Quando il dado gira nel senso dell’avvitamento l’elementino si porta dalla posizione
1 alla posizione 2. Per effettuare questo spostamento occorre una forza dT perpendicolare all’asse
della vite.

Per l’equilibrio, e considerando che tutti gli elementini si trovano nella stessa condizione

T =
W1

N
tan(α + φ)

in cui α angolo d’elica del filetto (α = arctan p/(πdm)) per una vite di passo p.
φ angolo di attrito
da cui

Mt =
dm

2
W1

N
tan(α + φ)

in cui dm è il diametro medio tra quello esterno D (nominale) della vite e quello interno D1 della
madrevite (vedi figura nella tab. 19).

Occorre considerare anche l’attrito tra dado e superficie di appoggio, che dà un momento

Md =
Dm

2
W1

N
tan φ′

in cui φ′ angolo di attrito tra dado e superficie di appoggio e Dm è il diametro medio del dado
(media tra larghezza in chiave e diametro nominale)

Il momento di serraggio è dato dalla somma di questi due momenti parziali di cui il secondo è
completamente perduto, mentre il primo rimane immagazzinato nella vite come momento torcente.

16.3 Verifica della vite

La vite è soggetta ad uno sorzo normale

Q =
W1

N
+

W2

N

Kb

Kg + Kb

e ad un momento torcente
Mt =

dm

2
W1

N
tan(α + φ).

Infatti il momento Md rimane confinato al dado e non interessa la vite. La verifica si fa come in un
normale solido del de Saint Venant.

Lo sforzo di trazione dà luogo, sulla sezione perpendicolare all’asse, ad una distribuzione uniforme
di tensioni normali

σ =
4Q

πd2
n

.

Il momento torcente dà luogo, sulla sezione perpendicolare all’asse, ad una distribuzione di tensioni
tangenziali ‘a farfalla’

τ(r) =
32Mt

πd4
n

r
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Figura 92: Meccanica della vite
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Per la verifica si osserva che i cubetti più sollecitati sono sul contorno, per essi

τ = τmax =
16Mt

πd3
n

Per la determinazione delle tensioni principali, da introdurre in un criterio di resistenza, si sfrutterà
la costruzione di Mohr. Consideriamo il cubetto definito nella figura 93. Le facce 1 sono sezioni
normali della vite, le facce 2 sono sezioni radiali, le facce 3 sono parallele alla superficie laterale.

Figura 93: Cubetto in stato piano di tensione estratto dal solido di de Saint Venant

Risultando scarica la superficie laterale (è una delle condizioni poste al problema di de Saint
Venant), le facce 3 sono scariche; per conseguenza la normale n3 ad esse è una direzione principale
(autovettore del tensore degli sforzi) e la relativa tensione principale (autovalore) è nulla.

Per la determinazione degli altri due autovalori, seguiamo il teorema di Mohr, che dice che al
ruotare del cubetto intorno alla normale n3 i punti le cui coordinate sono la σ e la τ percorrono sul
piano di Mohr una circonferenza, mantenendosi su di essa diametralmente opposti.

Disegnando la situazione sul piano di Mohr (fig. 94) si vede che il punto 1 ha coordinale (σ,−τ)
e il punto 2 ha coordinate (0, τ) coerentemente con la regola dei segni di Mohr che prende positive
le rotazioni orarie. Siccome i due punti sono diametralmente opposti il cerchio ha centro C di
coordinate (σ/2, 0) e raggio

C2 = C1 =

√(σ

2

)2

+ τ2

quindi le tensioni principali sono:

σ1 =
σ

2
+

√(σ

2

)2

+ τ2

σ3 =
σ

2
−

√(σ

2

)2

+ τ2
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mentre σ2 = 0 (come detto gli indici delle tensioni principali si scelgono in modo che sia σ1 > σ2 >
σ3).

Figura 94: Verifica sul piano di Mohr

Una formula di progetto è

As

mm2
=


152W

N
σs

MPa




2/3

in cui As è l’area resistente, W la forza assiale agente e σs la tensione di snervamento del materiale
di cui la vite è fatta.

16.4 Distanze tra i bulloni

La pressione è uniformemente distribuita sulla guarnizione se i bulloni distano meno di 10 volte il
loro diametro.

La distanza minima tra i bulloni è data dalla necessità di agire con la chiave.
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16.5 Tabelle dell’unificazione

Tabella 18: Filettature metriche ISO a profilo triangolare: Coordinamento diametro-passo (UNI
4535)
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Tabella 19: Dimensioni delle filettature metriche ISO a profilo triangolare a passo grosso
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Tabella 20: Dimensioni dei dadi esagonali con filettatura metrica ISO e delle rosette piane.
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Tabella 21: Spazio necessario per la manovra con chiavi a forchetta (dimensioni in millimetri).
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Tabella 22: Spazio necessario per la manovra con chiavi a tubo (dimensioni in millimetri).

16.6 Guarnizioni

Si distinguono in guarnizioni tra superfici fisse, come quelle usate per assicurare la tenuta tra
coperchio e recipiente, e guarnizioni tra superfici mobili, per esempio i premistoppa, le tenute a
labbro e le tenute meccaniche.

16.6.1 Guarnizioni tra superfici fisse

Sono costituite da rondelle di materiali deformabili, che vengono schiacciate tra le due flange du-
rante la fase di tensionamento dei bulloni e che quindi come spiegato sopra assicurano la tenuta.
Caratteristiche delle più comuni guarnizioni sono date in tab. 23.
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Tabella 23: Caratteristiche delle guarnizioni
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16.6.2 Guarnizioni tra superfici mobili

Sono utilizzate quando le due superfici sono in moto relativo, esempio classico è il caso degli alberi.
Per esigenze lievi di tenuta, per esempio se si tratta solo di impedire l’entrata di polvere o la

fuoriuscita di grasso da un cuscinetto a rotolamento, si usano le tenute a labbro (fig. 95) costituite
da un dispositivoin gomma con o senza una molla interna per migliorare la tenuta. Ben nota è anche
la variante per alberi in cui la guarnizione presenta un’armatura metallica in modo da formare un
pezzo unico per il montaggio.

Figura 95: Tenute a labbro

Nel caso di alberi in moto alternativo, p. e. per steli di pistoni, la tenuta usata è l’O-ring,
piccolo toro in gomma, originariamente a sezione circolare, la cui tenuta è assicurata da una leggera
deformazione.

Nel caso di alberi in moto lento o saltuario la tenuta clasica è quella a baderna, costituita da
una serie di anelli di materiale molto deformabile, quali canapa impregnata o teflon, sistemate in un
alloggiamento e premute da un dispositivo detto pressatrecce. Il numero di anelli in genere varia da
quattro a dieci. Per evitare che l’eccessivo schiacciamento degli anelli ostacoli il moto dell’albero,
e per assicurare una tenuta supplementare, talvolta si interpone un anello metallico forato che
alimenta dell’olio lubrificante a bassa pressione. (fig. 96). Questa soluzione è comunemente adottata
per gli alberidi pompe centrifughe, al fine di evitare ingressi d’aria nella zona di aspirazione, e per
gli alberi degli agitatori di reattori e autoclavi per evitare fuoriuscite di vapori o di gas.

Nei casi più gravosi si usano le tenute meccaniche, che realizzano la tenuta attraverso il contato
strisciante tra un anello fisso solidale con il mozzo e un anello rotante solidale con l’albero e premuto

Figura 96: Guarnizioni a baderna
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contro il primo dalla pressione di una molla elicoidale. Esse, sebbene più costose delle tenute a
baderna, offrono prestazioni nettamente superiori.

Nel caso di alberi molto veloci, quali quelli dei turbocompressori, difficoltà di lubrificazione e
raffredamento sconsigliano l’uso della tenuta a contatto, come quelle dei tipi precedenti, e si realizza
quindi una tenuta senza contatto o tenuta a labirinto, costituita da una serie di allargamenti e
contrazioni di sezione che impongono al gas che vuole sfuggire forti perdite di carico. Ovviamente la
tenuta non è perfetta, nel senso che un’aliquota di gas comunque sfugge, per cui, se ci sono esigenze
di evitare perdite occorre iniettare nella sezione centrale del labirinto un gas inerte che assicuri la
tenuta.

16.7 Flange

Costituiscono delle espansioni a corona circolare all’estremità di un recipiente o di un tratto di tubo,
in modo ad assicurare la connessione con un elemento contiguo per mezzo di bulloni.

Si dividono in flange con superficie di contatto parziale, se la guarnizione non si estende oltr
la circonferenza dei bulloni, oppure con superficie di contatto integrale, se la guarnizione supera la
circonferenza dei bulloni. Le prime si dividono a loro volta in flange integrali, quelle che formano
un tutto unico col mantello, e quindi sono soggette alla pressione del fluido, e flange libere, che non
sono soggette alla pressione del fluido.

Un’ulteriore classificazione è quella della figura 97.
per il dimensionamento delle flange si fa solo l’esempio delle flange integrali, rimandando per le

Figura 97: Tipi di flange: a, saldata di testa; b, saldata a sovrapposizione; c, filettata; d, mandrinata;
e, libera; f, slip-on. Finiture della faccia: g, piana; h, con risalto; i, con risalto per guarnizione tipo
“ring-joint”; l, a incameratura semplice; m, a incameratura doppia.
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altre alla normativa. Esse vengono proporzionate con le formule seguenti:

σa = f ′
MX

s2
2

σr =
MX

t2

[
1 + 1.33F

t/s1√
2r1/s1

]

σt =
MY

t2
− Zσr

i cui parametri sono dati nella tab. 98 e nella figura 99.
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Figura 98: Formule per flange integrali
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Figura 99: Figure per flange integrali
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